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П РЕДИСЛОВ И Е  

:Жидкостные ракетные двигатели (:ЖР Д)  по сравнению с другими 
видами тепловых двигателей имеют наилучшие удельные показатели 
по преобразуемой энергии ,  массе и размерам . Одним из наиболее 
ответственных и напряженных узлов :ЖР Д является турбонасосный 
агрегат (ТНА) , обеспечивающий подачу топлива в камеру сгорания . 
Он состоит из насосов и турбины . Для насосов и турбин :ЖРД харак
терны большие окружные скорости , высокие значения удельной 
р аботы , агрессивные рабочие тела и ,  что особенно важно,  повышен
ные требования к кавитационной устойчивости насосов . 

В настоящей книге рассматриваются вопросы теории  и р асчета 
насосов и турбин :ЖР Д. В ней последовательно изложены теорети
ческие положения и рекомендации по расчету с алгоритмами и при
мерами . 

В связи с тем что в ТНА :ЖР Д применяются лопаточные машины 
различных видов :  осевые насосы и турбины, радиальные (центро
бежные) насосы , радиальные (центростремительные) турбины , один 

. из основных разделов книги посвящен общей теории  лопаточных 
машин (турбомашин) , которая изложена в обобщенном виде .  

Значительное внимание уделено р асчету насосов на  кавитацию, 
а также расчету энергетических характеристик насосов . При изло
жении  этих вопросов широко использовались экспериментальные 
данные. В качестве основного р ассмотрен наиболее типичный для 
:ЖРД шнекоцентробежный насос . Подчеркнуты особенности р асчета 
насосов окислителя и горючего . В книге приведены подробные 
сведения по выбору и расчету турбин ТНА для двигателей р азлич
ных схем . 

В заключительном разделе даны алгоритмы расчета параметров 
ТНА как элементы системы автоматизированного проектирования 
двигательных установок и дан анализ условий их работы в системе 
подачи компонентов . 

Системы питания рассмотрены в общем виде и достаточно кратко, 
так как изучение конкретных их схем и регулирования двигателя 
является предметом специального курса . 

Терминология и обозначения приняты в соответствии 
с ГОСТ 17655-80 «Двигатели р акетные жидкостные . Термины и 
определению> и с учетом подхода к насосам и турбинам как к лопа
точным машинам .  Фактические данные приведены на  основе отече
ственных и иностранных публикаций .  Примеры имеют методический 
хар актер и не относятся к какому-либо конкретному двигателю.  
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Рекоме ндации по проектированию ТНА ЖРД, изложенные 
в книге ,  можно широко использовать при  разработке насосов и тур
бин в различных отраслях промышленности . 

Ввиду того , что в ряде вузов сокращен курс по теор ии и расчету 
ТНА , часть материала  напечатана петитом . 

Для облегчения самостоятельной работы студентов книга раз
бита на  достаточно мелкие разделы, теоретические положения иллю
стрируются графическими з ависимостями . 

Разделы 1, 2 написаны Б .  В .  Овсянниковым , остальные разделы
Б. В .  Овся нниковым и Б. И .  Воровским . Научное редактирование 
книги выполнено Б .  В .  Овсянниковым . 

Книга является третьим изданием учебника «Теория и расчет 
агрегатов питания жидкостных ракетных двигателей» . При под
готовке издания были  учтены замечания и пожелания , высказанные 
читателями , и советы преподавателей , ведущих учебный процесс 
по аналогичным курсам . 

В третьем издании в отличие от предыдущих существен но пере
работаны разделы: « Кавитация в насосах» ,  «Осевые насосы» , «Отводы 
насосов» ; освещены новые вопросы: удельная мощность , вибро
нагруженность ТНА; р асчеты насоса и турбины представлены как 
элементы системы автоматизированного проектирования двигатель
ной установки с ЖР Д; внесены изменения методического характера ,  
например при  описании системы КПД, балансов мощностей насосов 
и турбины . 

Авторы выражают -искреннюю благодарность Н .  С .  Ершову , 
В .  А .  Целикову , Н .  И .  Кравчику ,  В .  С .  Селифонаву з а  сделанные 
ими предложения по содержанию книги ;  В .  В .  Рамодиной , Е.  А. Тру
фановой , Л. И. Марьиной , С .  В .  Каширину ,  Г. Н .  Шишлянниковой 
за помощь при подготовке книги к переизданию и В .  И. Петрову 
за ценные замечания , высказанные при  рецензировании книги . 

Все замечания по существу изложенных вопросов и методике 
изложения следует направлять по адресу : 107076, Москва, Б-76, 
Стромынский пер . ,  4 ,  издательство «Машиностроение» . 



УСЛОВН Ы Е ОБОЗН АЧ ЕН И Я 

а - скорость звука 
Ь - ширина решетки лопаточной машины (насоса ,  турбины) 
с - абсолютная скорость движения жидкости газа 

С - кавитационный коэффициент быстроходности 
D, d - диаметр 
F, f - площадь 

g - ускорение свободного падения 
h- высота 

Н - напор 
Н - коэффициент напора 

i - угол атаки , энтальпия 
kz - коэффициент влияния конечного числа лопаток 
L- удельная р абота ; уменьшение энергии жидкости , газа 
r- коэффициент р аботы 
rh - массовый расход жидкости или газа 
ns - коэффициент быстроходности 
N- мощность 
р- давление 
q - расходный параметр 

R, r- радиус 
R - газовая постоянная 
Т - температура 
t - шаг 
и - окружная скорость 

- v - удельный объем 
V - объемный р асход жидкости или газа 
w - относительная скорость 

z- число лопаток ; ч исло ступеней турбины , насоса 
е - степень парциальности (степень впуска) 
� - коэффициент потерь 
ч - КПД 
v - коэффициент кинематической вязкости жидкости � - коэффициент местных сопротивлений  р - плотность жидкости ,  газа ; степень реактивности 
а - коэффициент полного давления 
<U - угловая скорость 
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ад - адиабатный 
вн - внутренний 
вт- втулка 
вх- входной 

вых - выходной 
г - гидравлический 
д- дисковый 

кав - кавитационный 
кр - критический 

мех - механический 
н- насос 
п - периферийный 

пол - пол итропный 

Индексы 

р - расчетный, расходный 
с - сопловой аппарат сборника насоса 

ер- средний 
срв - срывной 

т - теоретический, турбина 
тр- трение 

у - уплотнение, утечка 
ш- шнек 
т - меридиональные составляющие скоростей и проекции сече

ний 
r - радиальные скорости 
и- окружная составляющая скоростей, параметры на окружно

сти колеса турбины 
z - осевые составляющие скоростей, моменты относительно оси z 

и т. п. 
оо - параметры, определенные исходя из предположения, что 

число лопаток бесконечно большое 



1. ТРЕБО ВАНИЯ К Н АСОСАМ И ТУРБИНАМ 

1 . 1 .  ОСНОВН ЫЕ ПАРАМЕТР Ы С ИСТЕМ ПОДАЧИ 
КОМПОНЕНТОВ 

ЖР Д - двигатель ,  предназначенный для создания тяги 
при кратковременном действии .  Обычно время его работы изме
ряется секундами или минутами .  В ЖРД используются топлива ,  
состоящие из жидких компонентов - жидкий окислитель и жидкое 
горючее , или однокомпонентные топлива .  Массовый расход топлива 
составляет килограммы и тысячи килограммов в секунду . Значение 
массового р асхода топлива определяется тягой и удельным импуль
сом двигателя : 

(1.1) 

где th - массовый расход топлива ЖР Д, кг/с ,  определяемый суммой 
массовых расходов компонентов - окислителя rhoн и горючего rhг: 

(1.2) 

Р - тяга , Н ;  fv- удельный импульс, м/с .  
Удельный импульс ЖРД в зависимости от выбранных компонен

тов находится обычно в пределах 2500 ... 4500 м/с . Оценим при
ближенно расход топлива в ЖРД. Если принять ly  = 3300 м1с, 
то на каждые 10 кН тяги потребуется 3 кг/с расхода топлива . 

Массовый расход каждого из компонентов можно определить 
по суммарному расходу топлива и выбранному значению соотноше
ния компонентов 

Кт = rhoнfrhг. 
С помощью формул (1.2) и (1.3) получим 

rhoн = Kmth/(1 + Кт); 
rhг = thj(l +Кт)· 

(1.3) 

(1.4) 

(1.5) 

Как правило,  Кт больше единицы (обычно Кт = 2 ... 6), т .  е .  
массовый расход окислителя rhoн больше расхода горючего rhг. Объемный расход компонента находят по массовому расходу и плот
ности : 

Vон = moнiPoi;; 
Vr = mгiP" 

(1.6) 

(1. 7) 

где Vон и Vr- соответственно объемные расходы окислителя и го
рючего; Рон и Рг - плотности окислителя и горючего . 
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Обычно плотность окислителя (производные азотной кисJютьt , 
жидкий кислород и пр . )  больше, чем плотность горючего (керосин, 
спирты и п р . ) ,  поэтому разница в объемных расходах окислителя 
и горючего меньше, чем разница в их массовых расходах . 

Объемные расходы компонентов составляют тысячные и сотые 
доли кубических метров в секунду для двигателей с умеренной тягой 
(до 300 кН) и десятые доли кубических метров в секунду для дви
гателей с большей тягой . 

Давление подачи рабочего компонента Рвых на  выходе насоса 
определяется давлением в камере сгорания Рн• перепадом на фор
сунках !J.рФ, при пр именении наиболее распространенной схемы 
двигателя с дожиганием перепадом давления на турбине !J.рт и со
противлением гидравлической магистрали на выходе из насоса 
/).Рсопр. вых: 

Рвых = Рн + !J.рФ + IJ.pт -+- IJ.Pcoпp. вых· ( 1 . 8) 

При давлении Рн = 1 0  . . .  20 МПа, !J.рФ = 0, 5 . . .  2 МПа, !J.рт = · = 5 . . . 20 МПа и !J.рсопр . вых = 1, 5 . . .  5, 0 МПа потребное давление 
подачи может составлять 20 . . .  45 МПа . 

В зависимости от устройства системы питания подача компо
нентов топлива в камеру  сгорания ЖР Д может осуществляться 
вытеснением их из бака газом высокого давления р6 или насосами . 
В соответствии с этим системы подачи компонентов топлива ЖР Д 
делятся на  вытеснительные и насосные. 

В вытеснительных системах (рис .  1 . 1 )  для подачи топлива в ка
меру сгорания используется какой-либо аккумулятор давления . 
В качестве аккумулятора давления применяют баллон со сжатым 
газом (воздухом, азотом, гелием) или агрегат, вырабатывающий 
газ путем сжигания твердого топлива или жидких компонентов 
какого-либо топлива . 

Х арактерная особенность вытеснительной системы заключается 
в том, что баки с компонентами находятся под давлением, превыша
ющим давление в камере сгорания . Поэтому баки приходится делать 
толстостенными .  При высоких давлениях в камере сгорания и при 
значительных количествах топлива, расходуемого за время работы 
(что характерно для двигателей с большим импульсом тяги), баки 
при вытеснительных системах подачи будут чрезвычайно массив
ными, неприемлемыми для р акеты . 

В насосной системе подачи (р ис .  1 .2) внутри баков с компонен
тами, например с помощью баллона со сжатым газом, поддержи
вается небольшое давление, необходимое для обеспечения работы 
без кавитационного срыва насосов. Давление, под которым топливо 
подается в камеру сгорания, создается насосами, приводимыми 
в движение от двигателя - обычно от турбины . В дальнейшем агре
гат, состоящий из насосов и двигателя, будем называть насосным 
агрегатом . Если в насосном агрегате в качестве двигателя исполь
зуется турбина, то такой агрегат будем называть турбонасосным 
агрегатом (ТНА). Рабочим телом турбины является газ , полученный 
в газогенераторе двигателя при сгорании  компонентов топлива 
8 о 
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Рис.  1 . 1 .  Схема вытеснительной си
стемы подачи компонентов топлива 
ЖРД: 
1 - аккумулятор давления ;  2 - редукци
онный клапан ; 3 - бак с ком понентом 4 -
камера сгорания  

2 1 2 

Рис. 1 . 2 .  Схема насосной системы по
дачи компонентов топлива ЖР Д: 
1 - аккумулятор давления ;  2 - редукци
онный клапа н ;  3 - бак с ком понентом; 
4 - двигатель для п ривода насосов; 5 -
насос; б - камера сгоран и я  

двигателя или при  разложении какого-либо вещества (например , 
перекиси водорода) . Насосная система подачи значительно сложнее 
вытеснительной , но при  больших количествах р асходуемого топлива 
и высоких давлениях подачи она предпочтительнее из-за  меньшей 
массы . Уже при  давлении в камере сгорания ,  превышающем 5 МПа , 
применять в ЖР Д вытеснительную систему подачи компонентов , 
как правило ,  нецелесообразно .  Исключение составляют двигатели 
с малой тягой и малой продолжительностью работы , применяемые 
для управления спутниками и космическими кораблями . 

Насосная система подачи компонентов в настоящее время яв
ляется наиболее распространенной в ЖР Д .  При насосной системе 
подачи насос должен обеспечить необходимый расход компонента , 
при  этом давление компонента должно быть повышено от небольшага 
на входе в насос до высокого, превышающего давление в камере 
сгорания , см . уравнение ( 1 . 8) , т . е . насос должен обеспечить большое 
приращение механической энергии  перекачиваемого компонента 
топлива . 

Приращен,;е механической энергии 1 кг жидкости , прошедшей 
через насос , называется массовым напором насоса , обозначается Н 
и измеряется в джоулях на  килограмм . 

Для несжимаемой жидкости можно записать 

Н = (Pu вых - Ро вх)/р 
II.l!f Н = Рвых/Р + С�ых/2 --- Рвх/Р �С�х/2 = (Рвых - -- Рвх)/р +-

+ (с�ых - С�х)/2, 

( 1 . 9) 

( 1 . 1  О) 
9 



где Ро и р -- соответственно полное и статическое давления компо
нента топлива ;  с -- скорость компонента; р -- плотность жидкости ;  
«ВХ», «ВЫХ>> -- индексы, относящиеся к параметрам компонента 
на входе в насос и на выходе из него * .  

Обычно Свх = 5 . . .  1 5  м/с , Свых = 1 0  . . .  30 м/с . При одинаковых 
или близких значениях Свх и Свых можно запис<)ть 

Н = (Рвых -- Рвх)/р. ( 1 . 1 1 ) 
Потребное давление на выходе Рвых (давление подачи компонента) 

оценивается формулой ( 1 . 8) .  Для определения потребного напора  
насоса Н остановимся на оценке располагаемого давления на входе 
в насос Рвх (в случае применения бустерного насоса это будет давле
ние на входе в бустерный насос) . Давление на входе в насос в ракете , 
летящей на активном участке (рис . 1 . 3) , определяется давлением 
в баке р6, инерционным подпором, гидравлическим сопротивлением 
магистрали ,  подводящей компонент к насосу ,  и скоростью потока 
на входе . 

Для жидкости , текущей по трубе, инерционная сила в данном 
сечении 

pj = pflj, 

где l - уровень столба жидкости над сечением входа ; j- танген
циальное ускорение ракеты ; f- площадь сечения трубы . 

Инерционное давление 
pj = plj. 

С учетом всех факторов давление на  входе в насос 

Рвх = Рб +- plj - !!Рсопр вх - рС�х/2, ( 1 . 1 2) 

где !!рсопр. вх - сопротивление участка гидравлической магистрали 
от  бака до  входа в насос . 

Во  время полета ракеты давление на входе в насос не остается 
постоянным , а меняется при изменении ускорения и уровня жидкости 
в баке . На рис .  1 . 4 показано изменение давления на входе в насос по 
времени полета ракеты на активном участке траектори и ,  когда рабо
тает двигатель .  При старте р акеты Рвх обычно составляет 0 , 2  . . .  
. . .  0 , 6  МПа .  При движении ракеты давление Рвх• изменяясь , может 
проходить через минимум , так как уровень столба жидкости l умень
шается , а ускорение ракеты увеличивается (принято ,  что давление 
в баке поддерживается постоянным) . 

* В nромышленности исnользуется nонятие весового наnора - nриращения 
механической энергии ,  отнесенного к единице веса 

Н = (Рвых - Pвx)f(pg) + ( с;ых - с;х ) / (2g) · 
Этот nараметр имеет смысл для nостоянного nоля гравитации ,  для ракетно-косми
ческой технпкп он н еудобев . так как из�Iеняется  с из�1енен ие�1 ускорения силы 
1яжес1и. В невесо�юстн он равен бесконечности. В да:Iьнейшоi слово �1ассовыii 
н сред "Iер�шно�! напор д.1я кра 1 кос т н будб! оnус ка rь 
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Рис .  1 . 3 .  Схема установки насоса 
в ракете 

Рис .  1 . 4 .  Зависимость давления на 
входе в насос от времени полета 
ракеты 

Определенная трудность заключается в осуществлении запуска 
в условиях невесомости . Нельзя обеспечить в этих условиях не
прерывную подачу жидкого компонента к насосу , не принимая 
специальных мер по разделению жидкой фазы компонента и газа 
(пара) для наддува . Для обеспечения притока жидкого компонента 
к насосу могут быть применены капиллярные системы , сетчатые 
экраны, центробежные сепараторы , вспомогательные двигатели ,  
обеспечивающие необходимое ускорение для прилива компонента 
к ·днищу бака,  и т. п .  

Отметим ,  что входное давление Рвх является важным параметром 
насосной системы питания ЖР Д .  При низком давлении на входе 
в насосе может возникнуть кавитация ,  приводящая к срыву режима 
насоса - падению напора ,  создаваемого насосом , и расхода . Поэтому 
важно рассчитать насос так , чтобы он обладал необходимыми зити
кавитационными свойствами ,  т .  е .  был способен работать без кави
тационного срыва при заданных давлении и температуре жидкости 
на входе . 

При наличии бустерного насоса давление на входе в основной 
насосный агре; ат определяется давлением за  бустерным насосом . 
Это дав.'lение выбирается таким , чтобы обеспечить работу основного 
насоса без кавитационного срыва, обычно это давление не менее 
1Mlli. . 

З ная потребное давление на выходе из насоса Рвых и располага
емое давление на  входе Рвх• можно по форму л е ( 1 . 1 1 ) определить 
потребный напор насоса .  Так как Рвх много меньше Рвых• то напор 
насоса Н практически определяется давлением на выходе . Обычно 
потребный напор основных насосов составляет 15 . . .  45 кДж/кг .  
Так как плотность горючего меньше плотности окислителя ,  то напор 
насоса горючего больше напора насоса окислителя . Д.ТJЯ насосов , 
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работающих на жидком водороде (который имеет очень малую плот
ность) , потребный напор достигает 1 50 . . .  500 кДж/кг . Следова
тельно ,  водородные насосы я вляются особенно высоконапорными. 

Мощность , потребляемую насосом , можно подсчитать по формуле 

Nн = mН!ТJн = рVН!ТJн• 
где 'УJн - КПД насоса .  Чем больше nю тем меньше потребляемая 
мощность . Обычно 'У]н = 0 ,5 . . .  0 , 8 .  

При заданных потребном напоре и КПД мощность , потребляемая 
насосом , определяется массовым расходом компонента (тягой дви
гателя) .  Для двигателей больших тяг мощность насоса ЖРД может 
составлять десятки и сотни тысяч киловатт . 

1.2. НАСОСН Ы Е  АГРЕГАТ Ы  

1. 2 . 1 .  Общие требования 

Сформулируем основные, наиболее общие, требования 
к насосным агрегатам ЖР Д,  состоящим из насосов и двигателя для 
их привода . Насосный агрегат должен: 

а) надежно обеспечивать беспрерывную подачу необходимого 
количества компонентов в камеру сгорания под заданным давлением 
с возможно более высоким КПД; 

б) иметь минимальные габаритные размеры и массу ,  а следова-
тельно ,  максимально возможную угловую скорость ; 

в) иметь минимальную стоимость изготовления ; 
г) обеспечивать устойчивую работу двигателя на  всех его режимах; 
д) иметь низкий уровень пульсаций и вибраций .  
Эти общие требования к н асосному агрегату конкретизируются 

и дополняются в зависимости от назначения и схемы ЖР Д. Допол
нительные требования уточняются при рассмотрении конкретной 
системы питания ЖР Д .  

Перечислив общие требования к насосному агрегату , сформули
руем дополнительные требования к насосам ЖРД и двигателям,  
применяемым для их  привода . 

1. 2 . 2 .  Требовани я  к насосам 

Требования к насосам почти целиком опреДеляются такими 
параметрами двигательной установки , как тяга ,  давление в камере 
сгорания , физико-химические свойства компонентов , давление в ба
ках . Насос должен :  

а )  к ак  правило, быть приспособлен для р аботы с агрессивными 
жидкостями ,  какими являются высококипящие окислители топлив 
ЖРД (азотная кислота и ее производные , перекись водорода), а также 
с криогенными ,  низкокипящими жидкостями  (жидкий водород, 
жидкий кислород) . При р аботе на окислителях недопустимо трение 
между деталями насоса ,  которое приводит к местному нагреву вну
тренних частей насоса ,  возгоранию и даже взрыву насоса .  Ввиду 
этого насосы, в которых имеются трущиеся пары ,  могут оказаться 
непригодными для ЖР Д; 
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б) обладать высокими антикавитационными свойствами ,  т .  е . 
быть работоспособным при малых давлениях на входе . Чем меньше 
допустимое давление на входе в н асос , тем меньше необходимое 
давление в баке компонента ,  а это приводит к уменьшению массы 
бака и уменьшению массы всей двигательной установки; 

в) иметь такую зависимость создаваемого напора от расхода 
жидкости ,  кqторая обеспечивала бы устойчивую работу системы 
питания как на основных , так и на переходных режимах р аботы 
двигателя . При работе насоса должна  быть исключена возможность 
срыва режима или возникновения колебаний параметров насоса 
(напора ,  р асхода) под влиянием малых случайных отклонений в со
противлении системы питания; 

г) быть способен перекачивать компонент с некоторым содержа
нием газа или пар а .  Жидкость может насыщаться газом наддува 
при длительном хранении и в состоя нии невесомоети . При перекачке 
криогенных жидкостей на вход в насос может поступать жидкость 
с паром .  

Это основные требования к н асосам Ж Р  Д .  В отдельных частных 
случаях эти требования могут видоизменяться и могут возникать 
новые специфические требования . 

1 . 2 . 3 .  Требования к двигателям привода насосных 
агрегатов 

Сформулируем дополнительные требования к двигателям 
привода н асосов ЖР Д,  учитывая , что многие требования к двигателю 
вошли в общие требования к насосному агрегату . Двигатель привода 
должен: 

а) иметь высокую угловую скорость и ,  как правило ,  обеспечивать 
привод насосов без применения специальных передающих момент 
устройств (например , зубчатой передачи); 

б) работать н а  источнике энергии ,  не требующем значительного 
увеличения массы ракеты . Когда использованное р абочее тело 
выбрасывается ,  минуя камеру сгорания ЖР Д ,  двигатель привода 
должен иметь высокие значения работы , отнесенной к единице 
массы расходуемого р абочего тела ;  

в) легко переводиться с одного режима на  другой . 
Учитыва5f сформулированные выше требования , выясним,  какие 

типы насосов и двигателей лучше всего подходят для применения 
их в системах питания ЖР Д. 

1 . 3 . НАСОСЫ И ДВИГАТЕЛИ РАЗН ЫХ ТИ ПОВ 

1 . 3 .1. Насосы 

1. 3 .  1 . 1 .  Объемные насосы 

Имеется много типов насосов , действующих по р аз ным 
принципам и конструктивно различных между собой . 

Разберем кратко принцип действия и основные свойства н асосов 
применительно к требованиям ,  предъявляемым к насосам системы 
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подач и ЖРД . Будем рассматривать лишь механическ ие насосы. 
Для перекачки токопроводящих жидкостей , в частности жидких 
металлов , применяются электр ические и электро:-.1агннтные н асосы 
различных типов . 

По принципу действия механические насосы можно разделить 
на объемные, насосы трения , струйные и лопаточные . 

Объемные насосы работают по принципу вытеснени я .  Жидкость 
проталкивается в нагнетающую магистраль каким-нибудь движу
щимся органом . Давление, развиваемое объемным насосом , опр е
деляется гидравлическим сопротивлением напорной магистрали за 
насосом и практически ограничивается лишь утечкой через зазоры 
и прочностью деталей насоса . 

В основном применяют объемные насосы трех типов : 
а) поршвевые (рис .  1 . 5) , в которых вытеснение жидкости в об

ласть повышенного давления , а также засасывание жидкости произ
водится поршнем ,  приводимым в движение при помощи кривошипно
ползунного механизма от вала какого-либо двигателя . Засасывание 
и подача жидкости осуществляются через управляемые или автома
тические клапаны; 

б) шестереиные (рис .  1.6) или винтовые, в которых роторы , 
выполненные в виде зубчатых шестерен или винтов ,  вращаясь в кор
пусе насоса ,  отсекают от полости всасывания жидкость , попавшую 
в полость между зубьями и корпусом , и выталкивают ее в полость 
повышенного давления ;  

в )  коловратные (рис . 1 .  7) , в которых лопатки , перемещающиеся 
в радиальных пазах эксцентрично вращающегося ротора , отсекают 
жидкость от полости всасывания и переносят ее в полость повышен
ного давления . 

Основные преимущества объемных насосов :  
в) возможность получения больших напоров;  
б) независимость расхода от давления подачи .  Теоретическая 

характеристика этих насосов (зависимость перепада давлений ,  р аз
виваемого насосом , от расхода через насос без учета изменения 
утечки через зазоры) представляется вертикальной линией (рис. 1 . 8) ; 

в) высокий КПД; 
г) возможность работы на двухфазной жидкости .  
Объемные насосы с малыми зазорами между рабочим органом 

и корпусом являются самовсасывающими,  т .  е . такими насосами ,  
которые могут работать без заливки ,  откачивая вначале газы и пары , 
а затем жидкость . 

Недостатки ,  свойственные объемным насосам: 
а) больши� масса и габаритные размеры,  особенно при больших 

расходах ; 
б) небольтая угловая скорость (из-за опасности большого из

носа) , особенно в случае использования в передаче кривошипно
ползунного механизма .  Как следствие этого, для объемных насосов 
характерна ограниченная подача при  заданных массе и размерах ;  

в) наличие трущихся поверхностей может привести к местному 
нагреву , что недопустимо при  перекачке окислителей топлив )1\Р Д.  
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Рис. 1.5.  Схема поршневого н асоса 

Рис. 1.6. Схема шестереиного насоса 

Рнс. 1 .  7. Схема коловратного насоса 

Рис. 1 . 8. Типичная характеристика 
обьемных насосов : 

1 - теоретическая ;  2 - действ ительная 

Возможная область применения объемных насосов в качестве 
основных (малые тяги ,  малые расходы) совпадает с областью при
менения вытеснительной системы подачи ,  имеющей преимущества 
в массе и конструктивной простоте . Объемные насосы могут приме
няться как ст.ендовые и в системах управления ЖР Д .  

1 . 3 . 1 . 2 .  Н асосы трения 

В насосах трения подвижный рабочий элемент увлекает 
жидкость благодаря наличию сил вязкости . На рис .  1.9 приведен 
один  из видов насоса трения дисковый насос , состоящий из под
вода 1, дискового колеса 2 и спирального отвода 3 .  

Дисковое колесо состоит из  нескольких тонких дисков , скреплен
ных между собой на периферии так , что между дисками остаются 
небольшие зазоры для прохода жидкости . Принцип действия диско
вого насоса заключается в следующем . При вращении колеса 
жидкость ,  находящаяся в зазоре между дисками ,  в результате трения 
о них ,  закручивается , благодаря чему создается радиальная скорость 
и повышается давление,  т . е. создается насосный  эффект . 

Преимущества дисковых насосов заключаются в их высоких 
антикавитационных качествах . Дисковые насосы могут р аботать при  
боJ1ее низких давлениях на входе , че.\I , например, лопаточные на 
сосы. Это объясняется тем ,  что пр и обтекании входных кромок 
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Рис.  1.9. Схема дис кового насоса 

дисков вследствие малой скорости 
обтекания возникает меньшее разре
жение, чем при обтекании лопаток .  

Дисковые н асосы малошумны и 
имеют малый уровень пульсации , что 
очень важно для р яда отраслей тех-

- НИКИ. 
Недостатки дисковых насосов трения: 
а) низкие напоры; 
б) невысокий КПД; 
в) большие габаритные размеры на

сосов ,  предназначенных для систем 
с большими расходами .  

Эти недостатки  не позволяют при
менять дисковые насосы в качестве 

основных насосов ЖР Д. Они  могут применяться как вспомо
гательные ступени насосов двигателей небольших тяг для улучше
ния их антикавитационных качеств. Заслуживают внимания насосы , 
представляющие собой комбинацию насоса трения и лопаточного 
насоса .  

1 . 3 . 1 . 3 .  Струйные н асосы 

Струйный насос - эжектор включает в себя сопла ,  ка
меру смешения , диффузор и конфузор . В сопло подается жидкость 
под большим давлением (эжектирующая жидкость) . В камеру сме
шения поступает эжектируемая жидкость под малым давлением 
и с малой скоростью . В сопле эжектирующая жидкость увеличивает 
кинетическую энергию из-за падения давления и затем поступает 
в камеру смешения . В камере смешения в процессе перемешивания 
происходит передача энергии от эжектирующей жидкости к эжекти
руемой . В результате этого на выходе из камеры смешения удельная 
механическая энергия массы перемешавной жидкости становится 
больше, чем удельная энергия эжектируемой жидкости на входе 
в камеру смешения . В диффузоре давление перемешавной жидкости 
увеличивается . Преимущества струйных насосов заключается в их 
конструктивной простоте , надежности и в р аботоспособности при  
большом газосадержании жидкости . Струйные насосы могут при
меняться в ЖР Д в качестве вспомогательных (бустерных) насосов , 
устанавливаемых перед основными насосами для повышения анти
кавитационных качеств насосной системы подачи .  

Недостатки струйных насосов : 
а) низкий КПД; 
б) небольшие напоры , которые они могут обеспечить . 

1 . 3 . 1 . 4 .  Лопаточные насосы 

Лапаточный насос относится к обшнрно:v1у классу лопа 
точных машин. В нем преобр азование механической энергии в энер

гию жидкости совершается во вращающих каналах , образованных 
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лопатками . Для лопаточных насосов характерно обтекание  враща
ющихся лqпаток потоком жидкости . Эти насосы разделяются на 
центробежные и осевые.  

В центробежном насосе перемещение частицы жидкости в рабо
чем колесе происходит при увеличении ее расстояния от оси враще
ния . В преобразовании энергии в центробежном насосе большую 
роль играют кориолисовы силы инерци и .  В осевом насосе перемеще
ние частицы жидкости происходит при незначительном изменении 
ее расстояния от оси. В преобразовании энергии в осевых насосах 
основную роль играет циркуляция при обтекании  лопаток .  Кроме 
центробежных и осевых насосов ,  существуют лопаточные на<;осы 
промежуточного типа - диагональные насосы . 

Центробежные насосы обычно применяют при потребных напорах , 
превышающих 1 кДж/кг . 

Область применения одноступенчатых осевых и диагональных 
насосов - бустервые насосные агрегаты . В ЖР Д осевые насосы 
применяются в качестве предвключенных , устанавливаемых перед 
центробежным насосом , в частности для этой цели нашел широкое 
применение шнековый насос .  Рабочее колесо швекового насоса 
имеет две - три  длинные лопатки . Лопатка этого насоса спрофили 
рована по  высоте , как винтовая поверхность . Шнековый насос соз
дает небольшой напор , но может работать при малом давлении  на  
входе - при  наличии кавитации .  Поэтому шнековые насосы нашли 
применение в ЖРД в качестве ступеней , улучшающих антикавита
ционные свойства насосов или в качестве бустерных насосов . 

Лопаточные насосы имеют следующие положительные свойства :  
а) возможность обеспечения  практически любых напоров и рас-

ходов жидкости ; 
б) возможность р аботы при высоких угловых скоростях ;  
в )  небольшую массу; 
г) малые габаритные· размеры; 
д) возможность работы на  агрессивных и криогенных жидкостях 

вследствие  отсутствия  трущихся пар ;  
е )  удобство привода о т  электродвигателей и турбин ;  
ж )  минимальное число движущихся частей . 
Отрицательными качествами лопаточных насосов являются : 
а) умеренные значения КП.!Т. (обычно не  более 0 ,85) ; 
б) изменение развиваемого напора при изменении расхода ; 
в) падение  напора при малых давлениях  входа из-за развива

ющейся кавитации .  
Разновидностью центробежных лопаточных насосов является 

вихревой насос (рис .  1 . 1  О). Колесо с небольшими выфрезерованными 
на перифери и  лопатками вращается в корпусе так, что между корпу
сом и колесом имеется кольцевой канал постоянного сечения . Входное 
и выходное отверстия разделены перемычкой , прилегающей с малым 
зазором к колесу . Жидкость захватывается лопатками ,  проходит 
по межлопаточному каналу и выбрасывается в кольцевой канал 
корпуса . Дви гаясь по кольцевому каналу , жидкость до выхода из  
насоса многократно поступает в межлопаточные каналы . В известной 
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Рис. 1.10. Схема вихревого насоса: 
1 - рабочее колесо ; 2 - выходное отверстие; 3 -
входное отверстие ;  4 - корпус 

мере вихревой насос действует , как 
многоступенчатый центробежный насос, 
хотя в кольцевом канале имеют место 
и эжекционные процессы . 

Преимущества вихревого насоса со
стоит в том , что при данной окружной 
скорости колеса его напор получается 
большим ,  чем у центробежного (почти 

в два раза) . Вихревые насосы с ВКJ1Ючением в их конструк
цию элементов объемных насосов могут работать , как самовса-
сывающие .  

Недостатки этих насосов :  
а) низкий КПД, хотя при  малой подаче (до 5 · l0-3 м3/с) вихревые 

насосы могут иметь КПД, сравнимый с КПД центробежного н асоса ; 
б) большие габаритные размеры при  больших расходах . 
Из сказанного следует , что в отдельных случаях все рассмотрен

ные виды насосов могут найти пр именение в системах п итания ЖР Д.  
Но при сравнительно больших расходах а грессивной или  I<риоген
ной жидкости лопаточные насосы наиболее полно отвечают требо
ваниям ,  предъявляемым к насосам систем питания ЖР Д, поэтому 
они нашли наиболее широкое применение .  При дальнейшем изло
жении  теория и расчет лопаточных насосов будут рассмотрены по
дробно . 

В настоящее время характерно применение комбинированных 
лопаточных насосов ,  состоящих из  лопаточных ступеней различного 
типа . В комбинированных лопаточных насосах и спользуются лучшие 
свойства различных типов лопаточных насосов. Наибольшее рас
пространение получило сочетание шнековой ступени с центробежной , 
у становленных на  одном валу .  Такой насос н азывается шнекоцентро
бежным . Он обладает высокими антикавитационными и напорными 
качествами . 

В системе питания ЖР Д находит также пр именение сочетание 
шнекоцентробежного насоса со вспомогательным (бустерным) лопа
точным или струйным насосами. 

1 . 3 . 2 . Двигатели для привода насосов 

В качестве дви гателей для привода насосов можно исполь
зовать тепловые и электрические дви гател и .  

Применеине электрических дви гателей для привода насосов 
ЖР Д в настоящее время затруднено из -за отсутствия  на борту 
р акеты мощных источников электроэнергии  с маJrой массой .  Не
сомненно ,  что с развитием источников электрической энер ги и ,  не
посредственно испо.1ьзующих химическую, ядерную и .1и солнечную 
энер гию, электрнческне двнгDте.111 будут прrtлiеняться ;ря при вода 
насосов в ЖР Д. 
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Рис. 1.11. ТНА двигателя РД-119: 
1 - диск турб1111ы второй стуnени ;  2 - сопловой коллектор; 3 - диск турби ны (nервой 
стуnени) ;  4, 13 - шпоню1; 5, 14, 15 - шnильки; б, 16 - крышки; 7, 18 - корnуса ;  8, 
17- колеса центробежных насосов; 9, 20- шнеки ; 10, 19- валы ;  11, 21, 22, 23- nод
шнnfшки ;  1:!- рессора; 24- вы\лопной коллектор 

Практически в настоящее время для nривода насосов нсnоль
зуются лишь тепловые двигател и .  Для теnловых двигателей на бQрту 
летательного аппарата должен иметься запас топлива .  

Если  рассмотреть два возможных вида тепловых дви гателей -
поршневой дви гатель и турбинную· установку - в  отношении  их 
соответствия  требованиям,  предъявляемым к двигателям для 
привода насосов ЖР Д, то явное преимущества остается за тур
биной . 

Турбина позволяет получить большие мощности при небольшой 
массе конструкции .  Высокая угловая скорость , отсутствие криво
ши пно-ползунного механизма ,  а следоват�Jiьно и неуравновешенных 
сил инерции ,  прямоточное протекание рабочего тела обусловливают 
малую массу турбины .  

Другим преимуществом турбин является легкость ее  соединения 
с лопаточными насосами .  Турбина позволяет получить высокую 
мощность , приходящуюся на единицу расхода рабочего тела ,  а это 
очень важно , как будет показано ниже, когда рабочее тело турбины 
выбрасывается , минуя камеру сгорания . Вопросы регулирования 
турбины также решаются сравнительно легко . Поэтому турбина  
является единственным типом двигател я ,  применяемым для привода 
насосов ЖР Д. У г лова я скорость ее вала может быть более 
4000 рад.·с .  

На рис .  1 . 1 1  и зображен· ТНА двигател я РД- 1 1 9 , состоящий из  
двух шнекоцентробежных насосных агрегатов и двухступенчатой 
турбины  для нх прнвода . 
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Рис. 1 . 1 2 .  Турбонасосный агрегат для подачи водорода маршевого двигателя кос
мического корабля  «Спейс Шаттл» ; 
1 - вход в насос; 2 - выход из насоса; 3 - колеса насоса ;  4 - вход в турбину; 5 - под· 
ш ипники ;  б - трехступенчатый насос 

На рис .  1 . 1 2  показан основной насосный агрегат для подачи 
жидкого водорода маршевого двигателя амери канского космического 
корабля многократного использования «Спейс UПаттл» .  Трехступен
чатый водородный насос развивает давление р = 43 ,6 МПа при 
w = 3360 рад/с . 

1 . 4. СХЕМЬI СИСТЕМ ПИТА Н И Я  С ТНА 

1.4.1. Системы питания  с предкамерной турбиной 

Разберем основные типичные схемы систем питания ЖР Д 
с ТНА . Схема системы питания обусловливает конкретные требова
ния  к насосам и турбинам . Параметры насосов и турбин могут сильно 
р азличаться в зависимости от схемы системы питания .  Особенно 
заметно она влияет на  условия работы и параметры турбины .  

Условия работы турбины существенно зависят о т  того , подается 
ли газ после турбины в камеру сгорания или  нет . Примем это за 
основной признак для классификации систем питания ЖРД с ТНА . 
По этому признаку системы питания можно разделить на 
группы (рис .  1 . 1 3) .  

Схему системы питания с подачей газа после турбины в камеру 
сгорания будем называть схемой с предкамерной турбиной (ЖР Д 
с дожиганием) ,  а схему без подачи турбинного газа в камеру сгорания 
будем называть схемой с автономной (независимой) турбиной (ЖРД 
без дожигания ) .  · 

В схеме с предкамерной турбиной давление  на  выходе из  турбины 
(противодавленпе) велико , оно определяется давлением в камере 
20 
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Рис. 1 . 1 3 . Классификация систем питания ЖРД с ТНА 
сгорания ЖР Д. ЖР Д с предкамерной турбиной широко применяется 
в ракетной технике . 

В схеме с автономной турбиной противодавление значительно 
меньше, так как газ после турбины выбрасывается , минуя камеру 
сгорания . Развитие ЖР Д началось с двигателей, выполненных по 
схемам этой группы . 

В случае применения  системы питания с предкамерной турбиной 
полностью исключается снижение удельного импульса ЖР Д из-за 
затраты топлива на  питание турбины . Особенно большое преиму
щества имеет схема с предкамерной турбиной при высоких давле
ниях  в камере сгорания (выше 1 0  МПа) . 

На рис .  1 . 1 4 показана типичная схема системы питания с пред
камерной турбиной и с газогенератором ,  работающим на основных 
компонентах топлива .  Из баков компоненты поступают в бустерные 
н асосы , которые позволяют снизить давление  в баках и увеличить 
частоту вращения ,  а следовательно , уменьшить массу и габаритные 
размеры основного ТНА . Один из компонентов полностью про
пускается через газогенератор , а второй добавляется в количествах,  
необходимых для получения нужной температуры перед турбиной ._ 
Газогенератор может быть как с избытком щшслителя - окисли-
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Рис . 1.14. Схема системы питан ия ЖР д 
с предкамер ной турби ной , работающей н а  
газе с и збытком окис.ште.1я, с бустернымн 
насосами: 
1- баh. горючего ;  2 - ба к  окисл ител я ; 3 -
бустерный насос горючего ; 4 - турби на при
вода бустерного насоса горючего ; 5 - бустер
ный насос окислителя ; 7 - основной насос го
рючего;  8 - основ ной насос окислител я ; 9 -
турбина привода основных насосов ; 1 О - газ о· 
генератор основного ТНА; 11 - камера сгора
ния ; 12 - а ккумул ятор давлен ия ; 11- редук-
ционный кл апа н "' 

тельный газогенератор (см . 
рис .  1 . 1 4) ,  так и с избытком горiС
чего-восстановительный газогене
ратор . Основное количество вте
рого компонента поступает в жид
ком виде непосредственно в камеру 
сгорания . В камере происходит 
дожигание компонента , полностью 
прошедшего в газифицированном 
виде через турбину ,  совместно с 
компонентом , поступающим в ка
меру сгорания в жидкой фазе .  
Чаще применяется газогенер ация 
с и збытком окислителя ,  так как 
расход окислителя превышает рас-
ход горючего и заданную мощность 

турбины можно обеспечить при меньших давлении и температуре 
в газогенераторе .  При применении  водорода в качестве горючего 
всегда используется газогенератор , работающий на избытке водо
рода , так как его большая газовая постоянная обеспечивает высокую 
работоспособность генераторного газа . 

ЖР Д, схема системы питания которого приведена на рис .  1 . 1 4 , 
называется ЖР Д с дожиганием генераторного газа . При этой схеме 
давление перед турбиной должно быть больше давления в камере 
сгорания . Поэтому насосы системы питания с предкамерной турбиной 
должны обеспечивать более высокие давления , чем в системе с авто
номной турбиной . 

В ряде случаев целесообразно иметь отдельный насос ,  питающий 
газогенератор , с подачей к нему части компонента после основного 
насоса (рис .  1 . 1 5) или со входа в ЖРД. 

В системе с предкамерной турбиной при заданном давлении 
в камере сгорания давление перед турбиной определяется из  условия 
баланса (р авенства) мощности , потребляемой насосами , и моi.L,ности 
турбины при выбранной температуре газа перед турбиной .  Так как 
через предкамерную турбину проходит· большое количество газа , 
то она является высокорасходной .  При большом расходе газа для 
создания необходимой мощности достаточна небольшая степень 
пониженин давления на турбине .  Поэтому предкамерная турбина 
является турбиной с низкой степенью пониженин давления {б = 
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Рис. 1 . 1 5 . Схема системы питания ЖРд 
с предкамерной тур'>иной , работающей 
на газе с избытком окислителя ,  и с до
полнительным (газогенераторным) на
сосом горючего: 
1 - насос горючего ; 2 - дополнитель
ный насос горючего ; 3 - насос окислителя ; 
4 - газ огенератор; 5 - турби на; 6 - I<а
мера сгора ния  

Рис. 1 . 1 6 . Схема системы питания ЖРД 
с двумя предкамерными турбинами 
(схема с дожиганием «газ-газ») : 
1 - насос горючего; 2 - насос окислителя ; 
3 - восстановительный газогенератор: 
4 - окислительный газогенератор; 5 -
турбина ;  6 - камера сгорания  

= Роо = 1 , 3 . . .  1 ,8 ,  т .  е .  давление перед предкамерной турбиной 
Р2 

р00 только на 30 . . .  80 % превышает давление за турбиной р2). Жела
тельно иметь меньшее давление и температуру перед предкамерной 
турбиной , так как наличие газогенератора и трубопроводов высокого 
давления при высокой температуре газа снижь.�т надежность ЖР Д 
и увеличивает его массу . 

КПД насосов и турбины , не влияя на удельный импульс ЖР Д 
с предкамерной турбиной ,  оказывает влияние на  массу и надежность 
двигательной установки . Чем меньше КПД, тем больше должны быть 
давление и температура газа перед турбиной (в газогенераторе) , 
чтобы обеспечить баланс мощностей ТНА . Поэтому высокие КПД 
насосов и турбин совершенно сбязательны для ЖР Д с дожига
нием .  

Логическим развитием схемы с дожиганием является схема 
«газ-газ» , при которой в камеру сгорания для дожигания поступают 
оба компонента в газифицированном виде (рис .  1 . 1 6) .  Эта схема 
системы питания ЖР Д позволяет реализовать более высокие давле
ния в камере сгорания . Для газификации компонентов используются 
два газогенератора, один из которых р аботает при  избытке горючего, 
а другой - при и збытке окислителя . Для осуществления схемы 
«газ-газ» целесообразно иметь две предкамерные турбины (при 
самореагирующих компонентах это требование обязательно) . Каж
дая из  турбин может приводить один насос ,  тогда в системе питания 
будет два ТНА, но можно установить турбнны�на  одном валу с насо
са:vш 11 тогда конструктивно получится один ТНА. При различных 
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давлениях в газогенераторах может оказаться целесообразным 
иметь отдельные насосы , питающие газогенераторы,  с подачей 
в них части компонентов после основных насосов . 

1.4. 2. Системы питания с автономной турбиной 

После автономной турбины газ поступает в специальные 
сопла (иногда это рулевые сопла управления р акетой) и выбрасы
вается через них ,  создавая дополнительную тягу . Если хотя бы один 
из  компонентов топлива является криогенным, то перед поступле
нием в сопла газ используется для испарения в теплообменнике 
определенного количества криогенного компонента , предназначен
ного для наддува бака с этим компонентом . Если один из компонен
тов топлива высококипящий (некриогенный ) ,  то часть газа после 
турбины может использоваться для наддува  бака с этим компо
нентом . 

Источник  энергии автономной турбины может быть связан с каме
рой сгорания двигателя и может быть независимым от нее .  В первом 
случае турбина работает на газе, отбираемом из камеры сгорания , 
с последующим пониженнем его температуры до допустимой для 
турбины (например , с помощью впрыска одного и з  компонентов 
топлива) или на газе, полученном газификацией жидкости в рубашке 
охлаждения камеры сгорания . Оба эти способа использования 
камеры сгорания как источника энергии  для турбины не н ашли 
широкого применения в ЖР Д .  Первый способ потому ,  что решение 
задачи отбора газа получается сложным и снижает прочность и на 
дежность камеры сгорания ,  а второй -ввиду его сложности и уве
личения массы ЖР Д.  

В схеме с источником энергии турбины, независимым от камеры 
сгорания ,  газ для турбины получают в специальном газогенераторе .  
На рис .  1 . 1 7  приведена схема системы питания ЖР Д с автономной 
турбиной , к которой подводится газ из  газогенератора ,  работающего 
на основных компонентах топлива . Такая схема является основной 
для ЖРД с автономной турбиной . Часть компонентов после насосов 
направляется в газогенератор . Газ после турбины используется для 
испарения части компонента , идущего на наддув бака . 

Газогенератор работает при  значительном избытке одного из 
компонентов для того , чтобы получить газ с температурой , допусти
мой для турбины из соображений  прочности (обычно 800 .. . 1 200 К) . 
В зависимости от того , с избытком горючего или избытком окисли
теля работает газогенератор , газ ,  поступающий на лопатки тур
бины , будет восстановленным или окислительным . Чаще всего 
в схеме с автономной турбиной используется восстановительный газ ,  
так как у него больше работоспособность - больше значение газовой 
постоянной . Кроме того , окислительный газ при высоких темпера
турах обладает сильными окислительными свойствами , опасными 
для металлических деталей . 

Газом , отбираемым после турбины, наддувается бак того компо
нента топлива ,  на  избытке которого работает газогенератор. Рабочим 

телом турбины :-.югут быть продукты разложения однокомпонентного 
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тоnл ива - химически неустойчивые вещества :  nере1шсь водорода, 
гидразина , изоnропилнитрата и другие ,  которые разлагаются и гази
фицируются в nрисутствии  жндкого или твердого катализатора или 
газифицируются путем теплового разложения . Твердый катализатор 
nрисутствует в газогенераторе,  а жидкий катализатор подается 
в газогенератор , как и газифицируемое вещество ,  насосом или вы
теснением и з  бака (рис .  1 . 1 8) .  

В о  всех схемах систем nитания ЖР Д с автономной турбиной 
удельный импульс двигателя снижается в результате затраты то
плива на  получение газа , выбрасываемого после турбины в атмосф�ру 
с меньшей скоростью,  чем скорость его и стечения  и з  основного сопла . 
Кроме того , химическая энергия этого газа не и спользуется в двига
теле в полной мере ,  так как в этом газе присутствуют в виде пара 
окислитель или горючее , а в случае восстановительного газа , также 
продукты непалнаго окисления горючего . 

Для повышения экономичности ЖР Д с автономной турбиной 
расход газа через турбину должен быть возможно меньшим, т .  е .  

автономная турбина является 
малорасходной . При заданной 
мощности турбины,  равной мощ
ности , потребляемой насосами ,  
требование малого расхода озна-

1 чает, что турбина должна созда
вать возможно большую удель
ную работу - работу , стнесенную 

t 

-

" 

Рис.  1.17. Схема системы nитания 
ЖР Д с автономной турбиной , газоге
нератором на основных компонентах 
топлива и теплообменником : 
1 - бак; 2 - редукционный клапан ; 3 -
аккумулятор давления ;  4 - обратный кла
nан ;  5 - газ огенератор ; б - регулятор тя
ги; 7 - турби на; 8 - насос; 9 - тепло 
обменник; 10 - клаnан; 1 1  - камера сго
рани я 

J 

Рис .  1 . 1 8 .  Схема системы питания ЖР Д 
с автономной турбиной п ри насосной 
подаче однокомпонеuтного топлива в 
газогенератор : 
1 - аккумулятор; 2 - редукционный 
клапан ; 3 - бак с рабочим компонентом; 
4 - насос рабочего компонента; 5 - насос 
однокомпонентного топлива турбины ;  б -
бак топлива для турбины; 7 - газогенера
тор; 8 - т урби на 
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к массе г а за , т .  е .  еди н и це р а с х ода г а з а дол ж н а соответствовать 

в о з м о ж н о  бол ь ш а я мощн ост ь . 
Пол у ч и ть бол ь ш у ю р а бот у с еди н и цы м а ссы га з а  можно,  если 

газ и меет высо к у ю эн ер г и ю . Так как температура газа огр аничена 
прочностью тур би ны , то увеличить энергию газа можно увеличением 
его давления . Давление на выходе из автономной турбины сравни
тельно певелико (0 ,2 . . . 0 ,5  МПа) , поэтому при высоком давлении  
газа на входе автономная турбина имеет большую степень понижения 
давления б .  Обычно б = 20 . . .  50 . Таким образом, автономная тур
бина является малорасходной ,  с большой степенью понижения 
давления б.  Напомним,  что в случае предкамерной турбины б = = 1 , 3  . . .  1 , 8 .  Насосы в системе питания  с автономной турбиной 
должны обладать высоким КПД, так как уменьшение КПД увели
чивает затрачиваемую мощность на их  привод и соответственно 
р асход газа через турбину .  Относительный расход газа на автоном
ную турбину (отношение р асхода через турбину к общему расходу 
компонентов) зависит от тяги двигателя и давления в камере сго
рания и составляет 2 . . . 6 % .  Примерно настолько же падает удель
ный импульс двигателя с автономной турбиной . 



2.  ОСНОВ ЬI ОБЩЕ Й  ТЕОР И И  Л ОП АТОЧ Н ЬI Х  МАШ И Н  

2 . \ .  КЛАССИФ И КАЦИЯ 

2 . 1 . 1 . Машин ы-двигатели и машины-исполнители 

Центробежный насос, осевой насос и осевая турбина яв
ляются преимущественными видами машинных агрегатов ,  и споль
зуемых в системах питания ЖР Д .  Кроме того , в системах питания  
ЖР Д находят пр именение радиальные центростремительные тур
бины.  Все эти агрегаты по принципу действия �шляются лопаточ
ными машинами . Рассмотрение общей теории лопаточных машин  
позволИт выявить общие закономерности , необходимые для понима
ния  процессов ,  происходящих  в лопаточных машинах различных 
типов , составляющих турбонасосвые агрегаты ЖРД. 

В технике под терминами «лопаточная машина» , «лопас1·ная 
машина» или «турбомашина» понимают машину ,  в которой происхо
дит преобразование внешней механической энергии (энергии на  валу) 
в энергию протекающей жидкости (газа) или , наоборот, - преобра
зование энергии жидкости (газа) во вн ешнюю механическую энергию, 
совершаемое при обтекании потоком жидкости вращающейся лопа
точной решетки (лопаточного венца) . Вращающаяся лопаточная 
решетка является рабочим органом машины,  откуда и происходит 
название «лопаточная машина» .  Лопатки укреплены на диске колеса . 
Диск с лопатками будем называть рабочим колесом . 

Окончательно определение лопаточной машины можно сформу
лировать так : л о п а т о ч н а я м а ш и н а - э т о м а ш и н а ,  
в к о т о р о й  п р о и с х о д и т  и з м е н е н и е  э н е р г и и  
п о т о к а  ж и д к о с т и  и л и  г а з а  в п р о ц е с с е  о б т е
к а н и я л о п а т о к в р а щ а ю щ е г о с я р а б о ч е г о к о
л е с а .  

На р и с .  2 . 1 приведена упрощенная схема рабочего колеса лопаточ
ной машины .  На валу укреплено рабочее колесо . Колесо вращается 
с угловой скоростью ffi , следовательно , любая точка колеса движется 
с окружной скоростью 

и = ffiR, (2 . 1 )  
где R - радиус выбранной точки . 

Поток жидкости * движется от сечения  / -/ (вход) к сечению 

* Под жидкостью в этом разделе будем понимать движущуюся среду . Она 
может быть капельной жидкостью ил и газом (паром) . 
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Рис. 2 . 1 .  Схема рабочего колеса лопаточной машины:  
а - меридиональное сечение;  6 - проекция  в пла не; в - развертка поверхности враще-
н и я  с образующей В - В ;  г - поверхность тока 

1 1-11 (выход из колеса) . Обычно рабочее колесо лопаточной машины 
изображается меридиональным сечением (см . рис. .  2. 1 ,  а) , т .  е .  сече
нием плоскостью ,  проходящей через ось (на рис .  2 . 1 сечение  по А - А ) , и проекцией на  плоскость , совпадающую с плоскостью 
вращения  (см . рис .  2 . 1 ,  6) . Но это часто не выявляет формы лопаток ,  
поэтому пользуются дополнительным сечением, а именно сечением 
поверхностью, представляющей собой поверхность вращения , обра
зующая которой совпадает со средней линией меридионального 
сечения  (линия В - В  на рис .  2 . 1 ,  а) . В тех случаях ,  когда эта 
поверхность является плоской ,  цилиндрической или конической ,  
ее  развертка и зображается на  плоскости чертежа без искажения . 
Обычно , чтобы получить плоскостное изображение сечения лопаток ,  
более сложные поверхности , проходящие через оси каналов , заме
няют участками конических или цилиндрических поверхностей . 

На рис .  2 . 1 ,  в для пока за сечений лопаток изображена развертка 
поверхности вращения  с образующей В - В  (для изображения на 
плоскости поверхность вращения с криволинейной образующей 
заменена конической поверхностью) . При этом сечения лопаток 
образуют плоскую решетку профилей . 

Лопаточные машины широко пр11меняются в технике и имеют 
р азличное назначение и конструктивное выполнение .  Ввиду много
образия лопаточных машин проведем их классификацию по ряду 
наиболее характерных признаков . 
28 



Один из наиболее существенных признаков - потребляет лп 
машина мощность или выдает . Другими словами , является ли она 
машиной - исполнителем или машиной - двигателем? По этому 
признаку лопаточные машины можно разделить следующим сб
разом : 
Лопаточные машины-двигатели : Лопаточные машнны-исполните.ш : 

гидравлические турбины насосы 
паровые турбины компрессоры 
газовые турбины вентиляторы 
турбодетандеры воздуходувки 
ветряные двигате.'IИ воздушные винты 
водяные напорные колеса лопаточные гидротормоза 

Укажем , что в настоящее время для гидросистем создаются обра
тимые агрегаты , которые могут работать и в режиме насоса , и в ре
жиме турбины ,  т .  е .  и спользоваться и как машина - исполнитель, 
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 и спользуют 
подведенную к ним мощность для отбрасывания воздуха или воды 
и тем самым создают тягу . 

Для лопаточной машины характерно обтекание движущейся 
жидкостью лопаток колеса без изменения объема внутренних по
лостей машины .  Гидравлические объемные машины,  в котор'ых 
жидкость вытесняется лопатками и з  замкнутого объема (т . е .  раз
личные коловратные насосы с лопатками ) ,  нельзя считать лопаточ
ными машинами , хотя конструктивно они могут иметь рабочее колесо 
и лопатки . Различного рода водоналивные колеса относятся к особой 
группе гидравлических машин, которые также не  будем называть 
лопаточными машинами . Эти колеса приводятся в движение только 
под действием силы тяжести воды . 

2 .1 . 2 .  Радиальные и осевые лопаточные машин ы  

Лопаточная машина, к ак  правило, состоит и з  враща
ющи хся рабочих колес и неподвижных подводящих и отводящих 
устройств , выполненных в виде сопл, спрямляющих  аппаратов, 
корпусов , сборников и т. п .  Наличие рабочего колеса обязательно 
для всякой лопаточной машины, а подводящие и отводящие устрой
ства могут отсутстРовать, например винт и ветря ной двигатель их  
не имеют. 

Х арактерным признаком для разделения по схеме устройства 
является направление течения  рабочего тела отне сительна оси 
вращения . В соответстви и  с этим лопаточные машины делятся на : 

а) р адиальные (рис .  2 . 2  и 2 . 3) ,  в которых линии тока жидкости 
в рабочем колесе образуют поверхности тока , близкие к плоскостям, 
nерпендикулярным оси вращения ; 

б) осевые (рис .  2 . 4  и 2 . 5} ,  в которых линии тока жидкости обра
зуют поверхности тока , близкие к соосным круговым цилиндриче
ским поверхностям ,  образующая которых параллельна оси ; 
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Рис. 2 . 2 . Мер идиональное сечен ие (а) 
и поверх н ость тока (6) в колесе р ади
алЬной лопаточной машины :  
1 - направляющий аппа рат на  в ходе в ра 
бочее колесо ;  2 - рабочее колесо ; 3 - от
водящее устройство на вы ходе из рабочего 
колеса 

aJ 
Рис.  2 . 3 . Мер идионал ьное сечен ие (а) 
и повер хность тока  (6) в колесе центро
стремительной радиаль ной лоп аточной 
машины : 
1 - направляющий аппа рат на входе в ра 
бочее колесо ; 2 - рабочее колесо ;  3 - на
правля ющий а ппа рат  на вы ходе из рабочего 
колеса 

в) диагональные (см . рис .  2 . 1 ) ,  в которых линии тока образуют 
поверхности вращения с образующей, наклоненной к оси под произ
вольным углом . 

Радиальные и диагональные машины, в свою очередь , подраз
деляются на центробежные и центростремит�льные (рис .  2 . 2  и 2 . 3  
соответственно) . В центробежных машинах перемещение частицы 
жидкости происходит с увеличением ее расстояния от оси вращения ,  
в центростремительных - с  уменьшением . 

Лопаточные машины - двигатели и лопаточные машины - испол
нители можно выполнять радиальными , диагональными и осевыми . 

О) 
Рис. 2 . 4 .  М.ер иднональ ное сечение (а) н поверхность тока (6) в ко.1есе осевой ло
п аточной машины : 
1 - направляющий  а п n а рат на в ходе в рабочее колесо ; 2 - рабочее ко.�есо ;  3 - направ

л яющий апnа рат на вы ходе нз рабочего колеса 
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Рис .  2 . 5 .  Схема  дв ухсту пен чатоi\ осе
вой л опаточ н о й  м а н н r н ы :  
J ,  3 ,  б - н а п ра в л я ю щ и е  а п п а р а т ы ;  2 ,  4 -
р а б о ч и е  Iioлeca 

Применяются лопаточные ма
шины,  в которых проточная 
часть может быть составлена 
из элементов осевой и радиаль
ной машин . 

Как будет показано далее 
(см . разд . 2 . 1 2) ,  выбор кон

2 J 

кретной схемы лопаточной машины оnределяется соотношением 
частоты вращения рабочего колеса , объемного расхода и удельной 
работы . 

2 . 1 . 3 .  Машины с разным числом ступеней 

Следующим признаком классификации nримем число 
ступеней . 

Ступень лоnаточной машины - это рабочее колесо с nодводя
щими и отводящими устройствами . Следовательно ,  на  рис .  2 . 2 , 2 . 3 ,  
2 . 4  были изображены одностуnенчатые лопаточные машины .  В тех
нике часто nрименяют многоступенчатые лоnаточные машины .  

Многоступенчатые машины могут включать в себя как осевые, 
так и радиальные ступени в различных комбинациях .  Число ступеней 
лоnаточной машины оnределяется чуслом рабочих колес . · Так, 
на рис .  2 . 5  изображена схема осевой двухступенчатой лоnаточной 
машины ; на рис . 2 . 6  - схема двухстуnенчатой лоnаточной машины , 
у которой nервая стуnень осевая , а вторая - радиальная . 

Большое число стуnеней (которое может измеряться десятками) 
имеют осевые компрессоры и nаравые турбины стационарных уста
новок .  В системах nитания ЖРД число стуnеней лоnаточных машин 
обычно не nревышает трех . Это связано с высокими угловыми ско
ростями лоnаточных машин ЖР Д и с требованием ограничения и х  
массы . Оговорим ,  что для nодачи в камеру сгорания ЖРД nод высо
ким давлением жидкого водорода , имеющего малую плотность , 
требуется большой наnор . Число ступеней насоса nри этом может 
дости гать восьми .  

2 . 2 .  ОСНОВН ЫЕ ЭТА П Ы РАЗВИТИ Я 

Рассмотрим коротко основные этапы развития лопаточ
ных машин .  

Теоретические основы расчета гидравлических лопаточных ма
шин были заложены Даниилом Бернулли и Леонардом Эйлером . 
Большую роль сыграл труд Д .  Бернулли , вышедший в 1 733 г . , 
«Гидравлика , и"'IИ записка о силах и движении жидкостей» . 

В 1 750 г . венгерским ученым Сегнером была изобретена реактив· 
ная гидравлическая турбина - так называемое сегнерово колесо . 
JI .  Эйлер в 1 754 г .  выпустил труд «Более полная теория машин , 
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Рис . 2 . 6 . Схема двухступенчатой ком
бин ированной лопаточной м аши н,ы . 
1 ,  3 - н а п равляюu�ие а п па раты; 2, 4 - ра
боч ие колеса 

приводимых в движение дей
ствием воды» , где дал теорию 
сегнерова колеса и общие по
ложения теории  лопаточных 
гидравлических машин .  Там же 
Эйлером была высказана идея 
о применении турбины,  состоя
щей из направляющего аппа
р ата и рабочего колеса . 

Х I X  век характеризуется 
бурным развитием и р аспро
странением лопаточных машин. 
Лопаточные насосы , вентиля-
торы , гидравлические и паро

вые турбины получили особенно широкое р аспространение в кон
це Х 1 Х века в связи с развитием быстроходных электродвигателей 
и электрических генераторов . 

Развитие газовых турбин было задержано отсутствием жаро
прочных материалов и высокоэффективных компрессоров . Большой 
вклад в развитие газовых турбин сделали русские ученые и инже
неры. В 1 892 г. П. Д. Кузьминский создал первую в мире газовую 
турбину непрерывного действия . Большое значение для развития 
паровых турбин имели труды шведского инженера Густава Лаваля 
и английского инженера Чарльза Парсонса . t-r'>i:J 

Развитие авиации обусловило создание винтов - лопаточных 
машин-движителей. Велика заслуга Н .  Е .  Жуковского в деле созда
ния лопаточных машин и ,  в частности , винтов . Созданная им в 1 890-
1 900 гг .  теория подъемной силы крыла стала основой для рас•!ета 
не только крыльев самолетов ,  но и лопастей турбин ,  винтов и на-
сосов . ;...; >.1 

В СССР производство паровых турбин ,  центробежных насосов , 
гидротурбин было начато еще в 1 92 1  г .  по  плану ГОЭЛРО .  В насто
ящее время во всех отраслях техники применяются лопаточные 
машины . 

В ажную роль лопаточные машины играют в авиационной тех
нике. Газотурбинный двигатель - двигатель ,  имеющий в качестве 
обязательных составных частей турбину и компрессор , - является 
основным типом современных авиационных двигателей . Создание 
ЖР Д потребовало применения центробежных и осевых насосов для 
подачи топлива и турбин для привода насосов . 

На  насосную систему подачи компонентов ориентиравались 
в своих теоретических трудах К. Э. Циолковский и Ю. В .  Кон
дратюк . 

Еще в 1 933 г .  в СССР в ГДЛ (газодинамической лаборатории) 
под руководством В .  П .  Глушко был создан ТНА для ЖРД, состо-
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ящий из газовой турбины и двух центробежных насосов ,  т .  е .  ТНА 
на основе лопаточных машин .  С тех пор насосы и турбины ЖР Д 
прошли большой путь р азвития и в настоящее время достигли высо
кой степени совершенства .  

Расчет и конструирование современной лопаточной машины 
требуют большого комплекса знаний . В целом ряде научных и кон
структорских коллективов успешно разрабатываются вопросы тео
ри и  и практики лопаточных машин . 

2 . 3 .  ОСНОВН Ы Е  СВО ЙСТВА 

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

Перечислим основные, наиболее общие, свойства лопаточных 
машин :  

1 .  Непреры.вность действия . Лопаточные машины - машины 
непрерывного действия , они пропускают в единицу времени большое 
количество р абочего тела и поэтому обладают хорошими удельными 
показателями - относительной массой , удельным объемом и т .  п .  

2 .  Высокие скорости р абочего органа . Р абочие колеса лопаточ
ных машин могут иметь большие окружные скорости . Чем больше 
будет окружная скорость , тем больше будет р абота ,  приходящаяся 
на единицу массы р абочего тела ,  как это следует из уравнения 
Эйлера (см . разд . 2 . 6 . 1 ) .  Предел увеличению окружных скоростей ста
�ит прочность материала р абочего колеса ,  так как при  больших ско
ростях на р абочее колесо действуют большие инерционные усилия . 

В н астоящее время максимальные окружные скорости колес 
центробежных компрессоров приближаются к 600 м/с ,  а окружные 
скорости колес турбин ,  р аботающих в более тяЖелых температурных 
условиях ,  к 450 м/с .  При таких окружных скоростях р абочие колеса 
малоразмерных турбин и компрессоров имеют угловые скорости 
3000- 1 0  000 рад/с .  Благодаря высоким значениям угловой ско
рости лопаточные машины имеют, как правило, небольшие значения 
относительной массы , т .  е .  массы , приходящейся на единицу мощ
ности . 

3 .  В озможность достижения в одном агрегате практически не
ограниченных мощностей и р асходов р абочего тела .  Так ,  в насто
ящее время турбина является двигателем , способным р азвивать 
наибольшие мощности в течение продолжительного времени .  Мощ
ность отдельных паровых турбин и гидротурбин доходит до 1 000 МВ т .  
В т о  же  время в приборастроени и  применяются турбины , мощность 
которых измеряется несколькими ваттами .  

Большие промышленные вентиляторы прокачивают тысячи  куби
ческих метров воздуха  в секунду , а водяные насосы - десятки 
кубических метров воды в секунду ; в то же время , имеются лопа
точные насосы с подачей меньше О , 1 л/с . 

4 . В озможность достижения высокого КПД. КПД, т .  е .  отноше
ние полезной мощности к р асполагаемой , у современных лопаточных 
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машиl-! может достигать 0 , 9 . Многоступенчатые лопаточные машины 
авиационных газотурбинных двигателей - турбины и осевые 
компрессоры - имеют КПД ,  в отдельных случаях превосходя 
щие 0 ,9 .  

5 .  Уравновешенность . Принципиально возможно обеспечить 
р аботу лопаточной машины без действия неуравновешенных сил 
инерции .  Неуравновешенные силы инерции в лопаточных машинах 
могут появляться только в результате погрешностей при изготовле
нии . Практически они сводятся к допустимому минимуму динами
ческой балансировкой роторов машин .  В ТНА ЖР Д ротор можно 
сбалансировать с погрешностью не более 1 0-4 Н · м .  Уравновешен
ность машины является ценным эксплуатаu:Ионным свойством , поз
воляющим резко уменьшить нагрузки и получить более легкую 
конструкцию . В этом заключается существенное преимущества 
лопаточных машин перед поршневыми ,  имеющими кривошипно
ползунный механизм , который всегда неуравновешен . 

6 .  Высокая надежность и простота обслуживания . 
7. Удобство соединения с электродвигателями ,  генераторами 

и друг с другом . Лопаточные машины как машины вращательного 
движения легко соединяются с электромашинами .  Кроме того , 
привод лопаточной машины , потребляющей мощность (компрессора ,  
н асоса) от  лопаточной машины-двигателя (турбины) легко осуще
ствить непосредственным их объединением . Такие агрегаты широко 
р аспространены в технике .  Н астоящий курс посвящен теории  и 
р асчету агрегата как раз такого вида - ТНА ЖР Д .  В отдельных 
случаях в ТНА ЖР Д применяются шестеренвый перебор между 
насосами и турбиной ,  но эта схема не типична для современных 
ЖРд. 

Этим не исчерпываются все характерные свойств? лопаточных 
машин .  Выше были указаны только наиболее существенные и общие 
черты для всех типов лопаточных машин .  В каждом частном случае 
есть преимущества и недостатки по сравнению с другими типами 
машин .  

2 . 4 .  ПАРАМЕТРЫ ЛОПАТО Ч Н Ы Х  РЕШЕТО К 

Лопаточные решетки (лопаточные венцы) , образующие 
ступень лопаточной машины ,  трехмерны ,  но если ступень р ассечь 
соосными поверхностями вращения ( например , для осевой машины 
цилиндрическими поверхностями) , отстоящими друг от друга на 
бесконечно малое расстояние , то получим элементарную ступень 
лопаточной машины , состоящую в развертке из двухмерных плоских 
лопаточных профилей . 

В теории  лопаточных машин часто вместо р ассмотрения име
ющегося в действительности обтекания лопаток пространствеиным 
неустановившимся потоком жидкости ограничиваются р ассмотре
нием устацовившегося обтекания плоских решеток двухмерным 
потоком по р яду сечений ,  т .  е .  р ассматривают идеализированные 
схемы течения (с цилиндрическими поверхностями тока для осевых 
машин и плоскими поверхностями тока для чисто р адиальных 
машин) . 
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Рис.  2 . 7 .  Лопаточный 'профи,'!Ь  с обоз
начением основных размеров 

Рис. 2 .8 . Плоская прямая лопаточная 
решетка 

Плоская лопаточная решетка состоит из плоских лопаточных 
профилей . Р ассмотрим основные параметры плоского лопаточного 
профиля и плоской лопаточной решетки .  

Н а  рис .  2 . 7  представлен лопаточный профиль .  Геометрическое 
место центров окружностей ,  вписанных в профиль ,  образует сред
нюю л инию профиля . В общем случае любая точка профиля может 
быть з адана двумя координатами х и у. Ось х обычно направляется 
по линии ,  соединяющей наиболее удаленные точки средней линии 
профиля . Эта линия  называется хордой . Вогнутая часть профиля 
называется корытом , выпуклая часть - спинкой . Координаты точек , 
образующих спинку ,  имеют индекс «С» , а координаты точек , обра
зующих корыто , - индекс «К» . 

Чтобы задать профиль ,  используют еще такие параметры: �'>шах -
максимальная толщина профиля или максимальный диаметр окруж
ности , вписанной в контур профиля ; fmax - максимальный прогиб 
средней линии  профиля или наибольшее удаление средней линии 
профиля от  хорды . 

Часто все параметры ,  характеризующие профиль ,  задаются 
в относительных координатах , в дол!Jх от хорды bJI · Н апример , 
относительная максимальная толщина бmах = �'>maxlbл и т .  д .  Входные 
и выходные кромки профиля могут быть скругленными или 
острыми . 

На  рис .  2 . 8  представлена плоская прямая лопаточная решетка ,  
а на  р и с .  2 . 9 - плоская круговая лопаточная решетка .  Плоская 
прямая лопаточная решетка получается при  р азвертке сечения 
лопаток осевой машины цилиндрической поверхностью с осью, 
совпадающей с осью вращения . Плоская круговая лопаточная ре
шетка получается при  сечении  лопаток р адиальной машины пло
скостью, перпендикулярной оси вращения . 

Линия 1-1 (см . рис .  2 . 8) , проходящая через крайние 1 очки кро
мок профилей , называется входным фронтом плоской решетки .  
Линия  2-2, проходящая через крайние точки выходных кромок 
nрофилей , образует выходной фронт решетки . В плоской прямой 
решетке фронтом является прямая лини я ,  в плоской круговой 
решетке - окружность диаметром D1  (входной фронт) или D2 (вы
ходной фронт) . 
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Расстоя ние по фронту между соответствующими точками сосед
них  профилей называется шагом решетки t. Для прямой решетки 
шаг на  входе в решетку равен шагу на  выходе из нее . Для круговой 
решетки шаги на  входе в решетку и на  выходе из нее р азли
чаются между собой (см . рис .  2 . 9) .  Угол между хордой профиля 
и фронтом плоской решетки называется установочным у г лом х 
(см . рис .  2 . 8) .  

Для плоской решетки введем понятие ширины решетки Ь .  Ши
рина решетки - расстояние по нормали между фронтами решетки .  
Плоская прямая лопаточная решетка будет полностью задана  про
филем , установочным углом и шагом решетки .  Чтобы задать плоскую 
круговую лопаточную решетку , надо знать еще диаметр окружности 
на входе в решетку или на выходе из нее . 

Для исследования течения  через плоскую лопаточную решетку 
важную роль играют входные и выходные углы профиля решетки .  
Обычно входной угол профиля в решетке � 1л определяется как  угол 
между касательной к средней линии  профиля в начальной ее точке 
и входным фронтом решетки или касательной к входному фронту 
решетки (см . рис .  2 . 8  и 2 . 9) .  Аналогично определяется выходной 
угол лопатки �zл · 

Угол изгиба профиля е = 1 80 - (� 1л + �2л) (см . р ис .  2 . 8) .  
Важным параметром плоской решетки я вляется ее гу�тота или 

отношение хорды к шагу Бл = bлlt . Большое значение имеет обратное 
отношение, называемое относительным шагом , tл = t!Ьл . 

Часто густоту и относительный шаг определяют по ширине ре
шетки :  Б = Ьlt и t = tlb .  

Плоские лопаточные решетки могут образовыва·.ъ каналы раз
личной формы . О форме межлопаточного канала решетки можно 
судить , если между соседними профилями вписать окружности так , 
чтобы они касались обоих  профилей (рис .  2 . 1 0) .  Центры этих окруж
ностей образуют среднюю линию межлопаточного канала .  Если сред
нюю линию канала выпрямить , 
то огибающие вписанных окруж
ностей образуют прямоосный 
межлопаточный канал . 

llxotlнou rppoнm 
peшe.,m_wu....,..m.-� 

Рис. 2 . 9 .  Плоская круговая лоп аточная 
решетка 
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Рис. 2 . 1 0 . Конфузорная лопаточная ре
шетка (а) и форма межлопаточного ка
нала (6) 
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Рис. 2 . 1 1 . Диффузорнан лопаточная ре- Рис. 2 . 1 2 .  Активная лопаточная ре-
шетка (а) и форма межлопаточного ка- шетка 
нала (6) 

Решетки ,  межлопаточные каналы которых сужаются (конфузор
ные решетки ,  см .  2 . 1 0) ,  обеспечивают ускорение потока жидкости . 
К решеткам, обеспечивающим ускорение потока ,  но  уже в сверх
звуковом потоке ,  относятся и такие решетки ,  межлопаточные каналы 
которых сначала сужаются ,  а потом расширяются .  

Для дозвуковых скоростей лопаточные решетки с р асширяющи
мися межлопаточными каналами являются диффузорными решет
ками , обеспечивающими торможение потока жидкости (р ис .  2 . 1 1 ) .  

Решетка может иметь одинаковые проходные сечения н а  входе 
и на выходе . Такие решетки (рис .  2 . 1 2) называются активными 
и применяются в активных лопаточных машинах (см .  разд . 2 .8) . 

Турбинные решетки ,  как правило , конфузорные, а решетки 
копрессоров и насосов диффузорные. Активные решетки приме
няются в тех и в других машинах . 

2. 5 . КИН ЕМАТ И Ч ЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ 

2 . 5 . 1 .  Основные сведения 

При гидродинамическом р асчете решеток лопаточных 
машин  решаются задачи двух видов - прямая и обратная задачи .  
Прямая задача - определение поля скоростей жидкости в данной 
решетке при заданных граничных условиях . Обратная задача -
построение решеток ,  удовлетворяющих определенному оптималь
ному закону распределения скоростей . При решении прямой и обрат
ной задач в общем случае надо р ассматривать трехмерный поток ,  
а применительно к плоским решеткам - двухмерный поток .  Для 
решения этих  з адач приходится выполнять достаточно трудоемкие 
расчеты . В настоящем разделе будем использовать осредненные 
по сечению значения  скоростей , т. е . будем исходить из теори и  одно
мерного течения . Несмотря на очевидное упрощение, теория одно
мерного течения позволяет рассмотреть многие закономерности 
лопаточных машин .  
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Рис .  2. 13 .  Схема р азложен ия абсолютной 
скорости на  ее составл я ющие (паралле
леп ипед абсолютной с корости)  

В общем случае вектор абсолют-
-• 

ной скорости с можно разложить н а  -+ 
три составляющих :  окружную Си ,  
радиальную -;;r и осевую � (рис .  2 . 1 3) 
(в дальнейшем для упрощения з а
п иси з нак вектора над символом , 
обозначающим скорость , будем да-

z вать , только когда векторную вели
чину можно принять за скалярную) . 
Окружная составляющая скорости 
лежит в плоскости вращения и на 
правлена по линии вектора окружной 
скорости . Радиальная и осевая соста-

вляющие cr и Cz лежат в плоскости ,  которая называется мериди
ональной . Эта плоскость проходит через ось вращения лопаточной 
машины . Проекции скоростей на  эту плоскость будем обозначать 
и ндексом т .  ..... 

Меридиональная составляющая скорости Cm я вляется суммой 
радиальной и осевой составляющих (см . рис .  2 . 1 3) :  -+ -+ 

Cm = Cr + Cz · 
Абсолютная скорость полностью определяется меридиональной 

составляющей Cm и окружной составляющей скорости си : -+ ...... -+ 
С = Cm -!-- Cu .  

Окружная составляющая С и  характеризует «закрутку» потока 
и непосредственно связана с удельной работой ,  как будет показано 
далее . Меридиональная составляющая Cm определяется объемным 
расходом жидкости через лопаточную машину и площадью нормаль
ного к направлению составляющей Cm сечения , которую будем обо
значать Fm . Для наглядности скорость Cm можно представить как  
скорость жидкости с расходом в остановленном колесе , огр аничен
ном покрывными дисками ,  но без лопаток . Практически поток может 
не заполнять все сечение из-за наличия отрывных зон .  В общем 
случае Fm = aFmp• где а - коэффициент сужения сечения потока  (а � 1 ) ; Fmp - площадь расчетного проходиого сечения . 

Обычно полагаем а = 1 .  Скорость cm находится из уравнения 
неразрывности 

th = pcmf т •  (2 . 2) 
где th - массовый расход ,  кг/с ;  р - плотность . кr/м3 • Для р = const 

Cm = V/Fm, 
где V - объемный р асход ,  м3/с , 
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Зная абсолютную скорость жидкости с и окружную скорость 
колеса (переносную скорость) и ,  легко найти , применяя общее 
правило сложения скоростей сложного движения , скорость жидко
сти относительно перемещающейся лопатки относительную ско-
рость w 

W = С - и .  (2 . 4) 

Эти три вектора лежат в одной плоскости , заштрихованной на  
р ис .  2 . 1 3 . Перенося эту плоскость на плоскость чертежа ,  можем 
получить для любой лопаточной машины план скоростей , или тре
угольник скоростей , т .  е. векторную связь абсолютной , относитель
ной и окружной скоростей . Для чисто осевой лопаточной машины 
меридиональная составляющая скорости равна осевой ,  а для чисто 
радиальной машины она равна радиальной составляющей скорости ,· 
т .  е .  для осевой машины Cr = О и Cm = Cz , а для радиальной Cz = О 
И Cm = Cr .  

Следовательно ,  для осевой лопаточной машины параллелепипед, 
получаемый при  разложени и  вектора абсолютной скорости на со
ставляющие (см . рис .  2 . 1 3) ,  з аменится параллелограммом , располо
женным в плоскости ,  касательной к цилиндрической поверхности 
(рис .  2 . 1 4) .  В этой плоскости и будет производиться построение пла
нов скоростей для осевой машины .  

Для ч исто радиальной лопаточной машины параллелепипед 
вектора абсолютной скорости заменяется параллелограммом , в пло
скости которого , являющейся плоскостью вращения ,  и будет произ
водиться построение планов скоростей (р ис .  2 . 1 5) .  

z 

Рис. 2 . 1 4 .  Схема разложения  абсолют
ной скорости на ее составл яющие для 
осевой лопаточной машины 

w· 

z 

Рис. 2 . 1 5 .  Схема разложения абсолют
ной скорости н а  ее сос тавляющие для 
радиа.1 ьной лопаточной машины 
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Рис .  2 . 1 6 .  Т r еугол ыш к  с коrостеl\ на вх оде 
в колесо л он аточ н о й  маш и ны 

2 . 5 . 2 .  Вход в колесо 

Положим, что вектор аб
солютной скорости на входе в меж
лопаточные каналы с1 известен или 
его  можно найти .  В общем случае 
он  определяется двумя составля-
ющими - мер идиональной c1m и 

окружной с1и ·  Меридиональная составляющая определяется объ-
емным расходом V и площадью нормального к этой составляющей 
проходиого сечения колеса непосредственно перед лопатками F1m , 
см . уравнение (2 . 3) .  

Окружная составляющая скорости н а  входе c1u находится из 
условий течения жидкости в подводящем устройстве .  

Для входа в колесо можно записать соотношение 

где u1 - окружная скорость средней точки входных кромок ло
паток .  

Скорости с1 ,  w1 и и1 лежат в плоскости , проходящей через век
торы c1m и и1 •  При построении  пля.нов эту плоскость совмещают 
с плоскостью чертежа .  Примем направление вертикали в плоскости 
чертежа за  меридиональное направление (направление скорости c1m) ,  
тогда окружная скорость u 1  изобразится отрезком горизонтальной 
линии  и w1 найдется как разность векторов с1 и u1 (рис .  2 . 1 6) .  

сх 1 - это угол между направлением потока в абсолютном движе
нии  и направлением окружной скорости . � 1 - это угол между на
правлением потока в относительном движени и .  определяемым век
тором w1 ,  и направлением окружной скорости для турбины и обрат
ным направлением для насоса .  В общем случае угол �1 может не 
совпадать с входным углом лопатки �1л ,  т .  е .  поток может натекать с 
углом атаки . Угол атаки  i определяется углом между вектором скоро
сти w1 и касательной к средней линии  профиля лопатк и на  входе . 
Участок касательной на  р ис .  2 . 1 6  отштрихован . 

2 . 5 . 3 .  Течение по межлопаточным каналам колеса 
и на в ы ходе из колеса 

Для того чтобы найти абсолютную скорость жидкости 
в любой точке межлопаточного канала на пекотором расстоянии  
о т  входа на  лопатки ,  н адо произвести векторное сложение относи
тельной скорости жидкости в канале w и переносной скорости и .  
Относительная скорость w внутри межлопаточного канада найдется 
по направлению, которое определяется в первом приближении  
направлением средней .'I инии  допатки (углом �л) , и меридионадьной 
составляющей скорости с учетом толщины лопаток cm.'l (рис .  2 . 1 7) .  
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Fи : . 2 . 1 7 . Треугольники скоростей в межлопаточных  каналах  и на выходе колеса 
центробежного насоса 

Предположение относительно того , что направление касательной 
к средней линии  профиля параллельна вектору относительной ско
рости ,  строго говоря , справедливо лишь для решетки ,  состоящей 
из бесконечно большого числа бесконечно тонких профилей . При 
необходимости векторы скоростей ,  соответствующие этой расчетной 
схеме, будем отмечать знаком оо ,  так как полагаем ,  что ч исло лопа
ток z = 00 ,  

Для нахождения осредненной скорости внутри межлопаточного 
канала необходимо учитывать толщину профиля вместе с толщиной 
вытеснения  пограничного слоя . При отрывном обтекании  сл._едует 
учитывать толщину отрывной зоны . В первом приближении  уЧ:йты
вается только толщина лопаток (например , в насосах) . 

Определение меридиональной скорости с учетом толщины лопаток 
для точки ,  р асположенной на произвольнам радиусе r , проведем 
на примере центробежного колеса (см . рис .  2 . 1 7 ,  и ндексы 1 и 2 здесь 
и далее соответствуют входу в колесо и выходу из него) . Площад:м 
проходиого сеченИя колеса обозначим Fm , площадь проходиого сече
ния  на том же радиусе с учетом толщины лопаток обозначим Fmл · 
Отношение F ml F тл представляет собой коэффициент сужения сечения 
колеса .  Обозначим его k .  Площади Fm и Fmл можно вычислить через 
шаг лопаток 

где z - ч исло лопаток . 
Тогда 

t = 2лrlz, 

k = � = .  ztb 
Fтл bz (t - a) t - a ' 
Fmл = F m/k = 2лrb/k . 

(2 . 5) 
(2 . 6) 

Здесь а -- толщина лопаток , определенная по дуге окружности ; 
h - ширина  меридионального сечения колеса .  Связь между нор-
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мальной толщиной б и толщиной а легко устанавливается при  рас
смотрении рис .  2 . 1 7 : 

а = 6/s in  �л ·  (2 .7)  
Для нахождения меридиональной скорости с учетом толщины 

лопаток воспользуемся формулой ,  непосредственно вытекающей 
из уравнения (2 . 3) :  

(2 . 8) 
Здесь Стл - меридиональная скорость с учетом толщины лопаток , 

Сш - меридиональная скорость без учета толщины лопаток . 
С учетом выражений (2 . 4) и (2 . 5) можно записать 

k - 1 
- 1 - б!(t s in �л )  (2 .9) 

Относительная скорость в произвольнам сечении колеса с учетом 
толщины лопаток найдется построением треугольника скоростей по 
известным скоростям Стл и и и по углу �л (см . рис .  2 . 1 7) или из соот
ношения 

Wл оо = Стл/S iП �л · (2 . 1 О) 

Треугольники скоростей на выходе из колеса строятся так же, 
как и для произвольнаго сечения , но без учета сужения сечения 
лопатками .  

На  рис .  2 . 1 7  показано взаимное расположение векторов ско
ростей относительного w ,  переносиого и и абсолютного движения с 
на примере центробежной лопаточной машины (насоса) для произ
вольного и выходного радиусов . Там же показаны линии тока жидко
сти для колеса центробежного насоса (при z = оо ) в относительном 
и абсолютном движении . 

2 . 5 . 4 . П римеры построения  треугольников скоростей 

На рис .  2 . 1 8  представлены основные сечения ступени осе
вой лопаточной машины (осевого насоса) . Такими сечениями яв 
ляются меридиональное сечение и развертка цилиндрического сече
ния лопаточных решеток (диаметр цилиндра равен среднему диа
метру ступени ,  его образующая /-/) . В общем случае ступень осе
вого насоса имеет направляющие аппараты на входе и на  выходе . 
Направляющий аппарат обеспечивает необходимую закрутку потока 
на входе в колесо .  Выходной направляющий аппарат является диф
фузорным устройством , преобразующим кинетическую энергию 
в энергию давления . 

Построение треугольников скоростей (рис .  2 . 1 9) будем проводить 
для среднего диаметра D cp · Предположим , что поток жидкости н а  
входе в колесо имеет окружную составляющую C1u (часто о н а  бывает 
равна нулю) . Меридиональная составляющая (в данном случае 
осевая) найдется из соотношения 

(2 . 1 1 ) 
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Рис. 2. 1 8 .  Х арактерные сечения осевого насоса и треугольники ско-
ростей : 
а - м е рид и о н а л ь н ое сече н ие; б - раз в е ртка цил и ндрич ес к о г о  сече н и я  с об 

разую ще й 1 - 1 

где F1m - площадь кольцевого сечения высотой h1л (см . рис .  2 . 1 8) :  
F1m = лDcphlл · (2 . 1 2) 

Зная объемный р асход или определив его как частное от деления 
массового расхода на плотность жидкости на входе : 

(2 . 1 3) 
найдем скорость 

(2 . 1 4) 
Имея две проекции абсолютной скорости Clu и Clz и зная аосо

лютное значение и направ.11ение окружной скорости и , построим 
треугольник скоростей на входе в лопаточную решетку . На рис. 2 . 1 9  

Рис .  2 . 1 9 . Треугольники скоростей дл я осевого насоса 
43 



Рис. 2 . 20.  Х арактерные сечения  осевой турбины и треугольники скорости : 
а - меридиональное сечение;  б - сечение  в пл ане ;  в - развертка цилиндрического  сече
ния (увеличено в дв а раза по сравнению с сечениями ,  приведеиными на  рис. 2 . 2 0 ,  а , б) 

и на других рисунках порядок построения показан цифрами в круж
ках . Направление w1 определяется соотношением скоростей с1 и и 
и в общем случае может составлять с направлением касательной 
к профилю лопатки на  входе угол атаки i .  

Для построения треугольника скоростей на  выходе и з  осевой 
лопаточной решетки найдем осевую составляющую абсолютной ско
рости . Она определяется объемным расходом жидкости и проходным 
сечением на выходе из решетки :  

C2z = С2т = VJF2m· (2 . 1 5) 
Площадь проходнога сечения на выходе из решетки определяется 

формулой 
F2m = лDсрh2л • (2 . 1 6) 

где h2л - высота лопатки на выходе (см . рис .  2 . 1 8) .  
Кроме осевой составляющей скорости известно в nервом при

ближении направление потока на выходе из решетки .  Будем считать , 
что направление относительной скорости на  выходе из межлопаточ
ного канала совпадает с направлением касательной к средней линии 
профиля лопатки на выходе ( z  = оо ) . Тогда треугольник скоростей 
полностью определяется (см . рис .  2 . 1 9) .  Абсолютная ·скорость на 
выходе из колеса с2 найдена по модулю и направлению.  

Построим треугольник скоростей для осевой турбины . На 
рис .  2 .20 изображены меридиональное сечение /-/ ,  сечение в плане 
1 /-! 1 и развертка цилиндрического сечения с диаметром , р авным 
среднему диаметру турбины , выявляющие форму и размеры тур
бины . 

Направляющий аппарат на  входе в турбину , обычно называемый 
сопловым аппаратом , обеспечивает расширение газа ,  его ускорение 
и выход с малым углом а1 (рис. 2 . 2 1 ) для получения большого значе-
ния окружной составляющей c1u . Таким образом , скорость -;1 задана .  
В остальном построение не требует пояснения . На  рис .  2 .20 при-
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Рис. 2 . 2 1 .  Треугольники скоростей 
для осевой турбины 

ведены ·-треугольники скоро
стей для входа в р абочее ко
лесо и выхода из него . 

Проследим построение тре
угольников скоростей для 
р адиальной центростреми

Wzu 

тельной турбины, колесо которой представляет собой круговую 
лопаточную решетку .  Перед рабочим колесом установлен сопловой 
аппарат ,  обеспечивающий ускорение потока до скорости с1 . 

На  рис .  2 .22 показаны основные сечения , выявляющие форму 
и соотношение размеров соплового аппарата и радиального колеса . 
Такими сечениями я вляются меридиональное сечение 1-1 и сечение 
в плане II-Il.  

Для радиальной лопаточной машины осевая составляющая абсо
лютной скорости Cz = О . 

На входе в турбину поток должен иметь значительную окружную 
составляющую c1u , созданную направляющим аппаратом , установ
ленным перед колесом . Окружная составляющая c1n должна быть 
задана . Меридиональная составляющая (в данном случае радиаль
ная) найдется из общего для всех лопаточных машин соотноше
ния (2 . 1 1 ) .  

Для радиальной машины F11n - площадь цилиндрического сече
ния с шириной по образующей , равной ширине круговой лопаточной 
решетки Ь1 , определяется формулой 

F1m = лD1Ь1 .  (2 . 1 7) 
По известному объемному расходу на входе в колесо найдем 

скорость , 
C1r = Ctm = Vt/(лDibl) , 

где V = m1/p1 . 
(2 . 1 8) 

Имея две проекции абсолютной скорости С1и и c1r и зная абсолют
ное значение и направление окружной скорости , строим треугольник 
скоростей на  входе в круговую решетку . В результате построения 
находим относительную скорость w1 (рис .  2 . 23) . 

Вместо c1u и V могут быть зiщаны скорость на выходе из сопло
вого аппарата с1 и угол сх1 , определяющий направление скорости с1 . 
Тогда построение  треугольника скоростей на входе проводится сле
дующим образом : откладываем скорость с1 под углом сх1 (см . рис .  2 . 23 ) ,  

-+ ..... -+ 
от вектора с1 отнимаем вектор u1 и получаем вектор w1 •  

Для нахождения абсолютной скорости на выходе из колеса по
строим треугольник скоростей . Меридиональная (радиальная) со
ставляющая абсолютной скорости на выходе из колеса найдется 
по известной формуле 

C2r = С2т = V2/F2m = V2/(лD2b2) ,  (2 . 1 9) 
где v = m2/p2 ; ь2 - см .  на рис . 2 . 22 . 

45 



1-I 
ь, 

О) 

л-л 

Рис. 2 . 22 .  Х арактерные сечения радиальной турбины : 
а - меридиональное сечение; 6 - сечение в пла не  

Рис .  2 . 23. Треугольники скоростей для радиальной турбины 

Кроме радиальной составляющей скорости известны и2 и направ
ление потока на выходе из колеса . Угол наклона вектора относИ
тельной скорости принимаем равным выходному углу  лопаток �2л 
(z = оо ) .  Тогда абсолютная скорость на выходе из колеса опреде
лится построением треугольника скоростей ,  представленного на 
рис .  2 . 23 .  

Разобрав основные приемы построения треугольников скоростей 
для колес лопаточных машин ,  перейдем к выявлению основных 
соотношений  для них , вытекающих из закона о моменте количества 
движения для жидкости . 

2 . 6 .  ОСНОВН Ы Е  СООТНОШЕН И Я ,  ВЫТЕКАЮЩИЕ 
ИЗ ЗА КОНА О МОМЕНТЕ КОЛ И Ч ЕСТВА ДВИЖЕ Н И Я  

2 . 6 . 1 .  Уравнение Эйлера 

Между потоком жидкости и лопатками рабочего колеса 
о существляется силовое взаимодействие .  Это взаимодействие создает 
разность давлений  жидкости на лопатках вращающегося колеса , 
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Рис. 2 . 24 .  Примерная картина  распределения давления по сечению 
межлопаточного канала центробежного колеса 

что позволяет передать энер гию от колеса к жидкости и наоборот. 
У насоса (компрессора) эта разность давлений определяет основную 
часть момента сопротивления на  валу ,  у турбины - крутящего 
момента . 

На рис .  2 . 24 для примера приведено распределение давления  
по сечению межлопаточного канала колеса центро�ежного насоса . 
Вследствие  неравномерности распределения давления и скорости 
при установившемся характере относительного движения жидкости 
через рабочее колесо абсолютное движение жидкости через колесо 
будет иметь неустановившийся характер * .  В самом деле , каждая 
частица колеса периодически проходит мимо корпуса . �гновенная 
абсолютная скорость в любой точке будет циклически изменяться 
в соответствии  с изменением относительной скорости в межлопаточ
ном канале .  Следовательно , в абсолютном движении не будет вы
держиваться характерный признак установившегася движения -
постоянство скорости в данной точке пространства . Но , рассматри 
вая  осредненные по сечению канала значения скоростей , можно 
применять основные законы механики для установи·вшегося движе
ния к абсолютному движению жидкости в колесе . 

Для определения суммарного момента , действующего на колесо 
при движении  через него жидкости , применим теорему о моменте 
количества движения : м о м е н т р а в н о д е й с т в  у ю щ е й  
в н е ш н и х с и л ,  п р и л о ж е н н ы х к в ы д е л е н н о м у 
о б ъ е м у ,  р а в н я е т с я и з м е н е н и ю м о м е н т а к о л и
ч е с т в а д в и ж е н и я м а с с ы ж и д к о с т и ,  п р о т е к а
ю щ е й в е д и н и ц у в р е м е н и ч е р е з э т о т о б ъ е м .  

Для примера применим теорему о моменте количества движения 
для радиальной лопаточной машины.  

·• Есл и бы р а с п редел е н и е  давл е н и я  было р а в н о�1ер н ьш ,  то н а  вал у не  
воз н и к а.� бы ыо:- 1 е н т .  Т а к ю1 обр азо�1 . нестацио н а р нос r ь  абсолют ного дв ижен и я  
н еобход ю1а д.rfя п е р еда ч и  э н ер г и и .  
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Рис. 2 . 25.  Схема движения  жидкости через колесо радиальной лоnа
точной машины 

Возьмем объем V, ограниченный поверхностями F1 ,  F2 и Fk , т. е . 
включающий в себя все каналы (рис .  2 . 25) . 

Изменение момента количества движения в окружном направ-
лени и 

равно суммарному моменту Мш внешних сил относительно оси вра 
щения . Следовательно ,  в общем случае для неустановившегося 
режима 

(2 . 20) 

Полную производную в правой части уравнения (2 . 20) можно 
представить как сумму локальной производной ,  которая учитывает 
изменение за время dt момента количества движения в рассматри
ваемом объеме в связи с неустановившимся характером движения , 
и конвективной производной , определяющей изменение  момента 
количества движения за то же время из-за перехода рассматривае
мого объема жидкости в другое положение : 

� f PCur dV = � J PCur dV + ( � ) конв f PCur dV. 
v v v 

(2 . 2 1 )  

Конвективная производная по времени о т  интеграла векоторой 
величины, взятого по движущемуся объему,  равна Переносу той же 
величины сквозь контрольную поверхность , отраничивающую этот 
объем . Перенос количества движения происходит только через по
верхности F1 и F2 поэтому из формул (2 . 20) и (2 .2 1 )  получим 

(2 . 22) 
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Уравнение (2 . 22) определяет момент, приложенный к жидкости ,  
в общем случае (в том числе н а  неустановившемся режиме) . Первые 
два члена уравнения (2 . 22) характеризуют момент, приложенный 
к жидкости , на  установившемен режиме .  Следовательно, на  устано
вившемен режиме 

М ж = J P2Г2C2uC2m dF -- J P1Г1C1uC1m dF . (2 . 23) 
F2 F1 

Выражая массовый расход как 

rh = J P2C2m dF = J PlClnt dF 
F2 F, 

и понимая под c2u и c1 1t скорости , осредненные по поверхностям F2 
и F1 (ё2u и ё1u ) .  соотношение (2 . 23) получим в виде 

(2 .24) 

Суммарный момент внешних сил Мж складывается из  момента Мл 
от воздействия  колеса (поверхности Fk на рис .  2 . 25) на  жидкость 
в выделенном объеме и моментов MF, и MF. поверхностных сил , 
действующих по граничным поверхнЪетям F1 и F2 . Из объемных 
сил только силы тяжести будут внешними , но вследствие  осевой 
симметрии  они дают относительно оси колеса момент, равный нулю. 
Из поверхностных сил , действующих на  граничных поверхностях ,  
моменты MF, и MF, относительно оси вращения могут давать только 
касательные напряжения , т. е. силы трения , обусловливаемые тур
булентным обменом импульсами . Силы давления на граничных 
поверхностях ,  как нормальные, не дают момента относительно оси : 

М ж = Мл + MF, + MF. ·  (2 . 25) 
Уравнение (2 . 24) показывает, что и зменение момента количества 

движения жидкости в абсолютном движении  через колесо насоса 
равно суммарному моменту сил , действующих на  выделенный объем . 
Пренебрегая моментами поверхностных сил , действующих на  по
верхности F1 и F2 , ограничивающие колесо лопаточной машины, 
и на  внутренние поверхности , о граничивающие лопатки по ширине,  
получим момент в ньютонах на метр , действующий со стороны лопа
ток на жидкость , 

(2 . 26) 
Зная момент Мл ,  можно о пределить мощность в ваттах как 

произведение момента в ньютонах на метр на  угловую скорость 
вращения в р адианах на секунду .  Назовем ее окружной мощностью 
(словом «окружная» подчеркивается , что речь идет о лопаточной 
решетке , а не о машине в целом ) .  Окружная мощность Nu опреде
ляется уравнением 

(2 . 27) 
Отнеся мощность (в ваттах) к массовому секундному расходу 

в килограммах на секунду , получим выражение для удельной работы 
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лопаточной машины в джоулях на килограмм . Удельная работа -
это энергия , переданная колесом единице массы жидкости , 

Н т = N ufrh . (2 . 28) 
Если  выразить Нт через момент Мл , то получим 

Н т = Mлrofth .  · (2 . 29) 

Применительн ') к насосу эту величину будем называть теоретиче
ским напором и обозначать Нт . 

Подставляя развернутое выражение для Мл в уравнение (2 . 26) , 
получим 

(2 . 30) 
где Н т - теоретический н апор , Дж/кг (м2/с2) .  

Записанное в этом виде уравнение  носит название  уравнения 
Эйлера для лопаточных машин-исполнителей (насосов) . Оно спра
ведливо и для лопаточных машин-двигателей (турбин) . Момент 
от воздействия потока на колесо 

M,t = - Мл . 
Соответственно для лопаточной машины-дви гател я 

Lu = ёt uИt - ё2 uU2 , 
где Lu - удельная работа , Дж/кг (м2/с2) .  

(2 . 3 1 )  

(2 . 32) 

Для осевых лопаточных машин и о-с е  и1 ��, и2 и уравнения Эйлера 
для машин-исполнителей и машин-дви гателей запишутся в наиболее 
простом виде 

Н т = и (ё2 и - ёtu) , 

L u  = и (ёlu - ё2u) · 

Анализ  уравнений  Эйлера показывает следующее: 

(2 . 33) 
(2 . 34) 

1 .  Удельная работа лопаточной машины , выраженная в джоулях  
на  килограмм , не зависит от  рода рабочего тела , так  как  его физи
ческие параметры не входят в уравнение Эйлера .  Эта работа зависит 
только от окружных составЛяющих абсолютных скоростей и окруж
ных скоростей вращения колеса . 

2 .  Жидкость передает энергию колесу , когда ё1u и1 > ё 2uи2 , и на
оборот, колесо передает энергию жидкости , когда ё2uи > ё1uи1 • 
Лопаточные машины , передающие энергию от жидкости к колесу , 
являются машинами -дви гателями (турбинами ) ,  а передающие внеш
нюю механическую энергию газу или жидкости , являются маши
нами- исполнителями (компре12сорами или насосами) .  

3 .  Удельная работа лопаточной машины будет тем больше, чем 
больше окружная составляющая абсолютной скорости Си и окруж
ная скорость и , входящие в первые члены уравнений  (2 . 30) и (2 . 32) . 
Для турбины это означает необходимость обеспечения  сопловым 
аппаратом такого направления скорости с1 , чтобы окружная состав
ляющая c1 n  имела большое значение . Для насоса (компрессора) 
необходимое значени е c� u обеспечивается отклонением потока в рабо
чем колесе , т . е .  y г.rr o:-.'1 л о п ато к  кол еса на выходе �2л : ч ем больше �2л ,  
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тем больше будет c2 u . БоJiьшая окружная скорость u1 для турбины 
и u2 для насоса может быть получена при большой частоте враще
ния  ro или при больших радиусах колеса r1 для турбины и r2 для 
насоса . 

4 .  Удельная работа лопаточной машины на окружности колеса 
будет больше, если окружные составляющие скорости , которые вхо
дят во вторые члены уравнений (2 . 30) и (2 . 32) , будут иметь иной 
знак ,  чем окружные составляющие скорости в первых членах этих 
уравнений . 

Для насоса и компрессора это означает, что при  закрутке потока 
на  входе в сторону, обратную вращению, напор машины будет уве
личиваться , а при закрутке потока в сторону вращения - сни
жаться . 

Для турбины закрутка потока на выходе из  колеса в сторону 
вращения уменьшает работу турбины . Наличие окружной состав
ляющей скорости на выходе из турбины,  направленной в сторону ,  
обратную вращению,  увеличивает работу турбины,  однако снижает 
ее экономичность , как будет показано далее . 

, 

2 . 6 . 2 . Силы,  действующие на лопатки осевой машины 

Уравнение Эйлера не  раскрывает характера сил , действу
ющих на колесо лопаточной машины со стороны жидкости . Рас
смотрим силы ,  действующие на лопаточный профиль прямой решетки 
единичной длины в относительном установившемен движ�нии . При 
рассмотрении  обтекания одиночного профиля вводится понятие 
осредненной относительной скорости Wcp · 

Осредненная относительная скорость потока является средним 
векторным из значений  относительной скорости в бесконечности 
перед лопаткой и за ней (рис .  2 . 26) 

(2 . 35) 

(2 . 36) 

Как показал Н . Е. Жуковский ,  сила F, возникающая при обтекании 
лопаточного профиля ,  может быть определена по циркуляции Г n w  
относительной скорости вокруг лопатки * :  

F = рГ nwWcp · (2 . 37) 

Здесь сила определяется для профиля лопатки единичной длины, 
поэтому измеряется в ньютонах на метр ; циркуляция по контуру 
ABCD (рис . 2 . 27) определяется формулой 

Г nw = фw ds = t (w1u -- W2u ) , 
где ds - элемент длины контура .  

(2 . 38) 

* Теорема Жуковского о силах ,  действующих на крыльевой профиль и ре· 
шетку .  Эта теоре�tа выводится в курсах газовой динамики .  
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Wucp= �и+ Wtu 

Wtu 
Сщ 

Рис. 2 . 26. Совмещенные треугольники 
скоростей на входе и выходе из прямой 
р ешетки 

Рис. 2 . 27. Схема для определения цир
куляции вокруг лопатки в осевой ло
паточной машине 

Уравнение (2 . 37) выражает теорему Жуковского . Сила , с кото
рой поток невязкой жидкости действует на профиль ,  р авна произве
дению плотности р жидкости , циркуляции Г лw относительной ско
рости по контуру A B CD ,  охватывающему профиль ,  и средней ско
рости потока в бесконечности . 

Сила F называется подъемной силой ,  ее направление перпенди
кулярно направлению скорости Wcp (рис . 2 . 28) . Это означает, что 
подъемная сила ,  т. е. сила давления жидкости на профиль , направ
ленная перпендикулярно к осредненной скорости потока , возникает 
в результате наложения циркуляционного течения н а  поток , опреде
ляемый заданным р асходом . При этом на  выпуклой стороне профиля 
скорость возрастает, а давление падает, а на  вогнутой стороне -
наоборот .  Большее давление будет н а  корыте профиля ,  меньшее 
на спинке. Перепад давлений ,  действующих на  профиль ,  и создает 
подъемную силу .  Подъемную силу можно разложить на окруж
ную Fu и осевую Fz составляющие . 

В лопаточных машинах суммарное окружное усилие , действу
ющее на лопатки , создает момент на валу .  Поэтому для лопаточных 
машин весьма важен вывод, следующий из  теоремы Жуковского , 
о том , что окружное усилие , действующее н а  лопатки ,  пропорцио
нально циркуляции относительной скорости по контуру , охваты-
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вающему профиль и проходящему через оси межлопаточных каналов 
и дуги окружностей , равные шагам решетки на входе и на  выходе . 

Определим момент колеса осевой лопаточной машины,  считая 
циркуляцию по высоте лопатки постоянной : 

Мглw = zFurcphл = zГлwГс рРWсрhл s in � ер = thzГлw!(2л) . (2 . 39) 

2 . 6 . 3 .  Связь  момента колеса радиальной машины 
с моментом кориолпсовых сил  инерции 

Рассмотрим характер сил , действующих со стороны жид
кости на  лопатки радиальной (диагональной) машины в относитель
ном установившемен движении . В р адиальных лопаточных машинах 
наряду с подъемной силой ,  определяемой теоремой Жуковского , 
большое значение (а часто и основное) имеют инерционные силы 
жидкости . 

<Jтносительное движение жидкости во вращающемся колесе -
движение жидкости относительно равномерно вращающихся коор 
динат , скрепленных с ко.!"есом , т .  е .  движение в неинерциальной си
стеме координат .  В этом случае к объемным силам , действующим на  
жидкость , находящуюся в колесе , кроме сил тяжести добавляются 
силы инерции ,  обусловленные переносным и кориолисовым ускоре
нием ,  т .  е . центробежные и кориолисовы силы инерци и .  

Центробежные силы проходят через ось и поэтому не дают мо
мента относительно оси вращения .  Кориолисовы силы инерции 
в р адиальных лопаточных машинах дают момент относительно оси . 

Как известно ,  при движении жидкости пn каналу вращающегося 
колеса кориолисова (поворотное) ускорение , действующее на жид
кость , связано с изменением направления относительной скорости w 
и изменением абсолютного значения скорости и . Кориолисова уско
рение сообщают жидкости лопатки (стенки канала) через упругие 
силы (силы давления ) .  Кориолисова сил а  инерции р авна силе , дей
ствующей на  жидкость со стороны лопаток ,  и направлена в обратную 
сторону .  На лопатки действует не сама кориолисова сила , а силы 
давления ,  ур авновешивающие ее . В насосе момент от кориQлисовых 
сил в виде момента сил давления уравновешивается приложеиным 
к колесу внешним моментом . 

Для р адиальной (диагональной) лопаточной машины момент, 
создаваемый колесом и действующий на жидкость (и наuборот) может 
быть представлен в виде суммы двух моментов :  момента , определяе
мого циркуляцией скорости жидкости вокруг лопаток в относитель
ном движении  Мг (так же , как для осевых машин) (см . фор-лw 
мулу 2 . 39) , и момента , связанного с кориолисовыми силами инер-
ции Мнz · Для насоса 

Ми = Мг + Мкz ·  лw (2 . 40) 

.Момент iVlглw может быть представлен через циркуляцию ско-
рости Г лw по контуру A B CD , включающему в себя профиль ло
патки (рис .  2 . 29) : 

(2 . 4 1 )  
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Рис. 2 . 29. Схема для определения цир
куляции вокруг лопаточного профи
ля в центробежной машине 

Рис. 2 .30 .  Схема для определения кори
олисовой силы инерции в центробеж
ной лопаточной машине 

Момент кориолисовой силы инерции ,  создаваемой жидкостью и 
действующей на  колесо , запишем в интегральном виде : 

M kz = f rFкиР dV, (2 . 42) 
v 

где Fкп - окружная составляющая вектора кориолисовой силы 
инерции , отнесенная к единице массы; V - выделенный объем жид
кости . Fки равняется окружной составляющей вектора кориолисова 

..... -+ 
ускорения ,  взятой с обратным знаком : Fки = -iки · 

Из рис . 2 . 30 ,  где показаны векторы скорости и ускорения для 
движения струйки по колесу , следует, что 

"' 
iюt = 2ffiWr S iП {ffiWr) •  (2 . 43) 

Так как уго.ТI между ffi и Wr равен 90° , то 
Fки = - 2ffite.'r · (2 . 44) 

Элементарный объем d V можно представить в таком виде: 
d V = dr dbrdff! . (2 . 45) 

Подставляя выражения (2 . 44) и (2 . 45) в формулу (2 . 42) и пере
ходя к определенным интегралам, получим 

r2 Ь 2л 

Мкz = - J J J r22ffiWrp dr db d([! . 
r1 О О 

Согласно уравнению неразрывности массовый расход для всех 
р адиусов - неличина постоянная : 

Ь 2л 

th = J J rw, p db d�" ·  
о о 
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поэтому ,, 
М кz = - th2ro J r dr = - thro (r� - ri) = --- th (u2r2 -- И ir J ) . (2 . 46) , ,  

С учетом того , что Ми = -Мл ,  уравнение  (2 . 40) запишется 
в виде 

М л = th (w2 ,,r2 - W1ur1) + th (u2r2 - ulrl) . (2 . 47) 
Соотношение (2 . 47) можно получить также из формулы (2 . 26) , 

используя соотношения ,  вытекающие из треуго.'lьников осредненных 
скоростей (см . рис .  2 . 23) : -+ � -+ -+ -+ -+ 

Ct u = W1 n '"'-!- И1 И C2 u = W2 n + U2 . 
. Для турбины 

М и = th (W1 1,1'1 - W2 ur2) + th (u1r1 - И2Г2) . (2 . 48) 
Первые члены уравнений (2 . 47) и (2 . 48) - это моменты , возни

кающие в результате обтекания лопаток потоком жидкости и про
порциональные циркуляции ,  подсчитанной по относительной ско
рости , числу лопаток и массовому расходу · жидкости . Распределе
ние давлений  по лопаточному профилю, соответствующее циркуля
ции  относительной скорости , может быть получено путем продувки 
неподвижных лопаток потоком со скоростями и углами атаки ,  соот
ветствующими относительным скоростям . 

Вторые члены уравнений (2 . 47) и (2 . 48) представляют собой мо
менты , возникающие н а  колесе лопаточной машины от воздействия  
кориолисовых сил и нерци и .  Под воздействием окружной составля
ющей кориолисовой силы инерции жидкость стрем)'!тся переместиться 
в окружном направлении .  Лопатки препятствуют перемещению 
жидкости под действием силы инерции ,  и на них  будет возникать 
р азность давлений ,  уравновешивающая силы инерции и создающая 
допслнительный момент сопротивления для насоса , крутящий мо
мент для турбины .  

Следовательно , в радиальной лопаточной машине общий перепад 
давлений на  лопатках возникает в результате воздействия двух 
факторов : обтекания лопаток жидкостью в относительном движении  
и воздействия  кориолисовых сил инерци и .  Разность давлений  н а  
лопатках приводит к возникновению момента на  колесе относи
тельно оси вращения . 

Для осевой лопаточной машины , полагая что жидкость входит 
в р абочее колесо и выходит из него на  одинаковом расстоянии  от оси , 
имеем u2 = u1 . Второй член уравнения (2 . 47) в этом случае будет 
равен нулю.  Это означает, что момент на лопатках колеса осевой 
лопаточной машины определяется только обтеканием лопаток жид
костью в относительном движении . Этот момент зависит от цирку
ляции жидкости вокруг контура ,  проходящего по средним линиям 
межлопаточных каналов и отрезкам дуг окружностей на  входе и н а  
выходе колеса , равным шагу : 

М,. = thzГ лw/(2л) ; М�" = thr (Wtu - le'2 u ) .  
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Рис. 2 . 3  \ .  Схема определения кор иолисовой 
силы инерции в осевой м а ш и н е  

Циркуляция определяется выра
жением (2 . 38) в соответствии  с 

w рис .  2 . 27 .  В осевой лопаточной ма
шине кориолисовы силы инерции  не 
будут давать приложеиного к коле
су момента относительно оси враще
ния , так как они являются р адиаль
ными силами , проходящими через 
ось (рис .  2 . 3 1 ) .  

Для насоса или компрессора в со
ответствии с выражениями ( 2 . 30) 
и (2 . 47) формула  для теоретического 
напора запишется в виде 

Нт = (w2uи2 - W1 uи i ) + (и� - иТ) . (2 . 49) 

Соответственно для турfины получим 
Lu = (w1 uи1 - W2 uИ2) + (иi - и�) . (2 . 50) 

Выражения в первых скобках формул (2 . 49) и (2 . 50) выражают 
собой удельную работу колеса , связанную с моментом , определяе
мым циркуляцией относительной скорости по контуру A B CD (см . 
рис .  2 . 20) . Условно будем называть ее удельной работой , связанной 
с циркуляционными силами . Вторые члены выражают собой удель 
ную р аботу колеса , определяемую моментом , связанным с кориоли 
совыми силами и нерци и .  Условно назовем ее  удельной р аботой ко
р иолисовых сил . Формулы (2 . 49) и (2 . 50) могут быть использованы 
для всех лопаточных машин . 

Момент и удельная р абота р адиальной лопаточной машины могут 
быть выражены и через циркуляцию Г лс абсолютной скорости по 
контуру,  ограниченному выходной и входной окружностями колеса 
( см .  рис .  2 . 25) . Из уравнения (2 . 38) следует , что циркуляция для 
всех лопаток колеса насоса (компрессора) 

Гс =  zГ л с  = z (t2C2 1t - - t1с1 и) = 2лc2ur2 -- 2лС14Г1 •  

В соответствии  с уравнениями (2 . 26) и (2 . 29) 

Мл = thГс/(2л) ; 

Нт = rоГс/(2л) .  

(2 . 5 1 )  

(2 .52) 

Формулы (2 . 5 1 )  и (2 . 52) справедливы для любой лопаточно� ма
шины .  Следовательно ,  т е о р е т и ч е с к и й н а п о р (у д е л ь
н а я р а б о т а )  п р о п о р ц и о н а л е н ц и р к у л я ц и и а б
с о л ю т н о й  с к о р  о с т и п о  к о л ь  ц е в о м у к о н т у р у ,  
о х в а т ы в а ю щ е м у к о л е с о .  

Для осевой лопаточной м а ш и н ы  ц и р к ул я ц н и  абсол ютн о й  и · относительной скоростей равны :  Г лс = Г.тtw · Для осевой м·ашины 
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вторые члены уравнений (2 . 49) и (2 . 50) будут равны нулю .  При и2 =-о � - и1 = - и 
Н т = и (w2u -- Wtu) ; 

В осевой лопаточной машине колесо будет совершать работу 
только в том случае , если в результате обтекания его лопаток изме
нится направление относительной скорости , т. е. если циркуляция 
относительной скорости будет отлична от нуля ,  см . формулу (2 . 39) . 

Лопаточные решетки осевых машин должны профилироваться 
особенно тщател�но . Для них большое значение имеет форма и кри
визна профиля ,  угол атаки и другие параметры,  связанные с обес
печением заданной циркуляции .  

В р адиальных лопаточных машинах момент н а  колесе в основном 
определяется кориолисовыми силами инерции ,  работа которых не за
висит от формы лопаток ,  а зависит от р адиальной их  протяженности . 
Чем больше разность окружных скоростей , тем больше значение 
кориолисовых сил и тем меньшую роль и грает обтекание в относи
тельном движении . 

При неудачном профиле лопатки и при  неоптимальных углах 
атаки возрастают потери в колесе любой лопаточной машины, но 
в осевой лопаточной машине при этом уменьшается и циркуляция ,  
а следовательно теоретический н апор (удельная р абота) .  Для ра
диальной машины уменьшение циркуляции Глw не имеет существен
ного значения , так как колесом всегда передается удельная энергия 
вследствие кориолисовых сил . Исходя из этого в радиальных ма
шинах широко применяют приближенные способы построения ло
паток , которые базируются главным образом на технологических 
соображениях . 

· 
Отметим ,  что благодаря передаче энергии кориолисовыми инер

ционными силами в каналах центробежной компрессорной машины 
(на соса) можно получить повышение давления в р абочем колесе 
при  конфузорном течении  потока по межлопаточному каналу (при 
отсутствии диффузорнога течения) . Для конфузорных течений ха
рактерны меньшие гидравлические потери  и менее жесткие требова
ния к форме профилей , обр азующих межлопаточные каналы . 

Силы ,  возникающие при воздействи и  кориолисовых сил инерции 
и обтекании лопаток в относительном движении ,  могут складываться 
и ,  следовательно , увеличивать суммарную р азность давлений  на 
лопатке, а могут и вычитаться друг из друга и уменьшать р азность 
давлений на лопатках . Это зависит от направления обтекания лопа
ток , направления вращения и направления течения  по отношению 
к оси , т . е .  от  того , какой вид р адиальной машины рассматривается : 
центростремительная или центробежная .  

Н а  рис .  2 . 32 и 2 . 33 представлены схемы течения соответственно 
для центробежной и центростремительной лопаточных машин ,  р або
тающих в режиме насоса (компрессора) и турбины . Давление в меж
лопаточном канале , вызываемое кориолисовыми силами инерци и ,  
обозначено Рк· Индексами « Н »  и «Т» обозначены соответственно пара
метры насоса и турбины.  Направление увеличения давления Рк 
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Рис. 2 . 32 .  Распределение давления  по 
окружности д"1я межлопаточноrl) канала 
центробежной лопаточной машины : 1 ,  1 1 -
на  режимах насоса и турбины соответ
ственно при  воздействии  кориолисовых 
сил ; 1 1 1  - при обтекании лопаток в от-
носительном движении  (циркуляции) 

Рис. 2 . 33 .  Расnределение давления по 
окружности для межлопаточного ка
нал а  центростремительной лопаточной 
машины 

совпадает с направлением окружной составляющей кориолисовой 
силы инерции Fн. и · Распределение давления по межлопаточному 
каналу ,  вызываемое обтеканием неподвижного лопаточного профиля , 
количественно определяемое циркуляцией относительной скорости 
по контуру A B CD (см . рис . 2 . 29) , обозначено Рц (см . рис .  2 . 32 и 2 . 33) . 

При обтекании лопаточного профиля (например , изображенного 
на рис .  2 . 32 и 2 . 33) с небольшим углом атаки на корыте лопатки 
образуется повышенное, а на спинке - пониженное давление .  Для 
примера взят сильно и зогнутый профиль (в режиме насоса профиль 
загнут по вращению, хотя это нехарактерно для центробежных 
насосов) . 

Направления вращения колеса при  работе заданного профиля 
в режиме турбины (c1 u > c2 u ) и в режиме насоса (c2 u > c1u ) будут 
обр атными (на рис .  2 . 32 и 2 . 33 угловые скорости для этих случаев 
соответственно обозначены Wт и wн) .  В связи с этим направления 
окружных составляющих кориолисовых сил и нерции для турбины 
и для насоса тоже буцут обратными . На рис .  2 . 32 и 2 . 33 распределе
ние  давления по межлопаточному каналу ,  возникающее от кориоли
совых сил инерции ,  показано эпюрами . 

В режиме центростремительной турбины (см . рис .  2 . 33) суммар
ная разность давлений , действующих на лопаточный профиль , будет 
больше, чем в режиме центростремительного насоса , так как в тур
бине направления увеличения давлений от кориолисовых сил инер
ции и от обтекания лопаток совпадают . В центростремительном 
насосе разность давлений на лопатках будет меньше при  прочих 
равных условиях ,  так как увеличение давления от кориолисовых 
сил инерции и от обтекания лопаток происходит в разных направле
ниях .  В результате этого удельная работа для центростремительной 
турбины будет больше ,  чем для центростремительного насоса при 
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тех же значениях относительной скорости на входе в решетку ,  угла 
атаки ,  угловой скорости и т. д .  

Для центробежной лопаточной машины картина будет иной (см . 
рис .  2 . 32).. Ввиду того что направления кориолисовых сил инерции 
для на<;оса и турбины будут обратными ,  эпюры Рк.  н и Рк. т будут 
различаться . Для насоса повышение давления от кориолисовых сил 
инерции направлено от выпуклой к вогнутой стороне лопатки , т. е. 
так же, как при обтекании лопаток (имеющих профиль и режим обте
кания , и зображенные на рис .  2 . 32) потоком в относительном движе
нии . Следовательно , для центробежного насоса эти воздействия  
будут складываться , а для турбины - вычитаться . 

У дельная работа центробе.жной лопаточной машины при прочих 
равных условиях для насоса будет больше , а для турбины меньше . 
Это следует и из формул (2 . 49) ,  (2 . 50) , так как в центробежных ма
шинах и2 > щ и выражение во вторых скобках в формуле (2 . 49) 
положительно ,  а для центростремительных машин и1 > и2 выраже
ние во вторых скобках в формуле (2 . 50) также положительно . 

Исходя из  этого , можно сделать практический вывод о том , что , 
как правило , центробежные турбины и центростремительные насосы 
применять нецелесообразно . Однако при  небольшой р адиальной 
протяженности лопаток (малая разница- между и1 и и2) влияние ко
риолисовой силы инерции невелика и в этом случае может оказаться 
целесообразным применение центробежных турбин и центростреми
тельных насосов . При существенной р азнице в р азмерах входа и 
выхода радиальной лопаточной машины влияние члена и� - иi 
в формуле (2 . 49) может быть определяющим .  

Остановимся подробнее на соотношении  между работами от цир
куляционных сил , вызываемых циркуляцией относительных скоро
стей , и от кориолисовых сил инерции в центробежных насосах и 
центростремительных турбинах , являющихся наиболее распростра
ненными типами радиальных машин ,  используемых в ЖР Д .  

Рассмотрим сначала центробежный насос .  Удельную работу,  пере
даваемую циркуляционными силами , обозначим Нц .  а удельную 
работу , передаваемую кориолисовыми силами инерции ,  - Ни .  Тогда 
уравнение (2 . 49) примет вид Нт = Нц + Нк , где Нц = W2u и2 -

- Wtu иl ; Нк = и� - иi . 
Отношения Нц к Нт и Ни к Нт характеризуют доли энергии ,  

передаваемые жидкости соответственно посредством циркуляцион
ных и кориолисовых сил : 

hц = (W2uи2 - WtuU t )/(ш2uи2 - W t uиl + и� - иi) ; 

hк = (и� - иi)!(w2uи2 - Wtuиl + и� - иi) . 

(2 . 53) 

(2 . 54) 

Из треугольников скоростей на  входе в колесо и на выходе из 
.gего (см . рис . 2 . 25) следует, что 

(2 . 55) 
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Рис. 2.34 .  Зависимости долей энергии ,  
передаваемой жидкости кориолисовы
ми силами hн и циркуляционными 
силами hц от D 11D2 , q и c1ulи1 для 
центробежного насоса :  
--, - - - - - соответственно hц и 
hR при  c1ufu1 = О ; - . - • - - hц и hR 
при c1u ;u1 + О 

-O,'fL-_ _.L __ -'---L---L. _ ___J 
Рис. 2 .35. Зависимость долей энергии ,  
передаваемой жидкости кориолисо
выми силами lи и циркуляционными 
силами lц от D2/D1 для  центростреми
тельной турбины (сх1 = 20°) : 
--. - - - - соответственно l ц •  IR при 
c2ufu2 = О; - . - - . - - l ц при c2 ufu2+ О 

где �2л - угол лопаток на  выходе из  колеса (принято �2 = �2л) .  
Преобразовав выражения  (2 . 53) и (2 . 54) с помощью соотношений  

(2 . 55) , можно получить 

hц = 1 - [ 1 - ( �� у J / [ 1 _ q _ с�; ( �� у J ; 

hн = [ 1 - ( �� ) 2 J 1 [ 1 - q - с�; ( �� ) 2 J . 

(2 . 56) 

(2 . 57) 

В формулах (2 . 56) и (2 . 57) буквой q обозначен комплекс 
c2mlu2 ctg �2л , называемый расходным параметром .  Значения hц 
и hи определяются отношением диаметров входа в колесо и выхода 
из него D1/D2 ,  расходным параметром q и относительной закруткой 
потока на входе с1и/ и1 . 

Зависимость hц и hи от этих параметров показана на рис .  2 . 34 . 
Отношение D1/D2 = 1 соответствует осевому насосу , удельная ра
бота которого Нт создается только цир куляпионными силами : hц = 
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=-= 1 ; hн = О . С уменьшением D11D2 и увеличением q и c1ulи1 умень
шаетоо hц. а hн возрастает . 

Для насосов с отношением D1/D 2 < 0 ,55 и q > О (последнее 
соответствует колесам с углом �2л < 90°) hц становится отрицатель
ным , а hн больше единицы, т .  е .  в процессе обтекания лопаток жид
кости не передается энергия , а , наоборот, энергия передается от 
жидкости к колесу . Энергию жидкости колесо передает только по
средством уравновешивания кориолисовых сил , компенсируя энер 
гию,  отбираемую от жидкости посредством циркуляционных сил . 
Для центробежных насосов при D1/D 2 < 0 , 5  геометрические пара
метры профиля лопатки и режимы обтекания (углы атаки) не ока
зывают заметного влияния на внешние показатели (напор , КПД) . 

В насосах с D1/D 2 > 0 , 55 может иметь место передача энергии 
жидкости при  hц > О и hн > О ,  т .  е .  удельная работа создается 
как кориолисовыми , так и циркуляционными силами . Для таких 
насосов профилирование лопаток колеса и обеспечение благоприят
ных углов атаки уже имеют существенное значение . 

Рассмотрим центростремительную турбину.  Обозначив удельную работу , пере
даваемую циркуляционными силами ,  через Lц .  а удельную работу, передаваемую 
кориолисовыми силами,  через L11,  представим формулу (2. 50) в виде 

Тогда 
Lн = иу -- и� .  

lц = LцfLи = (wl ии l  - - w2uи2)/(wluиi -- w2ии2 + ит - и�) ; 

lк = LкfLu = (иi - и�)f(wiuиl - w2ии2 + иi - и�) . 

Из треугольников скоростей (см . рис . 2 . 23) следует , что 

(2 . 58) 

(2 . 59) 

(2 . 60) 

Решая уравнения (2. 58) и (2. 59) совместно с уравнениями (2 . 60) , получим 

lц = l _ 1 - (D2/D1)2 
cos а1 C2 u ( D2 ) 2 

li;fё;" - � D1 

lн = ___ I_-__,(_D.::;2/_D...ol:....)2=-....,...."... 
cos а1 C2u ( D2 ) 2 

---и;гё;" - """"il;- D1 

(2 .6 1 ) 

(2 . 62) 

Значения lц и lн зависят от угла выхода потока из соплового аппарата а1, 
от отношения  диаметров D2/D1 , отношения  скоростей и1/с1 и относительной за
крутки потока н а  выходе из колеса c2ufи2 (рис. 2 . 35) . С увеличением отноше
ния и1/с1 возрастает доля энергии , передаваемой жидкости кориолисовыми силами , 
и уменьшается доля энергии , передаваемой жидкости циркуляционными силами. 
При больших значениях щ/с1 значение lц становится отрицательным, а lн ста
новится больше единицы. Однако н а  режимах,  обычно соответствующих центро
стремительным турбинам (и1/с1 < 1 ) энергия передается колесу как циркуляцион
ными , так и кориолисовыми силами Uц > О ;  lн > 0) . Поэтому для центростреми
тельных турбин обычно важное значение имеют параметры профиля лопатки и обеспе
чение благоприятных углов атаки .  
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2 . 6 . 4 . О севые и радиальн ые силы ,  действующие 
на рабочее колесо 

На колесо , помимо крутящего момента (момента сопро
тивления ) ,  со стороны жидкости могут действовать осевые и радиаль
ные силы .  

Для определения осевой силы применим теор�;му о количестве 
движения : р а в н о д е й  с т в у ю щ а я в н е ш н и х с и л, п р  и
л о ж е н н а я к к а к о м у - л и б о к о н т у р у ж и д к о с т и , 
р а в н я е т с я  и з м е н е н и ю  к о л и ч е с т в а  д в и ж е н и я 
м а с с ы ж и д к о с т и ,  п р о х о д я щ е й в е д и н и ц у в р е
м е н и ч е р  е з э т о  т к о н т у р .  

Возьмем контуры , выделенные н а  рис . 2 . 36 пунктиром . Контур 
аа1661вгг1дд1 (см . рис .  2 . 36 ,  а) охватывает р абочее колесо насоса ; 
контур аа'б 'б (см . рис .  2 . 36 ,  6) охватывает р абочее колесо турбины . 
В проекции Ба ось zz получим 

Rz = J Р dFz + th (Ciz - C2z) ,  (2 . 63) 
Fz 

где Rz - осевая- сила (положительное направление Rz совпадает 
с направлением c1z) ; Fz - проекция контура на плоскость , перпен
дикулярную оси z ; c2z - осевая составляющая скорости на  выходе 
из колеса ; c1z - осевая составляющая скорости на  входе в колесо ; 
р - давление в полостях между дисками колеса и корпусом , пере
менное по р адиусу (характер изменения давления р определим 
в разд . 5 . 5 . 1 ) . 

Распределение давлений  и скоростей жидкости по выходной 
окружности колеса насоса , как правило , неравномерно .  Это приво
дит к возникновению радиальной силы , действующей на колесо . 
При парциальном подводе газа к колесу турбины из-за нарушения 

а) 

а Rz 5 
z 

q) 
Pnc. 2 .36 .  Схема д�я  определения осевых сил , действующих н а  колеса ЛОЩ!• 
точных машин :  
а - ш н е к о ц е н т робеж н ы it н а с о с ;  б - oceв a SJ  т у рб и н а  
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осевой симметрии  течения  на колесе также возникает радиальная  
сил а .  Подробнее способы определени я осевых и радиальных сил 
будут рассмотрены в разд . 5 . 5 .  

2. 7.  ОСНОВН Ы Е  СООТНОШЕНИЯ , В ЫТ Е К АЮЩИЕ И З  ЗА КОН А  
СОХРА Н Е Н И Я  ЭН ЕРГИ И 

Уравнения (2 . 49) и (2 . 50) , основанные на законе о моменте 
количества движения , не раскрывают свя зи между параметрами 
жидкости · при  ее движении  по каналам проточной части лопаточной 
машины . Такую связь можно установить из закона сохранения 
энергии . 

Если  пренебречь изменением энергии положения для движения 
жидкости в лопаточных машинах (ввиду небольших абсолютных раз
меров элементов машины) ,  то уравнение сохранения энергии без 
подвода внешней механической энергии и внешней теплоты для 
струйки или осредненных параметров потока запишется в виде 

где i - энтальпия . 
i + с2/2 = coпst , (2 .64) 

Уравнение (2 . 64) справедлив::> и для течения с трением (гидрав
лическими потерями) , так как работа трения переходит в теплоту и 
повышает энтальпию жидкости . Характер потерь в отдельных видах 
лопаточных машин будет рассмотрен далее (см . разд . 2 . 1 2) .  В случае 
применения уравнения (2 . 64) для процессов течения с трением 
необходимо определять энтальпию по действительному состоянию 
жидкости . 

Для жидкости (газа) ,  подчиняющейся уравнению состояния 
р!р = R T, энтальпия i = и + р!р , где и - внутренняя энергия 
жидкости (газа) , и уравнение сохранения  энер гии имеет вид 

и + р/р + с2/2 = const . (2 . 65) 

Для несжимаемой жидкости при  ее течении  без трения значение 
внутренней энергии остается неизменным при переходе энергии 
из одного вида в другой (и = const) и уравнение энергии (уравнение 
Бернулли) имеет вид 

р/р + с2/2 = const . (2 . 66) 

При рассмотрении  течения несжимаемых жидкостей с трением 
обычно оперируют чисто механическими ,  а не тепловыми величинами . 
Даже при  таком течении изменение температуры жидкостей мало, 
и в этом случае применяют уравнение энергии в виде 

Pt /P + ci/2 = Р2/Р + с�/2 + Lcon p ·  (2.67) 

Здесь 1 и 2 - индексы контрольных сечений ;  Lс опр - работа 
сопротивлени я .  

При отводе механической энергии  уравнение сохранения энергии 
запишется в виде 

(2 .68) 
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d�;*dr 5 А w 

Рис .  2 . 37 . Силы,  действ ующи е на  Ч<lсти цу 
жидкости в канале  колеса центробежной 
лопаточной машины 

где L- отведенная удельная энер
гия (удельная р абота) жидкости 
между сечениями 2 и 1 . При под
воде энергии в уравнении (2 .68) 
L будем заменять на Нт . 

Для несжимаемой жидкости 
уравнение (2 . 68) будет иметь вид 

р , /р + ci/2 = P2IP -t-
z 1 • 1 + Cz t 2  -f- L т Lсопр ·  (2 . 69) 

Уравнения (2 . 68) и (2 . 69) 
справедливы для неподвижной 

системы координат, т .  е . для абсолютного течения . 
Рассмотрим,  как преобразуются уравнения (2 . 68) и (2 . 69) для 

течения в колесе , т .  е .  для течения относительно р авномерно вра
щающихся координат .  

Для установившегася относительного движения жидкости урав
нение движения в проекциях на направление перемещения частицы 
имеет вид 

F - _1 ..!!Е_ - __!!:__ (�) 8 р ds - ds 2 ' (2 . 70) 

где ds - элемент линии  тока (рис .  2 . 37) ; Fs - составляющая мас
совых сил в направлении  перемещения частицы , отнесенная к еди
нице массы . 

При  относительном движении к массовым силам относятся цен
тробежные силы инерции - из-за вращения координат (w2r) и из-за 
кривизны линии тока w21Rs - и кориолисова сила инерции fн 
(влиянием силы тяжести и ускорения р акеты на течение в колесе 
пренебрегаем) . 

Составляющая центробежной силы от вр ащения координат (см . 
рис .  2 . 37) будет 

Проекции центробежной силы w21R, ,  возникающей из-за кри
визны линии тока ,  и кориолисовой силы Fк на  направление переме
щения будут р авны нулю, так как эти силы перпендикулярны за
штрихованной на рис .  2 . 37 плоскости и направлению относительной 
скорости , т .  е .  направлению перемещения . Тогда 
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F 2 dr s = W Г ds . 

Подставляя значение F8 в уравнение (2 . 70) , получим 

w2r � - _1_ dp - !!:_ ( �) = О . 
ds p ds ds 2 (2 .  7 1 )  



УМIIюжив уравнение (2 . 7 1 )  на ds и поменяв знаки , получим 

- ro2d ( ;  ) - !  + dp : - d ( �2 ) = О .  (2 . 72) 

Интегрируя уравнение (2 . 72) для расчетных сечений 1-1 и 2-2, 
получим для сжимаемой жидкости 

2 
(wi - w�)/2 + {и� - иi)/2 = J �; , (2 . 73) 

1 

а для несжимаемой жидкости 

(wi - w�)/2 + {и� - иi}/2 = (р2 - р , )/р 

или (w� - и�) /2 + P2IP = {wi - иi)/2 + р, /р .  

(2 . 74) 

(2 .  75) 
В таком виде уравнение энергии (без учета потерь) можно при

менять для жидкости , протекающей во вращающемся колесе , т .  е .  
для жидкости в поле инерционных сил  вращательного движения . 

С учетом гидравлических потерь уравнение (2 . 73) можно записать 
для сжимаемой жидкости в виде 

2 
J dp/p = {wi - w�)/2 + (и� - иf)/2 - Lс а п р ; 
1 

а для несжимаемой жидкости в виде 

(Р2 - Pl )/p = (wi - w�)/2 + (и� - ui}/2 - Lс о пр · 

(2 . 76) 

Для осевых лопаточных машин (и1 = и2) уравнение (2 .76) будет 
иметь вид 

2 

J dp/p = {wi - w�)/2 -- Lсоп р · (2 . 77) 
1 

Из треугольников скоростей ,  например для центробежного на
соса (см . рис .  2 . 25) , получим 

(2 .78) 
(2 . 79) 

Вычтя уравнение (2 . 78) из уравнения (2 .79) и умножив все члены 
на 1 /2 ,  получим 

(w� - wi)/2 = (и� - иТ)/2 + {с� - ci) /2 - (c2uU2 - С1 uи 1 ) . 
Теоретический напор согласно уравнению Эйлера равен 

Н т = C2uU2 - С1uи1 . 
Сравнивая это выражение с предыдущим, получим выражение 

для Н т в преобразованном виде 

Н т =  (wi - w�) /2 -j- (и� - ui}/2 f- (с� - ci) /2 . 
3 О в с я н н н i< о в  Б . В . н др . 

(2 . 80) 
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Уравнение (2 . 80) записано для насоса (компрессора) . Для цен
тростремительной турбины оно имеет вид 

L11 = (w§ -- w�)/2 +- (иi - - и�)/2 ; - (cf --- с�) /2 .  (2 . 8 1 )  
Выявим физический смысл каждого члена в уравнениях (2 . 80) 

и (2 . 8 1 )  и введем некоторые новые понятия на  примере уравнения , 
написанного для радиальной компрессорной машины .  

Приращение кинетической энергии жидкости в абсолютном дви
жении составит динамический  напор колеса 

Н д и н  = И - ci)/2 .  (2 . 82) 
Применим уравнение энергии относительного движения (2 . 76) 

к течению сжимаемой жидкости через колесо: 
2 

J dp/p = (wi - w�)/2 + ( и� - иi)/2 - Lcanp · 
1 

2 

Здесь J dp/p представляет собой приращение потенциальной энер-1 
гии .  Будем называть эту величину статическим напором колеса и 
обозначим его Нет · 

Для сжимаемой жидкости 
2 

Нет =  J dp/p = {wi - w�)/2 + (и� - иf)/2 - Lеопр ; (2 . 83) 
1 

для несжимаемой жидкости 
Нет =  (Р2 - Р1 )/р = (wy - ffi�)/2 + (и� - иf)/2 - Lсоп р ·  (2 . 84) 

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

Сравнивая выражения (2 . 80) , (2 . 82) и (2 . 83) , заключаем , что 
Нт = Ндин + Нст -J- Lсйпр · (2 . 85) 

Разберем более подробно выражение (2 . 83) для статического 
напора .  Член (wi - w�)/2 представляет собой изменение кинетиче
ской энергии жидкости в относительном движении и показывает, что 
повышение давления может быть достигнуто торможением потока 
в относительном движении . 

Член (и� - иi)/2 представляет собой долю р аботы колеса ,  за
траченную на  перемещение жидкости от центра вращения к перифе
рии  в поле и нерционных сил вращательного движения и связанную 
с повышением потенциальной энергии .  

Для осевого насоса выражения (2 . 80) и (2 . 84) упрощаются : 

Н т = (wf - w�)/2 + (с� - cf) /2 ;  (2 . 86) 
Нет = (wi - w�)/2 - Lсопр · (2 . 87) 

Для центростремительной турбины изменение статической работы 
(потенциальной энергии жидкости) Lст при прохождении колеса 
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б у ;t.ет равняться изменен ию к и нетической энер г и и  n о·1 н о с и теш, н о м  
движении ;  работе , отдаваемой колесу при  персмещении  жидкости 
с периферии (большие давления)  к центру вращения  (меньшие давле
ния) ; и работе , затрачиваемой на преодоление сил сопротивления : 

( 2 2) 1 ' ( 2 2)/ Lст = W2 - W1 2 - ;- U 1 - Щ 2 t Lсон р .  
Для осевой турбины 

Lст = (w� - wi)/2 + l-сапр ·  
Обозначим третье слагаемое правой части уравнения (2 . 8 1 )  

(ci - с�)/2 = Lдин. 
тогда 

(2 . 88) 

(2 . 89) 

(2 . 90) 
Уравнения (2 . 85) и (2.90) показывают,  какой вид энергии жид

кости изменяется при  р аботе колеса лопаточной машины . 

2 . 8 .  ОСНОВН Ы Е  СООТНОШЕН И Я ,  ПОЛ УЧАЕМ Ы Е  ПРИ 
ОДНОМЕРНОЙ СХЕМЕ ТЕЧЕНИЯ В КАНАЛАХ КОЛЕСА 

Введем понятие к инематической степени реактивности ко
леса лопаточной машины . Кинематическая степень реактивности ко
леса определяет тип лопаточной машины и позволяет оценить ее 
основные свойства ,  не проводя детального р асчета . 

Кинематическую степень реактивности колеса р11 определим как 
. 2 

отношение изменения  потенциальной энергии J dpjp при  Lconp = О 
1 

к полному изменению энергии 1 кг жидкости , проходящей через 
колесо . 

Для колеса н асоса ,  работающего на несжимаемой жидкости , 
выражение для степени реактивности запишется в в иде : 

Н !Н (p2 - Pt)!p = (wr - wi012: (и� - uy)/2 . (2 . 9 1 ) Рн = ст т = (Р2 -- PI )/p + (с� - ci)/2 ·г 

Для колеса турбины выражение для степени реактивности запи
шется в виде 

2 

Lст 
J dp/p 
1 Ри = --у;;- = 2 J dpffJ+ (су -- сШ2 

1 

(w� - wf) ;2 + (ui - иn;2 
L • (2. 92) !t 

Кинематическая степень реактивности является весьма характер
ным параметром лопаточной машины . Разберем связь р аботы колеса 
лопаточной машины и степени реактивности более подробно . 

Положим, что для насоса и компрессора на входе c1u = О , т .  е .  
что они имеют радиальный вход жидкости в колесо , а для турбины 
примем на выходе с2а = О ,  т .  е .  будем считать , что у нее радиальный 
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выход газа (минимальные потери с выходной скоростью) . При этом 
напор (удельная работа) на окружности колеса будет выражаться 
одним членом в соответствующих уравнениях Эйлера (2 . 30) и (2 . 32) : 
Н т = с2ии2 для насоса и компрессора или Ln = с1"и1 для турбины . 

При изложении материала в этом р азделе будем р ассматривать 
идеаль�ую лопаточную машину без пdтерь ,  т. е. бу.дем полагать , что 

Н т = Н дин + Н с т ; Lсопр --:- О . (2 . 93) 

Угол атаки всюду в данном разделе будем принимать р авным 
нулю. Кроме того , положим, что существует р авенство меридиональ
ных скоростей на  входе и на  выходе: c1m = c2m = Ст . .  (что часто вы
держивается на практике) . 

Выражение для кинематической степени реактивности колеса 
для насоса и компрессора при  принятых допущениях можно предста
вить в виде 

Рн = Нст/Нт = (Н т - Ндин)/Нт ,  

где Н ди н = (с� - ci}/2 . 
Запишем с� как сумму: 

2 2 2 С2 = C2u -f-- С2т ·  
Так как принято, что C1 u = О , то ci = cim ·  С учетом этих соотно

шений получим 
Н ди н = C�u/2 . (2 .94) 

Выражение для статического напора примет такой вид 

�и Н ст = Н т - Н дин = C2uU2 - 2 = C2u (2u2 - C2u)/2 , (2 . 95) 

а выражение для степени реактивности 
Рн = 1 - C2u/(2u2) . (2 .96) 

Можно получить выражения для статической р аботы и степени реак
тивности колеса турбины: 

Lст = C1u (2ul - Clu)/2 ; Рн = 1 - C1 rt f2u1 . (2 . 97) 

При записи у окружных составляющих скорости индексы « 1 »  и «2» 
будем опускать . 

В соответствии с этим запишем 
Нт = CuU ; 
Lu = CuU , 

(2 .98) 
(2 .99) 

где и - окружная скорость н а  выходе из колеса для насоса ИJI И  
окружная скорость н а  входе в колесо для турбины . Для общности 
будем записывать и без соответствующих индексов . 

Как и раньше, под Нт будем понимать энергию, переданную 
колесом массе жидкости в 1 кг, а под Lu - р аботу , переданную ко
лесу массой жидкости , равной 1 кг .  
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Для насоса и турби ны формулы для определения r1, одинаковы 
по структуре 

р,, = 1 -- Cu/ (2u) = 1 -- ё 11 /2 .  (2 . 1 00) 

Отношение culu = ёu назовем относительной закруткой . Введем 
понятие коэффициента теоретического напора (для нас•JСа) или коэф
фициента окружной работы (для турбины) . 

Для насоса коэффициент теоретического напора представляет 
собой отношение теоретического напора к квадрату окружной ско
рости :  

Нт = Нт/U2 • (2 . 1 0 1 )  

Для турбины соответственно коэффициент окружной р аботы 
Lu = Lu/U2 • (2 . 1 02) 

Для насоса без закрутки на входе коэффициент теоретического 
напора р авен относительной закрутке, см . формулу (2 . 30) : 

(2 . 1 03) 

Для турбины без закрутки на выходе коэффициент окружной 
работы , см . формулу (2 . 32) , также р авен относительной закрутке: 

(2 . 1  04) 
Проанализируем формулу (2 . 1 00) для любой лопаточной машины . 
При Рк = О; ёu = Culu = 2 (cu = 2u) ; Нет = Lет = Cu (2и -

- Cu)/2 = О ;  Нт = Lи = 2и2 ;  н;JИН = Lди'н = Н  т = Lu = 2и2 •  
Следовательно ,  для чисто активной лопаточной машины (Рк = О) 

передача энергии от колеса жидкости приводит только к изменению 
кинетической энергии рабочего тела .  · Треугольники скоростей для этого случая на примере осевых 
машин показаны соответственно для насоса и турбины на рис .  2 . 38 ,  а 
и 2 . 39 ,  а .  Относительные скорости на выходе из колеса и н а  входе 
в колесо р авны между собой . Для насоса угол входа в колесо р авен 
� 1 = arctg ст!и , а угол выхода из колеса равен �2 = 1 80° 
- arctg ст/и (для турбины, наоборот) . 

2 .  При Рк = 1 12 ; Cu = Culu = 1 (cu = и) ; НС1" = Lет = с�/2 = 
= и2/2 ; Ндин = Lдин = с�/2 = и2/2 ; Нт = Lи = 1 ; Нт = Lи = и2 • 

Треугольники скоростей для насоса и турбины , соответствующие 
этому случаю, построены на  рис .  2 . 38 ,  б и 2 . 39 ,  6. Векторы относи
тельных скоростей на выходе из колеса насоса и на  входе в колесо 
турбины имеют угол наклона (равный углу наклона лопаток) � 2  = 
= 90° . Угол наклона вектора относительных скоростей на  входе 
в насос и на выходе из турбины � 1 = arctg cmlи . Профиль лопатки 
несимметричный .  

3 .  При Р к  = 1 ; ёu  = Culи = О (си = 0) , так  к ак  и =1= оо , Нет = = Lет = О ;  Ндин = Lдин = О; Нт = L u = О .  
Треугольники скоростей для насоса и турбины , соответствующие 

этому случаю, показаны на  рис .  2 . 38 , в и 2 . 39 ,  в еnлошными ли
ниями . 
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6) 

Рис. 2 .38. Треугольники скоростей и профили лопаток осевого насоса :  
а - c2ufu = 2 , р11 = О ; б - c2 ufu = 1 ,  р 11  = 0 , 5 ; 8 - c2 ufu = О, р 11  = 1 

6) 
Рис .  2 . 39. Треугод i, н и к п  скоростей и профили лопаток осевой турби ны : 
а - c2ufu = 2 ,  Р к-= О; б - c2ufu = 1 ,  Рк = 0 , 5 ;  8 - c2 u fu = О , Рк = 1 



Рис. 2 . 40. Зависимость коэффициентов -
теоретического напора и окружной lfr 
работы от относительной закрутки 
потока , степенп реактивности и угла 2 лопаток 

При прохождении через ко
лесо поток не меняет своего на
правления и абсолютного зна
чения скорости . Угол потока 
в �)Тносительном движении � = 

t Cm = arc g - . и 
Профиль лопатки имеет вид 

пластины . Профили в виде пла
стины применяются в насосах 
при  положительном угле атаки 
(угол лопатки больше у г л а 
потока) и в турбинах при  от
роцательном угле атаки (угол 
лопаток меньше угла  потока) . 
В этом случае Рк будет меньше 
единицы.  Профили , соответству
ющие степеням реактивности , 

1 

Си· 
S'tr 

близким к единице, широко применяются . На  рис .  2 . 38 ,  в и 2 . 39 ,  в 
они показавы пунктиром; там же пунктиром нанесены выходной для 
насоса и входной для турбшtы треугольники скоростей , соответ
ствующие режимам 1 > Рн > 1 /2 (Н т > О, Lu > 0) . 

Профили лопаток для насоса и для турбины одинаковы , но зер 
кально повернуты ,  т .  к .  направление вращения принято одинако
вым . Один и тот же профиль в принципе может р аботать в режиме 
насоса и в режиме турбины , но при этом требуются различные на
п равляющие аппараты и направление вращения относительно кри
визны профиля будет р азличным (сравните рис .  2 . 38 и 2 . 39) . Форма 
входных кромок тоже должна быть различной ,  но имеются спе
циально сконструированные гидромашины , которые могут работать 
как на турбинных ,  так и на насосных режимах (так называемые 
обратимые агрегаты) . 

Если отложить по оси абсцисс значения относительной закрутки ёu , 
по оси ординат отложить условно вверх значения относительных 
напоров Н, т .  е . напоров,  отнесенных к u2 (все величины, отнесенные 
к u2 , отмечены сверху чертой) , а также коэффициент теоретического 
напора компрессорной лопаточной машины Н т · а по оси ординат 
вниз - значения  относительной р аботы [, переданной колесу тур 
бины , а также коэффициент окружной работы I u , то получим за
висимости , приведеиные на рис .  2 . 40 . 

Заметим еще раз ,  что Н т для c1u = О и Lu для с2и = О представ
ляют собой не что ·иное , как относительную закрутку ё"' . По оси 
абсцисс отложим также степень реактивности и в соответствии 
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Рис. 2 . 4 1 .  Треугольники 
скоростей и профили ло
паток центробежного на
соса (c1u = 0) :  
а - c2ufu2 = 2 , Рн = О ; б -c2 ufu2 = 1 , р11 = 0 , 5 ; в c2ufuz = О, Рн = 1 

с треугольниками скоростей , приведеиными на рис. 2 . 38 и 2 . 39,  
углы лопаток :  для насоса выходные , а для турбины входные . 

Из рис .  2 .40 (с1и для насqса и с2и для турбины равны нулю) следует: 
1 . Чем больше по абсолютному значению относительная за

крутка ,  тем меньше степень реактивности . 
2 .  Меньшим степеням реактивности и большим относительным 

закруткам соответствуют большие работы и большие коэффициенты 
теоретического напора и окружной р аботы . 

3 . Максимум статического напора имеет место при  Рн = 0 ,5  и 
угле лопаток 90° (для компрессорной машины н а  выходе , для тур
бины на  входе) . 

При отрицательных степенях реактивности с увеличением угла � 
до значений ,  больших 1 80° - arctg cmlu,  коэффициент теоретиче
ского напора (окружной работы) лопаточной машины будет увели
чиваться , но при этом в каналах рабочего колеса компрессора (на
соса) давление будет падать , а в каналах турбины - возрастать , 
что нежелательно . 

5 .  При степенях реактивности больше единицы лопаточные ма
шины не могут выполнять те функции, для которых они предназна-
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РИс. 2 . 42. Треугольники 
скоростей и профили ло
паток центростремитель
ной турбины (c2u = 0) : 
а - c1ufu1 = 2 , Ри= О; б 
c1u fu1 = 1 , Ри = 0 , 5 ; в 
clufu1 = О , Ри = 1 

а) 

б) 

о Сп (3,=780 -orctgu; 

чены: компрессор будет работать в режиме турбины, т. е. выдавать 
мощность за счет уменьшения энергии жидкости , а турбина будет 
р аботать в режиме компрессора ,  т .  е .  повышать энергию жидкоr.ти 
за счет внешней механической энергии . 

Кривизна профиля лопаток увеличивается с уменьшением сте
пени реактивности (см . рис .  2 . 38 и 2 . 39) . 

На  рис .  2 . 4 1  и 2 . 42 приведены треугольники скоростей для колес 
радиальных лопаточных машин - соответственно для центробеж
ного насоса и центростремительной турбины - для разных степеней 
реактивности (Рк =--= О ; 0 , 5 и 1 ) .  На этих же р исунках нанесены схе
матические изображения профилей лопаток р адиальных лопаточных 
машин .  По этим изображениям можно судить о профиле лопатки 
для любого значения степени реактивности . 

В идно, что для насоса при  Ри < 0 , 5 лопатка отогнута по направ
лению вращения ,  а при  Ри > 0 , 5 - против направления вращения 
(для турбины - наоборот) . Пунктпро:vr на р исунках изображены 
схематические профили и треугольник ! !  скоростей для 1 > Рк > 1 /2 
(Нт > 0) . 
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Все сказанное справедливо при условии ,  что c1u = О для насоса 
и c2n = О для турби ны . Если для насоса c1u =!= О и соответственно 
для турбины c2u =!= О, то соотношения напоров и степеней реактив
ности будут иными . 

На рис .  2 . 40 пунктиром нанесены линии Нт и Lu для случаев 
з акрутки против направления вращения  и закрутки по направлению 
вращения (на входе для насоса и на  выходе для турбиньJ) . 

Закрутка против направления вращения (c1u < О для насоса 
и c2u < О для турбины) увеличивает энергию, переданную жидкости 
или отобранную у нее . З акрутка по направлению вращения умень
шает работу лопаточной машины (см . рис .  2 . 40) . Линии ,  соответ
ствующие коэффициентам теоретического напора (окружной р аботы) , 
смещаются на  Реличину й1с1u или соответственно на величину й2с2u . 
Здесь й1  = и11и2 и й2 = и21и1 • Путем «подкрутки» в сторону, обр ат
ную направлению вращения , можно получить напор от J!acoca при  
степени реактивности Р к  = 1 и даже при  Рк > 1 .  

По значению относительной закрутки Си или связанной с ней 
степени реактивности , учитывая характер кривых , приведеиных на 
рис .  2 .40 ,  можно выбрать тип лопаточной машины в зависимости 
от ее назначения и оценить ее свойства в наиболее общем виде .  

Так ,  если требуется лопаточная машина с большим значением 
коэффициента окружной р аботы , с большой удельной работой (мощ
ностью, приходящейся на единицу р асхода р абочего тела) при огра
ниченном значении  и2 ,  то следует применять лопаточную машину 
с большой относительной закруткой Си , т .  е .  активную лопаточную 
машину . Высокий КПД в такой машине получить трудно,  так как 
скорости протекания р абочего тела в ней (при з аданной окружной 
скорости) будут высокими .  

И ,  наоборот, высокого значения КПД следует ожидать от машины 
с малой относительной закруткой ,  но р абота ступени при  этом будет 
невелика ,  поэтому такие машины чаще всего выполняют многосту
пенчатыми .  

При р ассмотрении кривых , приведеиных на  рис .  2 . 40 ,  можно сде
лать и другие заключения . Если ,  например , на  выходе из компрес
сора требуется только кинетическая энергия потока (например , , 
у вентилятора) , то целесообразно применять лопаточнь1е машины 
малой реактивности . Если же на выходе требуется в основном по
тенциальная энергия (высокие давления и малые скорости) , то сле
дует предпочесть реактивные лопаточные машины (насосы для 
жидкости) . 

При выборе типа лопаточной машины исходят из большого числа 
конструктивных ,  экономических и эксплуатационных требований . 
Здесь были упомянуты лишь примеры общего подхода к выбору 
типа лопаточной машины, исходя из ее свойств , выраженных в общем 
виде . Часто решающую роль играют соображения прочности . Для 
радиальных машин по условиям прочности часто оказывается целе
сообразным применять колесо с р адиальными лопатками (насосы 
для перекачки жидкого водорода , компрессоры наддува ,  центростре-
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мительные турбины) , в которых В з л  для турбины и В2л для насосов 
р авны 90° . 

В дальнейшем , когда мы будем разбирать требования к насосам 
и турбинам ЖРД, остановимся более подробно на выборе их пара
метров , связанных с коэффициентом теоретического напора (окруж
ной р аботы) или со степенью реактивности . 

2 .9 .  Т Е Ч Е Н И Е  В П ЛОСКИХ ЛОПАТОЧ Н Ы Х  РЕШЕТ КАХ 

2 . 9 . 1 .  Конфузорные и диффузорн ые прям ые решетки 

На рис .  2 . 43 изображены расчетное р аспределение давле
ния и пограничные слои для турбинной конфузорной и насосной диф
фузорной решеток ,  составленных из «бесконечно тонких» профилей 
лопаток с одинаковыми относительным шагом и углом установки х 
при  безудар ном обтекани и .  

В турбинной решетке на обеих сторонах почти по всему обводу 
происходит понижение давления . В насосной решетке почти по всей 
лопатке наблюдается повышение давления . Горизонтальные линии ,  
пересекающие кривые изменения давления на  спинке и корыте ло
п аток характеризуют перепад давлений ,  а вся заштрихованная 
эпюра - окружную силу, действующую на  лопатку . В турбинной 
решетке при поиижении давления толщина пограничного слоя 
остается малой вдоль всей ширины лопатки и отрыва не возникает . 
В насоснрй решетке толщина пограничного слоя вследствие повыше
ния давления по течению быстро возрастает и на обеих сторонах 
лопатки  происходит отрыв погран»чного слоя . Это приводит к су
жению эффективного сечения межлопаточного канала и повышению 
потерь .  

о) Pt Pz 

Рис. 2 . 43 . Распределение давления и пограничный слой н а  лопатках турбинной 
при Pi > р2 (а) и насосной при р2 > р1 (6) решеток Ф1л для турбины и �2л 
для насоса р авны 60°; �2л для турбины и �ш для насоса р авны 35°) 
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2 . 9 . 2 .  Отклоня ющие свойства ло паточ ных решеток 

Направление потока на выходе из решетки ,  как правило , 
не совпадает с направлением , задаваемым выходной частью профиля . 

Во  всех решетках , прямых и круговых , как неподвижных , так 
и вращающихся, выходные части профиля не доворачивают поток , 
так как на  выходе из решетки перепад давлений с обеих сторон ло
п атки р авен нулю . В капельных жидкостях (и при  дозвуковых ско
ростях в газах) на выходе из решетки не может существовать р азное 
давление без опоры - лопатки ,  стенки и т .  п .  (течение газов со сверх
звуковыми скоростями  на выходе из решеток имеет особый характер 
и будет р ассмотрено в разд . 4) . Выравнивание давлений  идет на ка
ком-то участке (рис . 2 . 44) , где схематично изображены эпюры пере
п ада давлений !!.р на  лопатке . 

Поворот потока связан с кривизной профиля (или наличием угла 
атаки при  входе) и осуществляется силами давления , обусловлен
ными центробежными силами инерции .  Поскольку силы давления 
с вогнутой стороны профиля на  выходном участке снижаются и уже 

О) 

Рис. 2 . 44 .  Схема отк.1 о н е н и я  потока в неподвижных круговых (а) и прямых ре
шетках (6) 
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не соответствуют кривизне профиля , это означает , что угол выхода 
потока  будет меньше, чем выходной угол лопатки (�2 < f3 2л) при  
увеличивающихся по направлению течения углах средней линии  
профиля В и соответственно больше (� 2 > �2л) при  уменьшающихся 
углах средней линии  профиля С. Таким образом , в обоих случаях 
направление потока не будет совпадать с направлением касательной 
к средней линии  выходной части профиля (угол отставания с5 = 
= Р2Л - Р2 "4= О , см . рис .  2 . 44) . Чем больше число лопаток ,  больше 
густота решетки ,  тем это явление будет сказываться меньше . В пре
деле при бесконечно большом числе лопаток поток будет принимать 
направление,  з аданное лопаткой вплоть до самого выхода . Реальная 
решетка с конечной густотой ведет - себя как решетка с меньшим 
изгибом профилей . Если Р2л = Р rл (плоская прямая решетка ,  име
ющая профиль со средней линией А , составленной из отрезков пря
мых) , то отставания потока не будет . По существу , отклонение на 
правления потока от направления , з адаваемого выходной частью 
лопаток ,  - это проявление инерции жидкости ,  стремление ее со
хранить первоначальное направление .  

Неодинаковая толщина пограничното слоя у вогнутой и выпук
лой поверхностей лопатки также приводит к отклонениЮ потока . 
Поток будет отклоняться в сторону поверхности с меньшей толщиной 
пограничного слоя . Например , поток н а  выходе из диффузорной 
решетки отклоняется в сторону вогнутой поверхности лопатки вслед
ствие увеличения  толщины пограничного слоя , его набухания и от
рыва на спинке лопатки (см . р ис .  2 . 43) . В густых решетках это явле
ние может оказывать большее влияние ,  чем недокрутка потока 
вследствие ограниченной густоты . Отрывные зоны приводят к уве
л ичен ию относительной скорости и, в свою очередь , к отклонению c2u 
от р асчетного значения . 

Отклонение действительного направления относительной ско
рости на выходе из решетки от р асчетного может быть связано и 
с рядом других факторов, как это будет показано в дальнейшем: 
с отклонением потока в косом срезе турбинных решеток при сверх
критических перепадах , с внезапным изменением проходиого сечения 
при прохождении потоком межлопаточного зазора и т . п .  

П р и  течени и  жидкости п о  каналам вращающейся круговой ре
шетки перепад даЕлений  по осеим сторонам лопатки определяется 
не только кривизной профиля , но и кориолисовыми силами инерции .  
Поэтому влияние выравнивания давления на  выходе и з  такой решетки 
сильнее скажется на  отклонении направления потока от направле
н ия ,  заданного выходными участками лопаток , чем при  неподвижной 
круговой решетке . Выходные участки лопаток не будут сообщать 
жидкости кориолисова ускорения ,  поэтому будет снижаться теоре
тический  напор . Для центробежного колеса выравнивание перепада 
давлений на выходном участке .1опаток как бы снижает «эффективный» 
выходной диаметр , т .  е .  концы лопаток не дозакручинают поток .  

Наиболее заметно отклонение направления потока от  направле
ния , заданного лопатками на  выходе , в центробежных насосах и ком
прессорах , где выходная густота решеток мала .  В се воздействия ,  
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Р и с .  2 .45. T p e y r o,JI I > I I I I IШ с кор ост и н а  вы
х оде I I З  ко:1 сс а ,  I J c c·, р оен I I Ьie с учето�I и 
без учета Iы и я ш i я  конечн ого числ а  л о
паток 

влияющие на отклонение потока ,  
проявляются совместно, действи
тельная скорость потока с2,.� обыч
но получается меньше c2uoo ·  На 

рис .  2 . 45 представлены два треугольника скоростей на выходе 
из центробежного колеса с бесконеч но большим числом лопаток и 
с конечным- числом . 

Уменьшение с2" объясняется тем , что угол выхода потока меньше 
выходного угла лоnаток (влия ние конечной густоты) , а «эффектив
ная» выходная . окружная скорость и2 меньше окружной скорости и2 , 
соответствующей выходному диаметру D2 • Условно суммарное влия
ние конечного числа лопаток н а  треугольник скоростей на  выходе 
из колеса изображают путем уменьшения угла выхода потока при  
постоянной и2 , см . рис .  2 . 45 . Практически расчетно-эксперименталь
ным путем определяется отношение c2)c2uoo ·  

Приращение энергии жидкости в результате воздействия на  по
ток колеса лопаточной машины,  соответствующее действительно от
бираемой от колеса механической энергии ,  н айдется из уравнения 
Эйлера ,  в которое должно быть подставлено действительное значе-

(2 . 1 05) 

Теоретический напор , соответствующий окружной составляющей 
скорости ,  рассчитанный при  условии ,  что z = оо ,  обозначим Нтоо ·  
О н  определяется формулой 

(2 . 1 06) 

Эта величина представляет собой напор , который теоретически 
мог бы быть передан жидкости , если бы реализовалась схема с z = оо . 

Для центробежных насосов отличие Нт от Нтоо велико (в отдель
ных случаях оно составляет 30 . . .  40 % ) . 

Введем коэффициент, учитывающий различие в вели·чинах Нт 
И Нтоо:  

(2 . 1 07) 

На  отношение Н т к Н тоо сильнее всего влияет число лопаток .  
Поэтому коэффициент этот называется коэффициентом , учитывающим 
конечное число лопаток .  

В турбинах число лопаток больше, чем в компрессорах и насосах , 
и течение конфузор но ,  поэтому в турбинах отклонение направления 
потока от направления ,  з адаваемого лопатками ,  незначительно .  

Отличие теоретического напора лопаточной машины от р асчет
ного теоретического напора может иметь место также в результате 
того , что в расчетной схе!\1е (в частности , при  г = оо ) рассматри-
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ваются потоки с равномер ным распределен ием скоростей , тог да 
как в действительности поток в межлопаточных каналах имеет не
равномерное р аспределение скоростей . 

2 . 1 0 .  УЧ ЕТ ТРЕХМЕРНОСТИ П ОТО КА ПРИ РАСЧ ЕТЕ 
ЛОПАТО Ч Н ЬI Х  МАШ И Н  

2 . 1  0 . 1 .  Основные соотно шени я  

Инерционные силы , возникающие в закрученных потоках , 
текущих в пространстве, огр аниченном поверхностями  вращения 
(стенками кор пуса , обтекателями ,  кожухом и т .  п . ) ,  уравновеши
ваются силами давления ,  следовательно ,  давление и другие пара
метры жидкости перед лопатками и за  ними будут неравномерны .  

Расчет трехмерного пространственного потока жидкости пред
ставляет большие трудности . Поэтому приходится прибегать к упро
щающим представлениям .  Например , считается целесообразным так 
проектировать ступень лопаточной машины,  чтобы линии  тока жид
кости образовывали поверхности тока ,  близкие к соосным поверх
ностям вращения . При этом можно ожидать уменьшения потерь и ,  
кроме того , упрощается р асчет машины .  Следовательно ,  р ассчиты
вая параметры в граничных сечениях лопаточного венца (на входе 
и на выходе) , п ринимают изменение параметров , характерное для 
состояния равновесия жидкости в направлении нормали к поверх
ности тока ,  т .  е .  налагают требование 

Сп = О . 

Опыт показывает, что скорости Сп в направлении нормали n 
не  превышают 8 % меридиональной скорости . 

Р абота колеса лопаточной машины определяется треугольниками 
скоростей на  входе и на  выходе . Треугольники скоростей для лопа
точной машины будут полностью заданы для всех сечений  по  нор
мал и  n (для осевой машины - по р адиусу) , если будут заданы за
коны изменения по нормали окружных составляющих с1и (n) и 
C2u (n) , меридиональных составляющих c1m (n) и C2m (n) и окружной 
скорости И п .  

Условия р авновесия п о  нормали ,  записанные для потока на  входе 
в р абочее колесо и на выходе из него , являются двумя уравнениями ,  
необходимыми для описания потока на  входе в машину и на  выходе 
из нее . Третьим уравнением будет з акон изменения окружной ско
рости по р адиусу 

и = (f)f,  
чет�ертым - уравнение расхода для входного и выходного сечений :  

th = 2л J p 1c1mr1 dn = 2л J p2c2mr2 dn . 
ll l l  

Необходимы еще дополнительные условия (в дальнейшеи мы их рас
смотрим) , которые и определят окончательно вид ступени лопаточ-
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Рис .  2 .46. Схема дл я вывода уравнения равновеси я 
1 1 0  нормал и 

ной машины . Практически изменение па
раметров жидкости по нормали учиты
в�ют при  достаточно высоких лопатках : 

D c p/hл < 7 ,  

где hл - высота лопатки .  
Остановимся на  выводе уравнения 

р авновесия по нормали .  Рассмотрим р ав
новесие элементарного объема жидкости 
в системе координат, соединенной с этим 
объемом . На элементарный объем жид
кости в зазоре лопаточной машины 
(рис .  2 . 46) , имеющей окружную соста
вляющую Си и меридиональную соста
вляющую Cm абсолютной скорости , дей-

ность давлени й .  
р авна culr . 

ствуют центробежные силы инерции и р аз
угловая скорость вращения : системы .координат 

Выражение для центробежной силы инерции N, действующей на элементар
ный объем во вращающейся системе координат, имеет вид 

N = ре� df dnfr , 

где df - площадь элемента в шюскости , касательной к линии тока. 
Из-за крmшзны линии тока на  частицу жидкости в зазоре будет действовать 

также центробежная сила ,  которая в системе координат, перемещающейся вместе 
с частицей , определяется выражением 

N R. = ре� df dnfR . 

Суммарная составляющая силы давления по нормали 

Pn = (р + dp) df - Р df = dp df .  
Поскольку мы рассматривали элементарный объем , который не движется отно

сительно системы координат, то кориолисова сила инерции р авна нуюо. В подвиж
ной системе координат частица находится в равновесии и сумма проекций сил н а  
направление нормали n равна нулю : 

N cos 1' - N R - Pn = О .  
В развер нутом виде последнее выражен ие можно записать так : 

ре� df dn cos 1' ре� df dn 
, = dp df + R 

Окончательно получим 
dp/dn = ре�/ r cos 1' - pe�f R .  (2 . 1 08) 

Уравнение (2 . 1 08) называется уравнением равновесия  по нормали .  
Для осевых машин,  полагая 1' = О и R = оо, т .  е .  пренебрегая искривлением 

линий тока в мер идиона  1ьноii плоскоспr ,  которое может иметь место из-за измене
н ия плотносп1 газа в,:ю ·1ь л шшп тока , п олучшr 

dp 'dr = rc7,/ r .  (2 . 1 09) 
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Из уравнения сох ранени я энергии для  несжимаемой жидкости (2 . 69) , есл и п ре
небречь теплоподводом и изменением энергии положения и считать потери во всех 
струях одинаковыми,  следует. что 

dp/dn = - р dLi 'dn - pd (c21 2)/dn , ( 2 . 1 1 0) 
где L - удельная энергия ,  отведенная от газа в колесе до зазора ;  i - и ндекс, 
обозначающий сечение  лопатки . 

Сопоставляя  выражения  (2 . 1 08) и (2 . 1 1 0) , получим 

d (c2) /dn + 2c�Jr cos '\' - 2c�n!R = - 2 dLJdn . 
При Li = const или Li = О 

d (c� ) /dn -1- 2c�jГ COS '\' - 2c'fnjR = 0 .  
Для осевых машин 

d (c2)/dr + 2c�Jr = О . 

Заменяя в выраженни (2 . 1 1 2) с2 на с� + c'fn, получим 

d (c'in) /dn + d ( cZ)fdn + 2c;fr cos '\' - 2c'inf R = О  

или при  Cm = Cz , так как dn = dr, 
d ( c;) fdr + [r2d ( c�) fdr + 2c�r ]fr2 = О . 

Окончательно получим 
d (с�) + _1_ d [(c .,r)2] _ 0 

dr r2 dr - .  

(2 . 1 1 1 ) 

(2 . 1 1 2) 

(2 . 1 1 3) 

(2 . 1 1 4) 

(2 . 1 1 5) 

Это уравнение устанавливает зависимость окружной и осевой составляющих 
скорости от текущего значени я р адиуса в зазорах осевой лопаточной машины 
при L i  (n) = const или L i  = О .  

При dLi =1= О уравнение (2 . 1 1 1 ) запишется в виде 

.:!__ ( с;) _1_ d [(c.,r)2 ] _ _  2dLi 
dr + ,2 dr - dr ' (2 . 1 1 6) 

Учет изменения параметров по нормали к поверхности тока произ
водится главным образом в осевых машинах , так · как в них (в част
ности , в предкамерных турбинах ЖР Д) лопатки относительно длин
ные: D cplhл ..,;: 7. В диагональных машинах лопатки короче, кроме 
того, повышение давления , вызванное наличием закрутки ,  частично 
уравновешивается повышением давления из-за кривизны линий тока 
в меридиональном сечении (см . рис. 2 . 46) . 

Для чисто радиальной машины R = оо , у = 90° (направление 
нормали параллельна входной кромке колеса) , поэтому уравнения 
(2 . 1 1 1 ) и (2 . 1 1 0) примут вид 

d (c2)/dn = - 2 dL ifdn ; 
dp/dn = О . 

(2 . 1 1 7) 
(2 . 1 1 8) 

Следовательно ,  давления на  входе в колесо радиальной машины 
и на  выходе из него при  принятых допущениях будут постоянны 
по ширине лопатк и .  

Рассмотрим основные приемы радиального профилирования осе
вых машин . 
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2 . 1 0 . 2 .  П рофилирование ло nаток осевых насосов 
по радиусу 

2 . 1 0 . 2 . 1 .  Ступен., с постоя нной циркуля цие й 

Ступень осевого насоса можно представить как сочетание 
элементарных ступеней , р асположенных на различных радиусах . 
Условия работы этих э.'lементарных ступеней существенно различны . 

Условия радиального р авновесия ,  которые целесообразно выдер 
живать на входе в р абочую решетку (сечение 1-1 ,  см . рис .  2 . 47) 
и на выходе из нее (сечение 2-2) , чтобы избежать потерь ,  связанных 
с р адиальным перетеканием ,  выражаются двумя уравнениями , опре
деляющими кинематику потока в ступени .  В соответствии  с форму
лами (2 . 1 1 5) и (2 . 1 1 6) эти уравнения Для осевого насоса примут вид: 

(2 . 1 1 9) 

(2 . 1 20) 

Индексом i обозначены параметры ,  соответствующие i-му радиусу . 
З акон изменения окружной скорости по радиусу и = wr яв

ляется третьим уравнением . Четвертым является уравнение пo-
'l n  '2 п 

стоянства V = 2:гт J c12r dr =� 2л J C22r dr . Дополнительные усло-
'I вт '2 вт 

вия окончательно определят вид ступени .  Рассмотрим конкретные 
законы профилирования решеток ступени осевых насосов . 

Полагая , что на  входе в колесо и на  выходе из него имеет место 
потенциальное (безвихревое) течение,  получим 

Г = Cur = coпst ,  (2 . 1 2 1 )  
следовательно ,  c1ur = const и c2ur = const . 

Наличие потенциального течения  на  входе в колесо и на выходе 
из него означает , что подвод энергии по радиусу постоянен ,  т. е .  

Н т i (r) = w (c2ur - C1ur) = const . (2 . 1 22) 
Из уравнений  радиального р авновесия (2 . 1 1 9) и (2 . 1 20) следует , 

что при  c1ur = const имеем с12 (r) = const и при  c2u = const имеем 
2 J 
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C2z (r} = const , так как Нтi  (r) = = const . 
Таким образом , в идеальном 

случае ступень осевого н асоса 
с постоянством циркуляции харак

Рs теризуется равномерностью осе
вых скоростей . При отсутствии  з а-

Рис .  2 . 47 .  Графики изменени я давлен ия и 
окружной состав т яющей скорости потока 
по радиусу в ступен и н асоса с постоянной 
цир кул яцией (c2 ur = const) 



1<рутки на входе (с111 ---= 0) , см . уравнение (2 . 1 09) , входное дав л е н и е  
по радиусу будет р авномерным . 

Н а  рис .  2 . 47 показано изменение давления и окружной состав
ляющей скорости жидкости по радиусу для ступени с постоянной 
циркуляцией и осевым входом . В выходном сечении рабочего ко
леса давление при увеличении  р адиуса в соответствии  с уравне
нием (2 . 1 09) возрастает . Интегрирование уравнения (2 . 1 09) дает 

о 1 2 ) 
Р2 (r) - Р2сР = c2u ер ( 1 _ � 

р 2 r2 • 1 (2 . 1 23) 

Степень реактивности ступени с постоянной циркуляцией будет 
переменной по радиусу . В общем случае при  c1u =f= О выражение 
для степени реактивности будет иметь вид [ его можно вывести ана
логично формуле (2 . 96) ]  

Рк = 1 - (c1u + C2u)!(2u) . (2 . 1 24) 

Умножая числитель и знаменатель второго члена правой части 
формулы (2 . 1 24) на r ,  получим 

Рн = 1 - (rcl u  + rc2u)l(2ffir2) . 

Следовательно (для этой ступени rc1u и rc2., по условию посто
янны) , получим Рк = 1 - const /r2 , (2 . 1 25) 

т .  е. чем больше радиус , тем больше степень реактивности . 
Коэффициент теоретического напора Нтi (теоретический напор , 

отнесенный к квадрату текущей окружной скорости) также меняется 
вдоль радиуса . Для данной ступени Нтi (r) = const , следовательно 

(2 . 1 26) 

т .  е .  коэффициент теоретического напора меняется обратно пропор
ционально квадрату радиуса . 

Треугольники  скоростей для разных сечений  получаются различ
ными (р ис . 2 . 48) .  Параметры в среднем сечении помечены индек
сом «ср» , в периферийном сечении  - «П» , во втулочном - «ВТ» .  

Изменение угла  потока �1  можно установить из треугольников 
скоростей : 

tg �1 = Снlи = Cнl(ffir) . 

При Сн (r) = const (c1u = О) tg �1 = constlr или 
r tg �1 = const . (2 . 1 27) 

При нулевом угле атаки r tg �1,1 = const . Это соотношение озна
чает , чrо входная кромка лопаток ступени должна быть закручена 
по винтовой поверхности (как известно ,  уравнение винтовой по
верхности r tg �. 1 = const) .  Но вся поверхность лопатки ступени , 
выполненной по закону cur = const , не совпадает с винтовой поверх-
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О) 5) 
Рис .  2 . 48 . Треугольники скоростей и сечения лопаток на  различных радиусах осе
вого насоса (сиг =  coпst) : 
а - рабочее колесо ;  б - в ыходной направляющий аппа рат  

ностью.  Найдем зависимость выходного угл а  лопатки от радиуса 
(пренебрегая отклонением потока от направления лопатки) : 

После элементарных преобразований ,  полагая C2z = C2z е р = 
г const = coпst , получим tg �2л = г2 coпst ' _ const" • 

Чем меньше р адиус , тем больше �2л ,  т .  е .  тем больше изогнут 
профиль лопатки (см . р ис .  2 . 48) и тем больше угол установки ло
патки .  

Если  спрямляющий аппарат ,  стоящий за  колесом , полностью 
отклоняет поток в осевом направлении , то давление з а  ним будет 
равномерным (см . р3 на  рис .  2 .47) .  

Основное преимущества ступени с постоянной циркуляцией за
ключается в малых гидравлических потерях ,  т .  е .  в высоком КПД, 
и в постоянстве напор а  по р адиусу . Высокий  КПД и постоянство 
напора по р адиусу позволяют использовать такие ступени в качестве 
напорных ступеней многоступенчатых осевых н асосов , например 
при работе на водороде . Такие н асосы по условиям прочности должны 
быть выполнены с короткими лопатками . При  этом dвт = dвтiDcp = 
= 0 , 5  . . .  0 , 7 .  
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Недостатком ступеней с постоянной цир куляцией является то , 
что при  заданной окружной скорости напор в ступени невелик , 
так как низки коэффициенты теоретического напора периферийных 
сечени й .  

При  длинных лопатках резкое изменение углов их установки и 
степени реактивности по радиусу также является недостатком рас
сматриваемых ступеней . В корневых сечениях степень реактивности 
может принимать отрицательные значения ,  что приводит к сниже-

. нию КПД. 
2 . 1 0 . 2 . 2 .  Ступень с постоя нным коэффициентом теоретического 
н апора по радиусу и другие вйды ступеней осевых насосов 

Для постоянства коэффициента теоретического напора при  c1 u = О 
закрутка на выходе должна быть пропорциональна радиусу :  

Н т i  = const = C2 ufи 

или с2 ufr = const . 

(2 . 1 28) 

В этом случае жидкость на  выходе из колеса вращается вокруг сси колеса по 
закону распределения окружных составляющих скорости ,  как у вращающегося 
твердого тела .  Ступень с постоянным ·коэффициентом теоретического напора назы
вается также ступенью с изменением закрутки по радиусу по закону твердого тела ,  
или по закону вынужденного вихря .  При этом напор элементiJ.рной ступени воз
р астает пропорционально квадрату радиуса :  

Н т ; = const r2 (2 . 1 29) 
или Н т ; = ronst u2 . 

Давление возрастает по нап равлению к периферии .  Интегрирование уравне
ния  (2 . 1 09) дает зависимость 

(2 . 1 30) 

Сравнение формул (2. 1 23) и (2. 1 30) позволяет сделать вывод о различном 
характере изменения давления для двух законов р адиального профилирования :  
- c2ur = const и c2ulr = const . 

Положив r -+  оо, получим, что давление при  законе c2u r = const (см. рис .  2 . 47) 
стремится к конечному значению, а nри законе c2ulr = const - к бесконечности. 
При с1 и = О и c1z (r) = const профилирование входной кромки р абочей лоnатки 
осевого насоса не зависит от вида ступени и должно выполняться по  винтовой пс
верхности согласно уравнению r tg �1л = const ,  так как входные треугольники 
скоростей (см. рис .  2 . 48) при этом одинаковы для всех видов ступеней . 

Изменение установки угла  лопатки по радиусу при профилировании по закону 
c2ulr = const меньше, чем при профилировании по  закону c2ur = const .  

При профилировании лопаток по закону Нтi = const  f (c2ulr = const) кине
матическая степень реактивности будет постоянной по р адиусу : 

Рн = 1 - с2 и j2u = 1 - rconst f2oor = const . (2 . 1 3 1 )  

Можно применять и другие виды осевых ступеней с законом про
филирования , отличным от c2ulr = const или с2пr = const . В общем 
случае закон профилирования можно записать в виде 

C2urn = const , (2 . 1 32) 

где т меняется от + 1 до -1 . Очевидно ,  что закону c2ur = const 
соответствует т = 1 ,  а закону c2v lr  = const соответствует т = -1 . 
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Ступени ,  спрофилированные по закону c2u = coпst (т = 0) , на
зываются полувихревыми . Очевидно ,  что теоретический напор в них 
меняется пропорционально радиусу : 

(2 . 1 33) 

Коэффициент теоретического напора Нт для такой ступени будет 
уменьшаться с увеличением р адиуса : 

Н т i = constjr . (2 . 1 34) 
В насосах ЖРД с целью улучшения их кавитационных качеств 

широкое распространение получило осевое колесо с лопатками ,  
выполненными п о  винтовой поверхности . Такое колесо называется 
шнековым . Обычно оно устанавливается перед центробежным ко
лесом . 

2 . 1 0 . 2 . 3 .  UUнековое осевое колесо 

На рис .  2 . 49 приведены основные обозначения для ре
шетки швекового колеса постоянного шага . Шаг шнека,  т .  е .  осевое 
смещение винтовой линии  на длине полной окружности , обозначен s. 
Угол лопатки и шаг связаны соотношением tg �л = s/лD . Хорда 
лопатки обозначена Ьл , а р асстояние между соответствующими точ
ками по окружности - шаг решетки - icp ·  Значение icp опреде
ляется формулой 

(2 . 1 35) 
где z - число лопаток . 

Обычно применяют двух- или трехзаходвые шнеки (две или три 
лопатки) . 

На рис .  2 . 49 изображена р азвертка цилиндрического сечения 
колеса двухзаходного шнека , т .  е .  швекового колеса с двумя лопат
ками .  Ширина межлопаточного канала обозначена а : 

а = ( t - а) s in  �ш (2 . 1 36) 

где а = 6/si n  �л - толщина лопатки в плоскости вр ащения ;  б -
нормальная толщина лопатки .  

Развертка цилиндрического сечения  шнека постоянного шага 
является решеткой прямых пластин .  Поэтому отклонецие потока 
такой решеткой (см . р азд . 2 . 8) будет наблюдаться только при поло
жительных углах атаки (�.1 > �1) . Чем больше угол атаки , тем больше 
напор шнека . 

Если  угол лопаток увел ичивается от входа к выходу (в данном 
цилиндрическом сечении) ,  то колесо будем называть швеком пере
меннаго шага (s2 > s1) . Поверхность лопатки такого шнека винтовая 
переменнаго шага . Развертка цилиндрического сечения  шнека пере
меннаго шага представлена на р ис .  2 . 50 . 

Даже при  отсутствии  закрутки потока на  входе в шнек (наиболее 
типичный случай при  использовании шнека в качестве преднасоса 
ЖРД) угол атаки меняется по радиусу . Покажем это : 
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Рис. 2 .49. Решетка прямых пластин :  
а - вн еш ний вид; б - раз рез и треуголь
н ики скоростей ш нека nостоя нного шага  

s/(2лr) - Ctzfoor 
ИЛИ tg i = 1 + SCtz/(2:rrwr2) ' 
так как 

6) 
Рис.  2 . 50 .  Шнек перемениого шага : 
а - в неш ний в ид; б - развертка цилинд
рического сечения и треугольники скоро
стей 

tg �л = s/(2лr) ; tg �1 = C1z/U = C1z/(ror) . 
Чем меньше r, тем больше положительный угол атаки . При c1z (r) = const 

постоянным по радиусу является отношение 
tg �1/tg �л = 2лcizf(ros) . (2 . 1 38) 

Скорость c2z перемен на по р адиусу . 
Из треугольника скоростей (рис . 2 .5 1 ) следует , что 

Czo = и tg �л = rors/(2лr) = ros/(2л) , (2 . 1 39) 
где с.о - осевая скорость при  нулевом угле атаки , т .  е .  при  нуле
вом теоретическом напоре . 

При i = О теоретический  напор Н т = О , так как c2u = О ; Czo соот
ветствует предельному р асходу V0 для данного шнека ;  V0 - расход, 
при котором поток входит на лопатку с нулевым углом атакп (Нт = 0) . 
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С учетом уравнен ия (2 . 1 39) соотношение (2 . 1 38) запишется так: 
tg B t f tg Вл = Ct z/Czo · 

05:н н а ч и м  это отношение буквой q1 и будем называть его расход
ньr:VL параметром (впервые для шнеков введено Н . С .  Ершовым [2 ] ) : 

ql = Clz/Czo = tg � �;tg В л = Clzf(u tg В л) = (Ctz/U) ctg �л = 

= V!Vo = 2:n:cizf(ros) . (2 . 1 40) 
Для шнека перемениого шага 

ql  = Clz/Czo = tg B t /tg �2 = (clz/U) ctg �2 = V !Vo = 2:n:Ct zl( rosэ) , (2 . 1 4 1 )  

где Czo и V0 - соответствуют нулевому н апору шнека переменнога 
шага (Нт = О) ;  S 1  = (s1 + s2)/2 - эквивалентный шаг шнека . 

Теоретический напор в i-м сечении  шнека н аходится по урав
нению Эйлера (при c1u = О) 

(2 . 1 42) 
Поскольку во всех сечениях приращение  энергии р азл ично ,  

то теоретический напор ступени определяется как средний инте
гральный по расходу напор : Rш 

Н т = 2:n: J r1c2zHт; dr;V , (2 . 1 43) 

где i - любое промежуточное сечение между dвт и Dш . 
Сечение ,  в котором Нтi = Нт , принято р асчетным . Диаметр 

р асчетного сечения Dp получается больше среднеквадратичного и 
среднеарифметического : 

Dp = V 3Dk -1-- d�т/2 . (2 . 1 44) 

Это объясняется характером зависимости Нтi от r и тем , что на вы
ходе у втулки наблюдается зона противотоков . У шнека , применяе
мого в шнекоцентробежном н асосе , ввиду влияния центробежного 
колеса на  зону обратных токов , р асчетный диаметр меньше , чем 
у отдельного швекового насоса , и его можно принять с запасом по 
напору, равным среднеарифметическому диаметру 

Dp = Dcp = (Dш + dвт)/2 .  (2 . 1 45) 

Для этого диаметра будем строить треугольники  скоростей , 
разбирая совместную работу шнека и центробежного колеса . Тео
ретический напор шнека Н т выражается через р асходный параметр q2 
и окружную скорость Ир (полагается clZ = C2z) : 

Hт = U� ( l - q2) · (2 . 1 46) 
Для повышения напора и КПД диаметр втулки увеличивают к вы
ходу (шнек с конической втулкой) . Тогда Dp = (D2ш + d2вт)/2; 
q2 = 2:n:с2 ){шsэ) ;  11 = 0 , 6  . . . 0 , 7 .  

Диаметр Dp шнекового насоса пр и dвт = d2вт определяется 
по формуле (2 . 1 44) . 
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Рис. 2 . 5 1 .  Треугольники скоростей для 
шнека постоянного шага 

2 . 1 0 . 2 . 4 .  Осевые колеса 
в качестве преднасосов 

Как будет показано в дальнейшем , 
использование осевого колеса в качестве 
преднасоса на входе в центробежное колесо 
позволяет обеспечить работу агрегата без 
кавитационного срыва при малых давле
ниях входа . Х арактер течения на входе 
в осевые колеса ,  обеспечивающий их высокие собственные антикавитационные 
качества , может быть определен для  всех видов колес. Но распределение параметров 
в выходном сечении у разных видов осевых колес различное. Распределение пара
метров на выходе из преднасоса будет влиять н а  работу стоящего за ним центробеж
ного колеса .  Сравним р аспределение выходных параметров по радиусу для трех 
видов осевых колес с цилиндрической втулкой : шнекового колеса и колес , спроек
тированных по законам c2ur = coпst и c2ulr = const . На рис .  2 . 52 приведены расчет
ные (без уче1 а потерь) графики изменения напора по р адиусу этих осевых колес 
(получены Н .  С. Ершовым [2 ] ) .  Напоры представлены в безразмерном виде (отне
сены к и�) · 

Графики построены для одного и того же статического напора на  периферии,  
поэтому в наиболее опасном из-за кавитационного срыва сечении (сечении , где ма
ксимальна относительная скорость) все осевые колеса создают одинаковое давление. 
Значения �2л и dвт типичны для преднасосов. 

Согласно рис .  2 . 52 безразмерный статический напор у втулки колеса ,  спроек
тированного по закону c2ur = coпst ,  становится особенно малым. А это означает, что 
в этой области может возникать кавитационная  зона .  Следовательно ,  колесо, спро
ектированное по закону c2ulr = const , нецелесообразно применять в качестве пред
насоса .  Колесо, спроектированное по закону c2ulr = const, создает более р авномер
ное поле статических напоров , чем шнековое колесо , и по абсолютному значению 
статический напор у его втулки выше, чем у шнекового колеса.  Но,  как показывают 
р асчеты, за колесом, спроектированным по закону c2ulr = const ,  на режимах,  ха
рактерных для преднасосов, у втулки возникают обратные токи , что является су
щественным недостатком этого колеса ,  так как вихревые области в потоке, образу
ющиеся в зоне обратных токов, могут явиться местом скопления паровых и газовых 
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Рис. 2 . 52 .  Графики изменения теоретического 'Фт и статического 'Фет безразмер
ных напоров при изменении относительного р адиуса r = rlrп и при dnт = 0,6; 
tg �2Jl = 0 , 3 :  . 
1 - ш нековое колесо ;  2, 3 - колеса , спроекти рова н ные по з аконам c2 ur= const и c2ufr= const 
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tr узырей и снизн1ъ н апор .  I loэ roмy в качестве преднасоса , судя по параметрам на  
выходе из колеса , целесообр аз 1 :о  применять шнековые осевые колеса , которые к тому 
же имеют технологические преимущества перед другими колесами в виду простоты 
формы лопаток (винтовая поверхность) . 

При применении осевых ступеней в качестве отдельных бустерных н асосов или 
напорных ступеней в зависимости от конкретных требований могут быть использо
ваны и другие виды осевых ступеней , в том числе с конической втулкой для исклю
чения обратных токов на выходе. Так, в качестве преднасосов насосов ЖР Д обычно 
применяют шнековое колесо , как обеспечивающее высокие антикавитационные 
качества,  благоприятное распределение параметров по выходному сечению и простое 
в изготовлении,  хотя гидравлические потери в нем могут быть значительными.  

2 . 1 0 . 3 .  Профилирование лопаток осев ых турбин  
по  радиусу 

2 . 10 . 3 . 1 .  Ступень с постоянной циркуляцией 

Лопатки турбины с Dcplh,, ...;;: 7 обтекаются при сущест
венно р азличных условиях . Такие лопатки (назовем их условно 
«длинные») применяются в турбинах ЖРД с дожиганием (в предка
мерных турбинах) . 

Поток на выходе из соплового аппарата имеет большую окруж
ную составляющую скорости - закрутку . При  постоянном по р а
диусу давлении  на  входе в сопловую решетку давление на выходе 
из нее будет возрастать к периферии .  Это означает , что степень 
падения давления в сопловом аппарате меняется по радиусу 
(рис . 2 .53) . При длинных лопатках , кроме того , заметно меняется 
и окружная скорость . При профилировании лопаток на различных 
радиусах все это должно быть принято во внимание . 

Проанализируем работу ступени ,  в которой должно выполняться 
условие постоянства циркуляции скорости по высоте на входе в ра
бочие лопатки и на  выходе из них : 

C1u r  = const ; 

C2ur = const . 

(2 . 1 47) 

(2 . 1 48) 

Эти условия определяют кинематику потока в ступени . Из урав
нений  (2 . 1 47) и (2 . 1 48) вытекает условие постоянства удеЛьной р а

Ро 
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боты по радиусу (Lu = const) : 
L u  = (J) (c1ur - C2ur) .  

Из уравнения  (2 . 1 1 5) следует , 
что при c1ur = const 

C1z (r) = const . 
Таким образом , в ступени осе

вой турбины с постоянной. цир-

Рис . 2 . 53 . Графики изменен и я  давления  и 
скорости по радиусу в осевом зазоре сту
пени осевой турбины 



Czun 
Czu6т 

Рис. 2 . 54 .  Треугольники скоростей ступени турбины, спрофилированной по за
кону Cur = coпst для периферийного (-- -) и втулочного (--) сечений  

куляцией , как и в ступени осевого насоса , поток имеет постоянную 
по р адиусу осевую скорость c1z . 

Из уравнения (2 . 1 1 6) следует , что при c2 u r  = const и Lu = 
= const осевая составляющая скорости и на  выходе из колеса бу
дет постоянной : c2z(r) = const .  

Напомним,  что все соотношения этого раздела получены для 
несжимаемой жидкости . Укажем , что изменение плотности по р а
диусу приводит к появлению радиальной составляющей и некото
рому нарушению равномерности потока . 

На  рис .  2 .54 приведены треугольники скоростей для периферий
ного и втулочного сечений .  По ним можно судить об изменении уг
лов лопаток с изменением радиуса , полагая в первом приближении ,  
что углы выхода nотока совпа
дают с углами лопаток . 

На  р ис .  2 .55 показано измене
ние степени реактивности ступени ,  
спрофилированной п о  законам 
C1 1L r = const , L lt = const , по вы
соте лопатки и приведены nро
фили лопаток периферийного и 
втулочного сечений . 

Преимущества способа проекти-
рования ступени по закону c1Lr = iJJ = const состоит в том , что при  этом 
обеспечиваются малые гидравли-

Рис. 2 . 55 .  Профили лопаток (а) , графики 
изменения параметров по  р адиусу (б) для 
ступени турбины, спрофилированной по 
закону cur = cons t :  
-- - втулочное сечение; 
nерифериliное сечение U) 

9 1  
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Рис. 2 . 56 .  Графики изменения парам�тров ступеней турбины,  спрофилированных 
по законам Сиr = const (--) и сх1 (r) = const (---) 

ческие потери (это объясняется равномерностью распределения 
осевых скоростей) . Большое изменение углов лопаток и возмож
ность появления отрицательной реактивности у корня являются 
недостатками этого способа проектирования . 

2 . 1 0 . 3 . 2 .  Ступень с постоянным у глом сх1 

Для предкамерных турбин ЖРД целесообразно приме
нять ступени , у которых угол а1 постоянен по радиусу , т .  е .  сопло
вые лопатки не закручены , и ,  следовательно , они  проще для изго

товления . Таким образом , з акон 
а1 = const является пятым уравне

-0 6 L---�--�--�--�� ' 2 't б 8 1Jcp/h,11 
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н ием , определяющим треугольники 
скоростей ступени . 

Уравнение (2 . 1 1 3) приводится к 
виду 

с" 2 dcU dr + 2 i cos а1 = О ,  r 

так как Си = с1 cos а1 . 
После интегрирования этого ура

внения  получим 
C1 urcos• а ,  = COПSt .  

На рис .  2 .56 приведены зависи
мости , показывающие изменение па
раметров по rlrcp для ступеней , 
спрофилированных по законам 
СиГ = const и а1 (r) = const . 

Рис. 2 . 57 .  Зависимость степени реактивности 
у втулки колеса турбины от Dcplhю при раз
личной степени реактивности н а  среднем диа
метре :  
-- - с и r  = cons t ;  - · - · - - сс1 (r) = = cons t ; --- - - c1иfr = cons t 



При  законе п рофил ирования  сх1 (r) = const имеет место з н а ч и 
тельная нер авномерность осевых скоростей . При  учете потерь угол 
сопловых лопаток следует· увеличивать к перифери и .  

На  рис .  2 . 57 изображены зависимости степени реактивности 
у втулки от Dcplh1 -, при  различной степени  реактивности на  среднем 
диаметре и р азличных законах профилирования . Реактивность на  
среднем диаметре следует выбирать такой ,  чтобы у втулки о н а  была 
в пределах 0 , 1 . . . -0 , 2 .  

Применение лопаток , профилированных по высоте , при 
Dcplh., ..,;;;: 6 приводит к заметному выигрышу в КПД (до 5 % ) .  
П р и  Dcp/h., > 9 увеличение КПД будет незначительным . 

Можно использовать ступени ,  спроектированные по иным за
конам профилирования , отличным от законов Си Г = const и сх1 (r) = 
= const . В общем случае лопатки турбин ,  так же как и лопатки 
насосов , проектируются , исходя из  соотношения  Сu Г111 = const . 

2 . 1 1 .  ПОДОБИЕ ЛОПАТОЧ Н ЬIХ МАШ И Н  

2 . 1  1 . 1 .  Общие сведения 

В связи с тем , что некоторые процессы в лопаточных ма
шинах не поддаются теоретическому расчету , важное значение при
обретает экспериментальное исследование лопаточных машин . Часто 
испытания лопаточных машин проводятся на модельных р абочих 
телах , на  модельных режимах , а иногда испытываются модели ло 
паточной машины . В основном это вызвано невозможностью исполь
зования н атурного р абочего тела вследствие его агрессивности и 
токсичности и нежелательностью использования  сложного и доро
гостоящего оборудования при испытании  натурных образцов боль
шой мощности на  натурных режимах . Обработка эксперименталь
ного матер иала ,  выбор модельного рабочего тел а ,  модельного режима 
и р азмеров модели проводятся в соответствии с теорией подобных 
явлений .  

Условия геометрического , кинематического и динамического 
подобия ,  вытекающие из общих законов подобия движения  реальных 
вязких жидкостей , определяют подобие процессов в лопаточных 
машинах . 

Геометрическое подобие означает ,  что отношение сходственных 
геометрических размеров должно быть постоянным для модели
руемого объекта и модели . Должна моделироваться и шероховатость . 
Это на практике не  всегда можно осуществить . Условие геометри
ческого подобия записывается в виде lllм = dldм = сх1 , где !, d 
линейные размеры (длина ,  диаметр) ; сх1 - коэффициент геометричес
кого подобия ;  индексом «М» обозначены параметры модели .  

Кинематическое подобие означает подобие полей скоростей 
или осредненных скоростей . Причем способ осреднения может быть 
любым,  важно , чтобы он был одинаковым для моделируемого объекта 
и модели .  Для движения жидкости во вращающихся каналах кине
матическое подобие означает подобие треугольников скоростей 
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Рис . 2 . 58 .  Подобные треуголь 
ники  скоростей моделируемого 
объекта (а) и модели (б) 

ц ин О) о) 
(рис . 2 .58) . Для потоков в колесах лопаточных машин условие 
кинематического подобия записывается в виде 

cjc�r = wfwм = И/Им = Gtc ,  (2 . 1 49) 
где Gtc - коэффициент кинематического подобия . 

Динамическое подобие означает подобие  силовых полей или 
осредненных сил . Оно соблюдается при  равенстве безразмерных 
комплексов , являющихся критериями подобия ,  - чисел Струхаля ,  
Эйлера и Рейнольдса :  

Sh = tc/ 1 , 
Eu = pl(pc2) , 

Re  = cllv .  

(2 . 1 50) 
(2 . 1 5 1 )  

(2 . 1 52) 

Число Эйлера для течения газа можно преобразовать , если 
умножить ч ислитель и знаменатель н а  показатель адиабаты k:  

E u  = kpl(kpc2) . 

Для идеального газа kplp = а2 , где а = V kp/p ск.орость звука , 
следовательно 

(2 . 1 53) 
где М - число Маха . 

Запишем условия полного подобия для лопаточных машин в виде 
критериального уравнения , т .  е .  в виде зависимости неопределяю
щих критериев от определяющих . В качестве неопределяющих 
критериев могут быть выбраны любые безразмерные параметры,  
характеризующие лопаточную машину , например коэффициент р а
боты , внутренний  КПД и т .  д .  Определяющие критери и  - это кри
терии ,  определяемые параметрами , входящими в условия однознач
ности : обычно это граничные и начальные условия , геометрические 
параметры , физические константы , значение которых можно назна
чить при экспер иментах . Тогда в общем случае для лопаточной ма
шины 

Н ([);  YJ = f (l!d, cjtt , Re ; Eu,  Sh) 

шш Н (L) ;  YJ = f (ljd, cju , Re , ki\1.2 , Sh) .  

(2 . 1 54) 

(2 . 1 55) 

Рассмотр им влияние отдельных критериев и покажем , что во 
многих случаях для моделирования можно ограничиться меньшим 
число:w определяющих критериев . 

П р и  установившпхся режимах Sh не будет отражаться на  усло
виях подобия , так как время не будет входить в условия однознач
ности . 
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Ч исло Re характер изует отношение сил инерци и к сила:v1 вяз
кости . При больших значен иях R e  влияние сил внутреннего тре
ния н а течен ие по сравнению с влиянием инерционных сил ослаб
ляется . При  Re > 1 0 ' обр азуется область автомодельности по 
числу Re и потери при  течени и  жидкости практически не  зависят 
от его значения . Лопаточные машины ЖРД,  как правило ,  р аботают 
в этой области .  В области автомодельности критерий  Re можно 
исключить из ч исла определяющих критериев . Ч исло М при одном 
и том же рабочем теле характеризует сжимаемость газа ,  т. е .  отно
шение плотностей в сходственных точках . 

От числа  М зависят потер и особого вида - волновые потери ,  
связанные с о  скачками уплотнения . При  малых скоростях и М ...;: 
...;: 0 , 4  число М не является определяющим критерием . 

Для несжимаемой жидкости н а  бескавитационно� режиме число 
E u  является , по существу, коэффициентом напора Н, обычно иско
мой вел ичиной , т. е. неопределяющим критерием . На кавитацион
ных режимах число E u  входит в число определяющих критериев , 
так как параметры машины зависят от давления  н а  входе . Для этого 
случая критерий  записывается в виде 

"л Рвх - Рп 
нав = pw2j2 . ' (2 . 1 56) 

где Рп - давление н асыщенного пара при  температуре жидкости (это 
давление близко к давлению в кавитационной каверне) . Отметим ,  
что степень развития кавитации в определенных пределах не влияет 
на  параметры насоса .  В этом случае существует автомодельность 
по критерию "лнав · Для двухфазных жидкостей используется еще и 
критерий газасодержания б = Vгaзi V . 

Таким образом , для геометрически подобных лопаточных ма
шин ( lld = i de m) или данной машины , р аботающих на несжимае
мой жидкости (или при  малых числах М) , для соблюдения подобных 
установившихся бескавитационных режимов в области автомо
дельности по Re достаточно соблюдать кинематичес1юе подобие :  

Н ,  I ,  11 = f (cju) . (2 . 1 57) 

При тех же условиях для лопаточных машин , работающих в ка
витационных режимах , уравнение (2 . 1 57) принимает вид 

Н, [, Ч = f (cju , Анан) · (2 . 1 58) 

Для геометрически подобных лопаточных машин ,  р аботающих 
н а  сжимаемых жидкостях (газах) , при  М ;;о, 0 , 4  (на установившихся 
режимах в области автомодельности по Re) критериальное уравне
н ие (2 . 1 55) запишется в виде 

Н, [, Ч = f (cju , kM2) . (2 . 1 59) 
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2 . 1 1 . 2 .  Насос ы 

Для геометр ически подобных н асосов ил и дан ного насоса 
из юшематического подобня вытекает соотношение  

clu = VI(Fu) = a; v; (D2wD) = r:x. tVI (wD\ 
где а; и а1 - коэффициенты пропорциональности . 

При выводе этого соотношения исходили из положения , что 
абсолютная скорость пропорциональна расходу и обратно пропор
цианальна площади , выраженной через квадрат характерного диа
метра ,  окружная скорость пропорциональна диаметру в первой 
степени .  За  характерный диаметр может быть принят любой диа
метр , так как для геометрически подобных н асосов соотношение 
между любыми размерами - величина постоянная . Критерий 

(2 . 1 60) 

назовем коэффициентом р асхода . 
Коэффициенты напора для подобных режимов р авны . Это р а

венство можно записать в виде 

(2 . 1 6 1 )  
Из р авенства н а  подобных режимах коэффициентов напора и 

коэффициентов р асхода при  11 = 'I'Jм с учетом тоtо , что N = p VH/1'] , 
вытекает 

(2 . 1 62) 
Этот критерий назовем безразмерной (приведенной) мощностью . 

Если  необходимо спроектировать н асос с_ р асходом V и н апо
ром Н, геометрически подобный модельному насосу с параметрами 
Vм , Н],1 и ffiм ,  то с помощью формул (2 . 1 60) , . . .  , (2 . 1 62) можно найти 
необходимый коэффициент пересчета р азмеров , необходимую ча
стоту вращения и определить мощность и КПД проектируемого 
насоса . 
f1 1 При исследовании насосов ЖРД обычно не проводят испытаний  
их моделей . Это объясняется сравнительно небольшими размерами 
н асосов . Однако широко применяют испытания  натурных насосов 
на модельных жидкостях ,  чаще всего на воде . В этом случае пере
счет параметров с модельной жидкости на натурную также произ
водится по формулам (2 . 1 60) , . . .  , (2 . 1 62) , в которых исключается 
характерный р азмер D . 

При испытаниях н асоса н а  одном и том же рабочем теле подо-
бие режимов выдерживается согласно формуле (2 . 1 58) при  Vlw = 

= const и Лнав = const .  Н а  подобных режимах сохраняются отно
шения Н 1 w2 = const ; N 1 ю3 = const и 11 = const .  

Часто при  создании уменьшенной модели н атурного насоса не 
удается обеспечить геометрическое подобие по шероховатости по
верхностей и по конструктивным зазорам , например , в уплотнениях 
колеса .  В этом случае говорят о неполном геометрическом подобии  
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модели и моделируемого объекта или о приближенном моделиро
вании . 

-:-
Комплексы Н, N ,  V сохраняют свойства критериев подобия  

только для геометрически подобных н�осов . Для геометрически 
неподобных насосов комплексы Н, N ,  V используются в ка�естве 
безразмерных комплексов . Безразмерные комплексы Н , N, V ши
роко используют при обобщени и  данных геометрически неподобных 
н асосов . Их удобство состоит в том , что при переходе к ним умень
шается число переменных , которыми надо оперировать при иссле
довани и .  

Исключив из формул (2 . 1 60) и (2 . 1 6 1 )  линейные р азмеры D и 
Dм,  получим другой вид критерия кинематического подобия 

1 r-=-- ; •1 1 r-· / '1  n� = (J) v v н . = rом v v м н м ., . (2 . 1 63) 

Он характеризует геометрические соотношения ,  вытекающие из 
кинематического подобия .  Критерий  ns называется коэффициентом 
быстроходности . В технической системе единиц 

n 5  = 3 ,65n У V / H'l• ,  

где n частота вращения , об/мин ;  V - объемный расход ,  м3/с ; Н 
напор , м .  Чтобы значение n8 было одинаковым в СИ и технической 
системе единиц ,  н адо умножить комплекс (2 . 1 63) на множитель 
1 93 , 3 .  Следовательно ,  в единицах СИ 

(2 . 1 64) 

где ro - угловая скорость , рад/с ;  V - объемный расход, м3/с ; 
Н - нап.ор , Дж/кг . Коэффициент быстроходности ns связывает 
основные параметры насоса - Н, V и ro .  Им пользуются при  обоб
щени и  опытных данных для систематизации нормативных р асчет
ных коэффициентов и геометрических соотношений  насосов . В част
ности ,  с помощью коэффициента быстроходности можно характери
зовать геометрическую форму меридионального сечения колеса 
насоса (рис .  2 . 59) .  По данным , приведеиным на рис .  2 .59 , можно 
судить , как меняется форма колеса при  увеличении  n8 •  При малых 
ns имеем насосы малой быстроходности - меридиональное сечение 
канала колеса у,зкое и длинное . С увеличением ns канал р асши
ряется , увеличивается отношение b2/D2 , диаметры выхода и входа 
сближаются , растет отношение D0/D2  и колесо постепенно из р ади
ального превращается в диагональное , а затем в колесо осевого 
типа .  

Данные , приведеиные н а  рис .  2 .59 , отражают рациональную 
связь типа насоса (центробежный ,  диагональный , осевой) с коэф
фициентом быстроходности . В принципе можно создать для малых 
n8 , характерных для центробежных насосов , например , осевой 
н асос . Но в связи с малой высотой лопатки (малыми р асходами) 
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Рис. 2 .59. Примерный вид меридионального сечения колес насосов с р азличными 
коэффициентами быстроходности 

он будет иметь низкий КПД. Как будет показано дальше , при  ма
лых n8 ,  наряду с р адиальными центростремительными турбинами , 
применяются осевые турбины . Это вызвано конструктивной просто
той осевой турбины и удобством ее компоновки в агрегате . Для уве
личения высоты лопаток колеса осевой турбины вводят парциаль
ный подвод газа к нему . 

У становив влияние коэффициента быстроходности насоса н а  
форму меридионального сечения колеса ,  следует отметить , что нет 
строгой однозначной связи между геометрическими соотношениями 
колеса (D0/D2 , b2/D2 и т . д . )  и коэффициентом быстроходности на
соса . На  геометрические соотношения оказываЮт влияние и дру
гие параметры н асоса , которые выбираются при проектировании 
независимо от значения n8 •  Так ,  для обеспечения высоких анти
кавитационных свойств н асоса приходится увеличивать диаметр 
входа в колесо D0 и ширину колеса Ь1 • А это при  том же значении 
n8 приводит к увеличению отношений  D01D2 и b21D2 • В насосах ЖРД 
выбор параметров , влияющих на геометрические соотношения ко
леса и на расчетные коэффициенты , производится в более широком 
диапазоне , чем в стационарных насосах . Так ,  угол выхода из колеса 
н асосов ЖРД меняется от 25 до 90° , а из колеса н асосов общего 
машиностроения - от 20 до 40° и т . п .  В результате этого в насосах 
ЖРД коэффициент быстроходности ns только приближенно харак
теризует геометрические соотношения колеса и определяет расчет
ные коэффициенты . В стационарных насосах зависимость между 
геометрическими соотношениями и р асчетными коэффициентами 
может быть более строгой . 

Отметим , что для многоступенчатых насосов коэффициент быстро
ходности n8 подсчитывается не для всего насоса ,  а для его ступени . 
Если  ступень насоса имеет двусторонний вход, значение п. опре
деляется по расходу через один вход . 
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2 . 1 1 . 3 .  Турби н ы  

Для геометрически подобных турбин ( на  установившихся 
режимах в области автомодельности по числу Re) критериальное 
уравнение (2 . 1 59) можно записать в виде 

I ,  'У] = f (И/Сад •  k, Мсад) ' (2 . 1 65) 
где I = Ll( ш2D2) ;  Мс = Сад/а . ад 

В турбинах на массовый р асход влияет плотность газа р0 ,  по-
этому на критерий  расхода влияет масса . Для турбин критерий 
кинематического подобия обычно записывается как и/сад ·  

Из геометрического и кинематического подобия для турбин 
вытекает равенство критериев : коэффициента расхода 

rh = rhj(p0шD3) (2 . 1 66) 
и безразмерной (приведенной) мощности 

N = N/(p0ш3D5) . (2 . 1 67) 
Число Мс может быть заменено приведеиной скоростью 'Ас = ад ад 

= Садlанр • так как 'Ас однозначно связана с Мс и k .  ад ад 
Коэффициент р аботы и безразмерная мощность однозначно свя-

заны : N = ifi[. Безразмерная мощность как критерий  более харак: 
терна для турбины,  так как ее задача выдать мощность . Поэтому 
критериальное уравнение (2 . 1 65) , дополненное критерием rh , можно 
записать в виде 

(2 . 1 68) 

Если геометрически подобные турбины испытывают на одном и 
том же газе (k = i dem) , то уравнение (2 . 1 68) примет вид 

(2 . 1 69) 

Для определения параметров проводят испытания н атурных 
турбин на модельных Газах (воздух , фреон) . В этом случае геоме
трическое подобие соблюдается безусловно , но могут не сохраняться 
равными значениями k для н атурного и модельного газов . Есл и  раз
ница в значениях k модельного . и н атурного газов не превышает 
1 0  % ,  то , как показывает опыт , отклонением от условия k = i dem 
можно пренебречь и использовать зависимость (2 . 1 69) . 

Для геометрически неподобных турбин комплексы , входящие 
в уравнение (2 . 1 68) , теряют смысл критериев подобия и исполь
зуются как безразмерные комплексы . 

Если не обеспечивается геометрическое подобие по шерохова
тости поверхностей и зазорам,  говорят о неполном геометрическом 
подобии , которое учитывается при пересчете данных испытаний 
модели н а  моделируемый объект . 

С помощью критериев fii и и/сад • исключая средний диаметр Dcp• можно полу
чить комплекс ,  который также будет критерием кинематического подобия  турбин 

V.....-:--1 '!  П = w m/p0 LоаД · 
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Умножив и разделив критерий  П на плотность газа на выходе из соплового аппа
рата р18д, соответствующую адиабатной скорости истечения с1ад• получим 

п = oo VV1aд 1 /  Р1ад = oo V-Vaд , 
'1 r ' 1 f ("с ' k) , (2 . 1 70) L0 а•д Ро LоаД 1 ад 

где V1ад - объемный р асход газа на входе в колесо турбины,  р ассчитанный по 
параметрам адиабатного процесса. 

По аналогии с выражением (2 . 1 64) получим выражение для коэффициента бы
строходности ступени турбины nsт ·  На основании формулы (2 . 1 70) 

nsт = 1 93 ,3оо v V1 ад / L��Д = 1 93 , 3Пff (Лс l ад ' k) . (2 . 1 7 1 ) 

Из последнего выражения следует, что при Лсlад = i dem и k = i dem коэффициент 
быстроходности n8т является критерием кинематического подобия для турбин ,  так 
как он однозначно связан с критерием подобия  П. 

Коэффициентом быстроходности турбины n8т ,  как и коэффициентом быстроход
ности насоса n8, пользуются для приближенного определения формы меридиональ
ного сечения колеса турбины (рис. 2 . 60) . С увеличением nsт возрастает высота ло
патки колеса , отношение диаметров радиальной турбины D2cp/D1 увеличивается . 
Турбины с n8т < 60 для увеличения высоты лопатки выполняются ,  как правило, 
с неполным подводом газа по окружностif колеса (парциальным подводом) .  

Однако нет строгой однозначной связи между геометрическими соотношениями 
колеса турбины и значением nsт · На геометрические соотношения колеса оказывают 
влияние и другие параметры ,  которые выбираются при расчете независимо от nsт ·  

Тур-�---------г--К<_ил_�_�и----r---------� ffц- muxoxotlнoe 
/fU n61 =ТО . . .  fiO 

100 

HOPMOI!hHOe 

n51=61. . .100 
UhtcmpoxoiJнoe 

ns7=107 . . . 1fi0 

На рис .  2 . 59 и ·2 . 60 по
казаны колеса лопаточных 
машин с различными зна
чениями ns и n8т . Насо
сы ЖР Д обычно имеют 
ns = 30 . . .  1 50 .  Причем 
насосам горючего соот
ветствуют меньшие значе
ния n" ,  а насосам окисли
теля -- большие ,  так как 
объемный расход V насо
са окислителя больше , 
а напор Н меньше , чем 
соответствующие величи
ны для насоса горючего 
(см . р азд . 1 . 1 ) .  Поэтому 
насосы горючего имеют 
колеса с более узким 
и длинным меридиональ
ным сечением . Автономные 
турбины ЖРД, выполняе-

Рис. 2 . 60. Примерный вид мери
дионального сечения колес осе
вых и радиальных центростре
мительных турбин с р азличны
ми коэффициентами быстро
ходности 



мые осевыми , имеют nsт � 80 , а предкамерные - nsт > 80 , поэтому 
у колес предкамерных осевых турбин более длинные лопатки ,  чем 
у автономных турбин . Из рис .  2 . 60 следует , что при  одном и том же 
коэффициенте быстроходности можно использовать как центро
стремительные, так и осевые турбины .  Выбор типа турбины опре
деляется дополнительными условиями : конструктивными особен
ностями ,  удобством компоновки  в агрегатах и т . д . 

2. 12. ПОТЕРИ В ЛОПАТОЧ Н ЫХ МАШ И НАХ 

2 . 1 2 . 1 .  Классификация основных видов потерь 

Внутренние потери . При осуществлении  р абочего про-
цесса в реальной лопаточной машине имеют место необратимые по
тери механической энергии .  Потери механической энергии можно 
разделить на четыре группы :  а) внутренние потери ; б) скоростные 
выходные потери ; в) потери ,  связанные с утечками р абочего тела ; 
г) механические (внешние) потери . 

Под внутренними потерями будем понимать все потери внутри 
лопаточной машины , приводящие к изменению энтальпии рабочего 
тела .  К этой группе потерь относятся потери ,  связанные с трением 
и вихреобразованием (отрывом) в турбинах и компрессорах при  
достижени и  ?Буковых скоростей, а также волновые потери .  В ну
тренние потери ,  связанные · с  течением в лопаточных решетках , под
водах и отводах , будем называть гидравлическими ,  дополнительные 
потери ,  связанные с работой колеса лопаточной машины ,  - диско
выми потерями . К внутренним потерям следует отнести также по
тери энер ги и ,  приводящие к изменению энтальпии  р абочего тела 
в связи с его перетеканием , например из-за  подогрева р абочего 
тела при  дросселиревании  его в зазорах и при  последующем сме
шении  с основным потоком . Если перетекающая через зазоры жид
кость (утечки) не смешивается с основным потоком и ,  следовательно , 
не меняет состояния рабочего тела , то потери ,  возникающие при  
э.том , не будем относить к внутренним . Примерам таких потерь 
могут служить потери из-за утечки жидкости через дренаж в окру
жающее пространство . 

Скоростн ые в ы ходн ые потери . Кинетическую энергию жидкости , 
подсчитанную по выходной скорости , в турбинах условно принимают 
за потерянн�ю энергию . Эту энергию можно рассматривать как 
потерянную в том смысле ,  что она не может быть преобразована 
в полезную работу данной ступени турбины . Эти потери ,  которые 
называют скоростными выходными потерями ,  подсчитывают по 
скорости выхода газа из турбин ы  

Lc = с�/2 . (2 . 1 72) 

Потери ,  связанные  с утечками рабочего тела . На мощность , 
выдаваемую или потребляемую машиной ,  влияет также потеря 
(утечки) рабочего тела . Массовый расход рабочего тела ,  по которому 
рассчитывается р асполагаемая или полезная мощность лопаточной 
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машины, может отличаться от массового расхода рабочего тел а ,  
проходящего через колесо лопаточной машины, из-за его утечек 
через зазоры , отделяющие колесо от корпуса . 

В насосах и компрессорах часть жидкости , вытекая из колеса ,  
проходит п о  зазорам и через дренажные системы поступает в бак 
или на вход в колесо . В турбине не весь подведенный газ поступает 
к колесу - часть его может вытечь через осевой и р адиальный 
зазоры между колесом и корпусом . В связи с этим действительная 
мощность будет меньше , чем мощность , р ассчитанная по массовому 
расходу подведенного газа . 

Массовый расход утекающей жидкости при  известных конструк
ции и параметрах машины может быть рассчитан . Утечка жидкости 
в общем случае р ассчитьшается по формуле :  

thy = 1-Lfy �12р �Ру• (2 . 1 73) 
где 11 - коэффициент р асхода щели уплотнения ; {у - площадь 
сечения щели ;  �Ру - перепад давлений на уплотнении .  Для сжи
маемой жидкости 

(2 . 1 74) 
где критические параметры подсчитаны по параметрам газа перед 
уплотнением , а приведенный расход q (Лу) берется в функции сте
пени понижения давления в уплотнении бу . Оговорим ,  что пере
численные выше потери характеризуют р аботу отдельной .лопаточ: 
ной машины - насоса , турбины или ТНА . Некоторые потер и  от
дельной лопаточной машины могут не .v.вляться потерями для дви
гательной установки . Так, скоростная энергия газа на  выходе из 
турбины может быть использована для создания дополнительной 
тяги . Механическая энергия жидкости , перешедшая в тепловую , 
является потерей для н асосов ,  но не является потерей для дви
гательной установки в целом , так как повышает энтальпию топлива 
в камере .  Для схем с предкамерной турбиной это же положение 
будет справедливо и для турбины . 

Механические (внешние) потер и .  К механическим (внешним) 
потерям относят потери в подшипниках , в контактных торцевых 
уплотнениях вала ,  манжетах , мощность , затрачиваемую на привод 
импеллеров и т .  д .  

Мощность , затрачиваемая на  механические потери ,  называется 
мощностью механических потерь .  

2 . 1 2 . 2 .  Внутренние потери 

2 . 1 2 . 2 . 1 .  Гидравлические потери 

Потери в лопаточн ы х  ре шетках. Потери  энергии при  тече
нии  в решетках можно условно разбить на три группы :  профильные 
(первичные) потери ,  концевые (вторичные) потери  и дополнитель
ные потери .  
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nри  обтекании лопаточной решетки . Профильвые потери сла
гаются из : 

а) трения в пограничном слое; 
б) потерь на  образование вихревых зон при обтекании  про

филя и выходных кромок (отрывные потери) ; 
в) волновых потерь , связанных с прохождением потока через 

скачки уплотнени я .  
Наиболее точно эти потер и в осевых машинах и неподвижных 

элементах р адиальных машин можно определить продувкой лопа
точной решетки . 

В этом р азделе мы остановимся н а  выяснении  структуры по
граничного слоя и р ассмотрим характер профильных потерь при 
дозвуковых скоростях ,  чтобы выявить наиболее общие закономер
ности обтекания лопаток предкамерных турбин и н асосов . Особен
ности течения  и потерь при  сверхзвуковых скоростях ,  характерные 
для автономных турбин ,  будут р ассмотрены в р азд . 4 .  

Рассмотрим более подробно картину  течения в пограничном 
слое на примере некоторых профилей . На рис .  2 . 6 1  приведено схе
матичное изображение  пограничного слоя н а  профиле реактивной 
конфузорной решетки при дозвуковых скоростях . Реактивные кон
фузорные решетки применяются в турбинах , в частности в сопло
вых аппаратах и в р абочем колесе предкамерной турбины ЖР Д.  
Натекающий  поток р азделяется лопаткой на  две части . Точка 1 на
зывается точкой р азветвлени·я . В ней скорость равна нулю,  а дав
ление достигает максимального значения . 

На корыте , н ачиная от точки 1 ,  толщина пограничного слоя бнор 
постепенно увеличивается . Ближе к выходу на конфузорном участке , 
где поток ускоряется , пограничный слой утоньшается . На  спинке 
профиля лопатки толщина слоя бсп обычно медленно нарастает , 
заметно увел ичиваясь на участке косого срез а .  На этом участке 
воЗ'Riожен отрыв потока от поверхности лопатки .  В зависимости 
от режима течения  и профиля лопатки пограничный слой может 
быть ламинарным , турбулентным или смешанным . 

На  рис .  2 . 6 1  изображена картина  течения , при  которой погра
н ичный слой на  корыте и н а  спИнке вблизи точки р азветвления 
ламинарен , затем он н а  спинке переходит в турбулентный с тон
ким ламинарным поделаем . При  значительной конфузарности меж
лопаточного канала точка перехода ламинарного пограничного слоя 
в турбулентный может р асполагаться на косом срезе . 

В автономных турбинах ЖРД широко применяются активные ре
шетки .  При  дозвуковом обтекании  профиля лопатки активной ре
шетки в пограничном слое обычно также можно выделить три участка 
(см . р ис .  2 . 62) : л аминарный (1) , турбулентный (2) с ламинарным 
подслоем (3) и отрывную область ( 4) . Их протяженность сильно 
з ависит от угла атаки . При положительных углах атаки точка пе
рехода (5) и зона отрыва (4) приближаются ко входу . 

При  обтекани и  активной решетки наблюдаются более глубокое 
понижение давления на спинке лопатки и большой п ик  давления  со 
стороны корыта при входе в лопатку . При  таком р аспределении 
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Рис. 2 . 6 1 .  Схематичное изображение по
граничного слоя на профиле лопатки 
реактивной р ешетки :  
1 - точка разветвления ;  2 - ламина рный 
логранячный слой ;  3 - точка перехода ; 
4 - ламинарный подслой; 5 - турбулент
ный слой 

1 

Рис. 2 . 62 .  Схематичное изображение 
пограничного слоя на профиле лопат
ки активной решетки 

давления у выходной кромки лопатки активной решетки имеет место 
диффузорное течение ,  ко1 орое сопровождается отрывным течением . 
При малом угле входа диффузорная область появляется на  выход-
ной части спинки . · 

В диффузорных решетках у выходной части спинки имеют место 
диффузорное течение ,  набухание пограничного слоя и его отрыв . 
Отрыв приводит к образованию вихрей с обратным током у пове�
ности . - В ихревые жгуты переходят в основной поток и затухают 
в нем . На создание вихрей затрачИвается энер гия , и профильные 
потери при  обтекании  лопаток возрастают . 

Решетки центробежных насосов , как правило , диффузорные , 
поэтому утолщение пограничного слоя и его отрыв наблюдаются 
в них часто . При обычных для центробежных насосов положитель
ных углах атаки , как показано на  рис .  2 . 63 ,  происходит отрыв струи 
к концу лопатки с тыльной ее стороны . В этом месте кинематическая 
энергия частиц пограничного слоя будет недостаточной для прео
доления перепада давлений . 

При R.e  � 1 0> число Рейнольдса заметно влияет н а  потери при 
обтеканиц лопаточных профилей (R.e  = wbлlv) . Чем меньше R.e, 
тем больше потери . В лопаточных машинах ЖРД обычно R.e  > 1 05 •  
При этом шероховатость оказывает более сильное влияние н а  по
тери ,  чем режим течения , определяемый числом R. e .  При большv.х 
шероховатостях потер и в решетке заметно увеличиваются . При сред
неквадратичной высоте неровностей до 5 мкм качество обработки 
мало влияет на потери в решетке , так как неровности поверхности 
закрываются ламинарным поделаем . Обычно проточная часть на
соса ,  внутренние поверхности корпуса и диска колеса выполняются 
с R.a = 1 0  мкм . После литья такая шероховатость достигается спе
циальной обработкой . Уменьшение шероховатости приводит к уве
личению КПД насос а .  Проточная часть турбины , как правило 
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выполняется с R a  = 6 , 3  мкм ,  а поверхности диска и кор пуса -
с R a  = 1 0  мкм . Чем меньше размеры лопаточной машины ,  тем меньше 
должна  быть шероховатость поверхности . 

Существенные потер и возникают при  обтекании  выходных кро
мок . Кромочные потери ,  соизмеримые с трен ием , относятся т акже 
к профильным потерям . На  выходе из решетки поток подвер гае1 ся 
внезапному р асширению и за кромкой возникают вихревые отрыв
ные зоны . Чем толще выходная кромка и чем более густая решетка , 
тем больше кромочные потери .  Вытекающий из решетки поток су
щественно  неравномерен (рис . 2 . 64) .  

К о н ц е в ы е (в т о р и ч н ы е) п о т е р и - потер и ,  возн v. 
кающие у концов лопатки . 

Рассмотрим последовательно все потер и ,  которые относятся 
к концевым : 

l . Потер и трения  на  цилиндрических поверхностях , ограни 
чивающих межлопаточный канал по высоте . Парный вихрь . 

Трение н а  внешней и внутренней ограничивающих поверхностях 
приводит к торможению скорости возле н их ;  н аличию градиента 
скоростей и р азвитого пограничного слоя . В общем случае влияние 
трения н а  н аружной и внутренней поверхностях н а  течение раз
лично , но  основные закономерности должны быть аналогичными .  
Эти потери  н а  трение определяются режимом течения  и состоянием 
поверхности и могут быть оценены с учетом числа Re.  В общем ба
лансе потерь их доля существенна  только пр и  малой высоте лопатки . 
Наличие трения  н а  ограничивающих поверхностях при  течени и  по 
межлопаточным каналам , которые всегда криволинейны , вызывает 
паразитвые вихревые течени я ,  называемые парным вихрем . 

Распределение давления  по межлопаточному каналу решетки 
(для примера взята турбинная решетка) будет разным в среднем 
по высоте сечения  (1-1 на рис . 2 . 65) и у ограничивающих поверх
ностей (сечения II -II и II 1-1 II) . Рассмотрена · решетка , имею

�:>0 
и, f3t 

Рис. 2 . 63 .  Возможная  вихревая зона 
при обтекании лопаток колеса центро
бежного н асоса с положительными уг
л ами атаки 

щая кольцо ,  охватывающее ло
патки и вращающееся вместе 
с ними (так называемый бандаж) . 

,�,� 
f.j�l1�h� о 1 CY.7. гpaiJyc 1 
1 7���-,.._fг 
1 з [" "--'Vj" � ---ч 

Рис .  2 . 64 .  Пар аметры потока на  вы
ходе из  решетки : -- - y/t = 0 , 1 ; - - - - y/t = 1 , 8  
с - ск орость ; а1 - у г ол п оток а 
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Рис. 2 . 65 .  Схема втор ичного течения  
в межлопаточном канале : 
1 - пограничный слой ; 2 - э пю ра относи
тельных скоростей ( услов но  повернута 
в плоскость чертежа) ; 3 - лопатка ; 4 -
диск; 5 - бандаж 

Рис. 2 .66 .  Парный вихрь в каналах 
колеса центробежного насоса 

Вблизи поверхностей ,  ограничивающих лопатку по высоте , 
скорость течения меньше и повышение давления  н а  корьfrе лопатки 
у этих поверхностей также меньше , чем в середине канал а .  Следо
вательно ,  на частицы газа ,  находящиеся у корыта лопатки вблизи 
ограничивающих торцевых поверхностей (сечения I I -/1 и 111-/1 /) , 
в р адиальном направлении  действует перепад давлений ,  переме
щающий их по направлению к ограничивающим поверхностям . Из-за 
неразрывности течени я  вдоль ограничивающих поверхностей н ачи
нается движение пограничного слоя газа от корыта лопатки к спинке .  
Этот движущийся пограничный слой тормозится основным потоком 
и набухает вблизи спинки лопатки (см . рис .  2 . 65 ,  где справа  условно 
показана толщина пограничного слоя) . В свою очередь , движу
щийся вдоль ограничивающей стенки пограничный слой  оттесняет 
пограничный слой  на спинке лопатки к середине канал а .  В резуль
тате расширившийся пограничный слой срывается с поверхности 
спинки в виде двух жгутов . 

11!1Такой характер движения пограничных слоев приводит к появ
лению в межлопаточном канале  двух р азнонаправленных вихревых 
течений ,  называемых парным вихрем . Парвый вихрь является пара
зитным вихревым течением . Отметим,  что р ассмотренная картина 
течения является упрощенной моделью сложного пространствен
иого течения в межлопаточных каналах и применяется для большей 
наглядности . 

Затрата энергии н а  эти вихревые течения довольно велик а . 
На рис .  2 .65 справа н анесена примерная картин а  изменения КПД 
струек i] и угла выхода потока·�2 • Наибольшие потери н аблюдаются 
в пограничном слое н а  'спинке"'лопатки . Так же увеличивается вы
ходной угол пото к а , что объясняется отрывом пограничного слоя . 
Чем 'меньше высота лопат к и  и чем больше ее ширина ,  тем большая часть основного пото к а  зан я та парным вихрем и тем больше отно
сительная доля потер и энер гии .  
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I lотер и на  парный вихрь резtю возр астают , когда парные вихри 
смыкаются между собой . При  этом потери начинают зависеть от 
относительной высоты лопатки . Это н аступает при  отношении 
hлiЬл = 1 . . .  1 ,5 .  Вследствие этого короткие лопатки турбин 
ТНА ЖРД приходится делать достаточно узкими . 

Потери н а  парный вихрь связаны с наличием гр адиента давле
ния  поперек межлопаточного канал а .  Поэтому все факторы ,  спо
собствующие увеличению перепада давлений  н а  лопатке , одновре
менно способствуют увеличению потерь на вторичные течения . Та
кими факторами являются , например , увеличение кривизны про
филя ,  характеризуемой углом 1 80 - (� .'I + �2л) . шага и положи
тельных углов атаки . 

В межлопаточных каналах насосов также возникает парвый 
вихрь - паразитвое вихревое движение ,  вызванное влиянием сте
нок , ограничивающих канал по высоте или по ширине .  Кориали
совы силы инерции увеличивают интенсивность париого вихря . 

На  рис .  2 . 66 показав парвый вихрь в поперечном сечении  меж
лопаточного канала центробежного насоса . Парвый вихрь уно
сится основным потоком . 

2 .  Потери ,  связанные с перетеканием через р адиальный 
з азор . 

Характер вторичных течений при  наличии радиального з азора  
усложняется . Газ  перетекает через радиальный зазор с корыта ,  
т .  е .  из полости большего давления , на  спинку лопатки (рис . 2 . 67) . 
Здесь струи перетекающего газа под действием париого вихря  и ос
новного потока закручиваются , образуя непарный вихрь . Целе
сообразно иметь закрытый радиальный зазор , т. е .  применять бан
дажи для перекрытия межлопаточного канала на  периферии (см . 
р ис .  2 .65) и закрытые колеса центробежных насосов . 

3 . Веерные потери ,  возникающие в длинных лопаточных венцах 
в связи с тем , что оптимальный шаг лопаток (густота) выбирается 
лишь для какого-либо одного р асчетного сечения . 

Веерные потери можно снизить , применяя  лопатки с перемен
ной хордой ,  например для осевых машин - с увеличивающейся 
по р адиусу хордой . 

4 .  Потери ,  связанные с диффузорностью меридионального сече
ния  лопаток . 

Для плавного очертания проточной части лопаточных машин 
часто приходится использовать р абочие  лопатки с диффузорным 
меридиональным сечением (рис .  2 . 68) . Введение диффузорности при
водит к дополнительным потерям . Продувка неподвижных лопаток 
показала ,  что вторичные потери зависят от угла р асширения ме
р идионального сечения Л.  

На рис .  2 . 68 приведены данные испытаний  лопаток с бандажом 
при Лп = Лвт = Л, при  относительном шаге решетки tlbл = 0 , 65; 
при угле входа �1л = 35°; при степени реактивности решетки р = 
= О . . .  0 , 1 5 .  Пограничный слой у огр аничивающих поверхностей 
в направлении  течения  газа вследствие диффузорности утолщается , 
и возможно отрывное течение . 
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Рис . 2 . 67 .  Схема пер етекан�Iя жпд
кости (газа) в лопатках без бандажа 

Рис. 2 . 68 .  Зависимость коэффициента вторич
ных потерь �вт от bлlhЛilJIPИ различных углах 
р асширения меридиональ.ного сечения Л 

Д о п  о л н и т е л ь н ы  е п о  т е р  и - это потери ,  сущест-
вующие помимо профильных и концевых . К дополнительным по
терям относятся : 

1 .  Потери ,  связанные с нестационарностью потока . 
Потери возникают вследствие выравнивания неравномерных по

лей скоростей и давлений в потоке газ а ,  вытекающего из решетки . 
Нарушение осевой симметрии  течения в решетках , которое может 
иметь место при  нерасчетных режимах или технологических по
грешностях изготовления решеток и при несимметричности  под
водящих и отводящих каналов приводит к з аметному увеличению 
этих потерь . 

Рабочая решетка обтекается неравномерным потоком из-за на
личия кромочных следов с периодичностью , зависящей от ч исла 
направляющих лопаток и частоты вращения р абочего колеса (см . 
р и с .  2 . 64) , что также приводит к потерям энергии . 

2 .  Потер и , связанные с вращ�нием решетки . 
При  вращеюш могут возникнуть потери от перетекания  в р а

бочей решетке ,  возникающего под действием инерционных сил . На 
жидкость , текущую по решетке в относительном движении ,  дейст
вуют центробежная и кориолисова силы инерции . В осевых машинах 
кор иолисова сила инерции действует в радиальном направлении  
(см . р ис .  2 . 3 1 ) .  Вращение р абочих лопаток может изменить профиль
ные и вторичные потери ввиду влияния центробежных и кориоли
совых сил инерции на  пограничный слой . 

Введем коэффициенты , оценивающие потери  в лопаточных ре
шетках . Обычно потер и в лопаточных решетках оцениваются отно
ш�нием полного давления  на выходе из решетки к полному давле
н ию на  входе в нее , которое называется коэффициентом полного 
давления 

а = Po2IPo1 · (2 . 1 75) 
В турбинах потер и в решетках принято определять скорост

ными коэф:рицпента:-.ш . В сопловых решетках скоростной коэффи-
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циент для струйки представляет собой отношен ие действительной 
скорости истечения к адиабатной : 

ер = с1/ C1 an .  (2 . 1 76) 
В р абочих  решетках скоростной коэффициент для струйки -

это отношение действительной скорости на  выходе к адиабатной : 
'Ф = W2/W2aд ·  (2 . 1 77) 

При неравномерном потоке скоростной коэффициент - это от
ношение осредненной действительной скорости к скорости при  от
сутствии  потерь . 

Между коэффициентами а и ер или 'Ф имеется следующая связь : 
.()с 1 

-
k - 1 ( лс , )2 -kl < k- 1 >  

-
1 - k"+J ----qJ - л (Лсlад) -а -- (2 . 1 78) PfJc -в... 

1 -
1 _ J:.=..!_ (Л )2 

- л (ЛсJ ' 
1 т k + 1 с , -

где л (Лс18 )  = P1IPoo И л (ЛсJ = P1IPo1 ; 

I - Щ (*У -; '�; н 

а2 = k -- 1 2 1 - k + 1 лw. 
Коэффициент потерь в решетке может быть определен по формуле 

�� = 1 - сi/с1;д = 1 - ер2 . 
Коэффициент полезного дейст,вия решетки 

'1'] = 1 - �1 = ер2 . 

(2 . 1 80) 

(2 . 1 8 1 )  
Профильные потери могут быть определены продувкой или 

прол ивкой плоских решеток . Сумма профильных и вторичных по
терь для осевых машин определяется продувкой или проливкой коль
цевых решеток . Все потери в решетках могут быть определены только 
путем измерения полей полных давлений н а  р аботающей машине , 
что всегда связано со значительными трудностями . · 

Значение профильных потерь для выбранной решетки турбин 
определяется по атласам [ 3 ] .  

Потери в подводах и отводах. Потери в подводящих и отводящих 
каналах можно свести к двум видам потерь :  потерям от трения и 
потерям от местных сопротивлений . 

П о т е р и о т т р е н и я в сложных подводящих и отводящих 
каналах можно определить как потери в трубопроводах произволь
ной формы путем нахождения  потерь в эквивалентном трубопро
воде округлого сечения с таким же гидравл,ическим диаметром , 
как у каналов . 

Гидравл ический диаме"I:р находится по известной формуле 
Dг = 4FIП , (2 . 1 82) 

где F - площадь поперечного сечения канала ; П .- периметр се
чения канала .  
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Тогда потери трен ия в кан але ,  определяемые отношением /l..p0/p 
при  р = const ил и М < 0 , 2  . . . 0 , 4 будут равны 

IJ.po _ _  Pot - - Р о 2  _ 'А __ 1 _ с�Р _ 
Р ' - Р - Dг. е Р  2 ' (2 . 1 83) 

где Сер - средняя скорость течения ;  l - длина  канала ;  р - сред
няя плотность ; Dг. ер - средний гидравлический диаметр . 

Для каналов Л зависит от чи-е.яа Re и шероховатости стенок 
канала .  

При  Re > s .  ю� (Re  = Ce r"Dгlv) = 0 ,3 1 6/Re0 ' ' '  и для шероховатых 
для гладких стенок Л = 

1 стенок Л = ( Dг ) 2 , 
1 , 74 + 2 lg 2k 

где k - абсолютная шероховатость . 
П о т е р и о т м е с т н ы х с о п р о r · и в л е н и й - это 

потери на местное изменение площадей сечени й , потери на смешение 
струй ,  потери на поворот потока и потери ,  связанные с диффуз
ностью канала .  Например , в центробежных насосах к местным по
терям можно отнести потери на  поворот в случае коленообразного 
или полуспирального подвода и потери на смешение при  выходе 
потока из колеса в спиральный отвод . 

Потери на  местные сопротивления  оценивают по общей формуле 
(2 . 1 84) 

где � - коэффициент местного сопротивления ;  с - характерная 
скорость течения в канале (обычно перед местным сопротивлением) .  

Конкретные значения  коэффициентов местных сопротивлений  
находят опытным путем . Опытные данные систематизируют в спра
вочниках . Для лопаточных машин ЖРД коэффициенты местных 
потерь будут приведены при  изложени и  конкретного материала 
по  н асосам и турбинам ЖРД . Оценку потерь в каналах можно про
изводить также с помощью коэффициентов полного давления , см . 
формулу (2 . 1 75) . 

2 . 1 2 . 2 . 2 .  Дисковые потери 

Потери от дискового трени я . При вращении  диска колеса 
лопаточной машины затрачивается дополнительная мощность , на
зовем ее мощностью дисковых потерь . Иногда дисковые потери от
носят к механическим . 

При вращени и  диска жидкость (газ) в зазоре также начинает 
вращаться в результате действия сил трения . Наличие окружной 
составляющей скорости приводит к появлению радиальных тече
ний  жидкости в зазоре .  Пр имерный вид линии  тока в меридиональ
ной плоскости радиального колеса показан н а  рис .  2 . 69 . Эпюра 
окружных составляющих скорости потока в сечени и  1-1 (рис . 2 . 69) 
зазора между диском колеса и кор пусом приведена на рис .  2 . 70 .  
Момент трен ия диска колеса лопаточной машины Мтг. д возникает 
в результате трени я  слоев жидкости . 
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Рис. 2 . 69 .  Линия тока жидкости 
в осевом зазоре между диском ко
леса и корпусом 

Рис. 2 . 70 .  Эпюра окружных составляющих 
скорости потока в сечении /- / (см. 
рис.  2 . 69) осевого зазора между диском 
колеса и корпусом 

Выведем зависимость мощности трения  диска от параметров 
колеса для несжимаемой жидкости . Режим трения  диска можно 
считать турбулентным , тогда касательное напряжение т пропор
цианальна произведению плотности жидкости и кинетической энер
гии ,  подсчитанной по относительной скорости поверхности диска 
жидкости . В данном случае скорость вращения диска относительно 
неподвижной жидкости является окружной скоростью и , поэтому 

't = С;р . дРИ2/2 , 
где с;р .  д - коэф:рициент трения ;  р - плотность жидкости в зазоре .  

Момент трения диска может быть найден путем интегрирования : 
г. 

Мтр. д = J тr2лr dr, о 
где r2 - наружный радиус диска ,  

г .  
шш Мтр . д = лС�р . дрrо2 J r1 dr . 

о 
После интегрирования получим 

Мтр . д = Стр . дprgro2 , (2 . 1 85) 

где Ст р .  д - коэф:fш циент трения диска ,  включающий в себя все 
постоянные . 

Мощность дискового трения определяется по формуле 
Nтр. д =  2Мтр. д (!)  

(коэф:рициент 2 учитывает трение по внешним сторонам обоих дисков) 
или 

(2 . 1 86) 

Обратим внимание на то , ч го мощность трения боковых поверх
ностей дисков пропорциональна пятой степени р адиуса и кубу 
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угловой скорости ,  т . е . угловая скорость и особенно максималь
ный радиус сильно влияют на мощность дискового · трения . 

Коэффициент трения Стр. д зависит от числа Re .  Для гладких 
дисков ,  принимая , что угловая скорость вращения жидкости в за
зоре в среднем р авна Половине угловой скорости колеса , с учетом 
опытных данных для Re > 1 0; получаем 

5 ; Стр. д = 0 ,039/1 Re,  (2 . 1 87) 
где Re = r�rolv . 

Другие потери,  относимые к дисковым . К группе потерь , условно 
названных дисковыми ,  помимо потерь от дискового трения , отно
сятся также потер и ,  связанные с подводом рабочего тела к колесу 
не по всей окружности , а л ишь по части ее (потери на парциальность ,  
см . разд . 4 .5 . 2 . 2) .  К дисковым потерям относятся также потери 
мощности , связанные с р аботой колеса н а  верасчетных режимах , 
например в насосах потер и от «гидравлического торможения» при  
малых расходах (см . разд . 3 . 1 . 2 . 2) .  

Наличие дисковых потерь в насосах увеличивает потребную 
мощность привода ,  а в турбинах · уменьшает эффективную мощность . 
Дисковые потери переходят в теплоту ,  и ,  если пренебречь внешним 
теплообменом,  эта теплота целиком подводится к р абочей жидкости . 
Название «дисковые потери» означают , что эти потери относятся 
к р абочему колесу (к ступени) в целом . Затрата р аботы на компен
сацию дисковых потерь определя�тся формулой 

Lд = Nд/m .  ( 2 . 1 88 

2 . 1 3 .  ОСНОВН ЫЕ ТЕРМОДИ НАМИ Ч ЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ 
И ТЕПЛО В Ы Е  ДИА ГРАММ Ы 

Рассмотрим основные термодинамические соотношения 
для процессов в лопаточных машинах , происходящих с трением и 
в результате этого с подводом теплоты к жидкости . Под р аботой со
противления Lсопр • см . формулу (2 . 69) , будем понимать удельную 
работу , з атрачиваемую на компенсацию всех внутренних потерь . 
Для течени я  без внешнего теплоообмена 

dLcoпp = dQ . 

Применив уравнение первого закона термодинамики dQ = di -
- v dp , получим 

(2 . 1 89) 

Прибавим по дифференциалу кинетической энергии d (с2/2) к ле
вой и правой частям уравнения (2 . 1 89) : 

di -j- d (с/2)2 = v dp + d (c2j2) + dLcoпp · (2 . 1 90) 

В этом разделе ,  в отличие от разд . 2 . 8 ,  индексами 1 и 2 будем отме
чать входное 1-1 11 выходное 2-2 сечения машины в целом , а не 
рабочего колеса (рис .  2 . 7 1 ) . 
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Р ис . 2 .  7 1 . Г р а н и ч н ые се • 1е н и я  лопато ч t ю й  1 м а ш и н ы р7 , Т1 1 
Про интегрируем уравнен и е (2 . 1 90) , 

взяв за пределы интегр ирования 
параметры в сечениях 2-2 и 1 - 1 :  

2 
• 1 2/2 . 2/2 t2 т с2 - t 1 - C t = 

= j V dp + {с� --- ci)/2 - f- Lc нр · 
1 

с, 
-

Левая часть , характеризуемая изменением полной энтальпии 
жидкости , будет равна удельной энер гии , переданной жидкости , 

2 
Н вн = io2 - io 1 = J V dp + {с� - ci}/2 +Lсопр · 

1 
(2 . 1 9 1 ) 

В общем случае жидкости передается энер гия не только от ло
паточного аппарата колеса Нт , но также р абота , затраченная на 
дисковые потери Lд , следовательно 

Нвн = Н  т +  Lд . (2 . 1 92) 
Первые два члена правой части уравнения (2 . 1 9 1 )  составляют 

напор Н, который характеризует действительное приращение удель
ной механической энергии жидкости . Для несжимаемой жидкости 
получим, как и ранее (см . разд . 1 ) , 

Н = (Р2 - P I )!p + {с� - ci}/2 . 
Для сжимаемой жидкости (газа) процесс повышения давления 

политрапный и действительный (политропный) напор 
2 

Н = J dp/p + (с� - ci)/2 .  
1 

Для турбины соответственно внутренняя р абота , т .  е .  р абота,  
соответствующая изменению полной энтальпии  газа 

2 
Lвн = io2 - io1 = J dp/p + {ci - с�)/2 - Lсопр · 

1 
(2 . 1 93) 

Внутренняя р абота турбины будет меньше р аботы , передавае
мой газом лопаточному аппарату в проточной части турбины Lu 
в связи с затратой работы на дисковые потери : 

Lвн = Lu - Lд· (2 . 1 94) 

Работа дискового трения передается газу и повышает его энтальпию 
на  выходе , а р абота , переданная валу , соответственно уменьшается . 

Для турбины , используемой для привода агрегатов , в том числе 
насосов ТНА ЖРД,  удельная скоростная энер гия газов на выходе 
из турбины с�/2 относится к так называемым скоростным потерям,  
см . формулу  (2 . 1 72) . 
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1 
Величина J dp/p + ci/2 равна располагаемой политропной p a

'Z" 
боте расширения Lo п о :� . 

Для газов , подчиняющихся уравнению состояния pv = R T, 
для адиабатного процесса 

1 

Lоад = io l - i2ад = Cp (Tol - Т2ад) = J v dp 1-- ci/2 = 
2ад 

k k [ ( р2 ) ( k- 1 ) /k ] = k=Т (p01V01 - Р2V2ад) = k=Т RTo1 1 - Pol · 
Для насоса , работающего на  сжимаемой жидкости (компрессора) , 

можно вывести понятие адиабатного напора 
2ад • о 

Нац = iо2ад ·-· iоl = Ср (То2ад -· Т01) = J v dp + c� ;- ci" = 
1 k ( ) k [ ( PP

oo21 ) < k- l ) /k _ l ] . = k=Т Ро2Т..'о2ад - Po1V01 = � RTo1 

Для насоса (компрессора) адиабатный напор является минималь
ным напором , который нео!)ходимо передать жидкости для повыше
ния давления  до заданного значения . Для турбины адиабатная р а
бота является теоретической располагаемой работой . В турбинах 
за тео_ретическую располагаемую работу чаще принимают рабо�у 
адиабатН<:>го расширекия QI :е..wлных пара]\1етров торможения до 
выходных статических параметров : . 

Lоад = i01 - i2ад · 
Эта работа является максимальной теоретпческой р аботой с пол

ным использованием выходной скорости . 
Действительные процессы являются политрапными с подводом 

теплоты в результате р аботы сил трения . При подводе теплоты объем 
сжимаемой жидкости (газа) увеличивается . При этом работа р ас
ширения и р абота сжатия тоже увеличиваются . Это видно при отра
жении  процесса в лопаточной машине р - v-диагр аммой . 

Рассмотрим р - v-диаграмму процесса в турбине , работаюшей 
на газе или паре (рис . 2 . 72) .  Для наглядности примем с1 = О и с2 = 
= О .  Адиабатная работа турбины в координатах p-v как разность 
энтальпий i1 - i2ал. изобразится площадью 1 --23ц-3-4 . Линия 
1-2ад соответствует адиабате . Действительный процесс расшире
ния  протекает с подводом теплоты . Линия , изображающая этот 
процесс , будет политропной pv'' с показателем n .  Линия политропы 
1-2, отражающая процесс подвода теплоты , проходит более полого , 
чем адиабата . Удельные объемы газа в результате подвода теплоты 
возрастают . Следовательно ,  работа расширения газа (назовем ее 
условно политропной) 
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!Jис. 2 .  72 . р - v-ди а г рамма н р u
цесса в турбине  

б.удет изображаться в коор
динатах р - v площадью 
1-2-3-4 . Она является 
действительной р асполагае
мой работой . Эта работа 
больше р аботы адиабатного 
расширения . 

Разность политропной и 
адиабатной работ являет
ся дополнительной работой 
объемного расширения ,  по

о 

лученной вследствие подвода теплоты 
Lпо;л = La;:r. + Н v >  

v 

от работы сил трения : 
(2 . 1 95) 

где Hv - возвращаемая часть р аботы трения , реализуемой в виде 
дополнительной р аботы расширения , поэтому обозначение соответ
ствует приращению энергии . Обычно Hv составляет 1 5  . . .  20 % от 
всей работы сил трения . 

_ Разность Lсопр и Hv является безвозвратно теряемой частью 
всей р аботы сил трения : 

Lпот = l·с опр - Н v · (2 . 1 96) 

Разность всей р асполагаемой работы расширения Lлол и всей 
работы сопротивления Lсопр определяет внутреннюю работу тур
бины,  см . формулу (2 . 1 93) : 

(2 . 1 97) 

Из формул (2 . 1 95) , . . .  , (2 . 1 97) следует , что 
Lвн = La" - Lпит · (2 . 1 98) 

Внутреннюю работу турбины можно также показать в коорди
н атах p-v .  Энтальпия i1 в координатах p-v (см . рис .  2 . 72) графи
чески изображается площадью 0-4-1-5; энтальпия  i2 - пло
щадью 0-6-А -5. Точка А найдена  пересечением изотермы Т2 
с адиабатой ,  проходящей через точку 1 . Площадь 1-А -6-4 про
порцианальна разности энтальпий i1 - i2 = Lвн ·  Площадь 3-6-
А -2ад соответствует действительной затрате механической энер
гии на  трение ,  т . е . работе L ,1от · Полная работа сопротивления 
изображается суммой площадей 3-6-А -2ад и 1 -2-2ад · 

Практически для расчетов лопаточных машин чаще используют 
диаграммы энтальпия-энтропия ( i-s-диаграммы) , хотя в них  не 
показавы все составляющие баланса работ , в частности не пока
за на дополнительная работа объемного расширения . Во многих слу
чаях использование i-s-диаграмм позволяет наиболее просто и 
наглядно изображать процесс в лопаточных машинах . Для таких 
рабочих тел , как пары , реальные газы и жидкости ,  применение 
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Рис . 2. 73 . i - s-диаrр амма процесса в 
турбине 

fJ 

v 
Рис. 2 . 74 .  р-v-диаrрамма процесса в 
насосе (для несжимаемой жидкости) 

i-s-диаграмм существенно упрощает расчеты , так как связь пара
метров этих  веществ часто бывает затруднительно представить в ана
литическом виде . Особенно широко i-s-диагр аммы применяются 
при· р асчетах турбины . 

Н а  р ис .  2 . 73 отображен процесс в турбине в координатах i-s . 
Точка 1 соответствует статическим параметрам входа , точка 01 - за
торможенным параметрам входа . Точка 2ад характеризует состоя
ние газа при его адиабатном расширении  до давления р2 , точка 
02ад - состояние газа на  выходе из турбины при адиабатном про
цессе по параметрам торможения .  Точка 2 соответствует действи
тельному процессу р асширения газа (с учетом всех внутренних 
потерь) . 

Разность энтальпий  i01 - i2а д  характеризует р асполагаемую 
адиабатную работу Lоад (точка А на рис .  2 . 72 соответствует точке А 
на р ис .  2 . 73) . Разность энтальпий  i01 - i02ад соответствует р аботе 
Lu ад • которая отбиралась бы у газа и передавалась к колесу при  
идеальном адиабатном процессе . 

Отрезок i02ад - i2ад характеризует потерю энергии  с выход
ной скоростью в идеальной турбине .  Разность энтальпий  i01 - i02 
характеризует внутреннюю работу турбины Lвн · Работа Lвн соот
ветствует полному изменению энергии  газа .  При  с1 = с2 = О, как 
это принималось при рассмотрении процесса в р-v-диаграмме, 
Lвн = i; - i2 . 

Отрезок 2-2ад соответствует теряемой части р аботы Lпот. 
в связи с наличием р аботы трения в проточной части и трения 
диска . 

Рассмотрим основные термодинамические соотношения для н а
сосов (компрессоров) , принимая с2 = с1 • Наиболее общим случаем 
является р абота насоса на сжимаемой жидкости , но большинство 
насосов работает на практически несжимаемой жидкости . Н асос 
ЖРД, как правило,  прокачивает несжимаемую жидкость . Изо
бражение его работы в координатах p-v представлено на  рис .  2 .74 .  
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Линия 1-2 одновременно является изотермой ,  адиабатой и изо
хорой . Площадь 1-2-3-4 прnпор rщональна напору насоса 

Работа трения  не связана с увеличением объема и условно мо
жет быть показана как площадь 1-1 ' -4' -4 .  Тогда в р-v-диа
грамме площадь 1 ' -2-3-4' будет соответствовать внутреннему 
напору .  

Для насоса , перекачивающего сжимаемую жидкость , например 
жидкий водород (и для компрессора) , процесс в р-v-диаграмме 
изобразится так , как показано на рис .  2 . 75 .  Площадь 1-28д-3-4 
соответствует минимальной р аботе сжатия (адиабатной) . Подвод 
теплоты вследствие потерь трения  (в том числе дисковых потерь) 
и нагрева в результате возврата утечек  увеличивает объем про
качиваемой жидкости и дополнительно увеличивает р аботу н асоса 
(компрессора) на величину Lv . 

Действительный процесс повышения давления изображается 
л инией 1-2, соответствующей политропе ,  т .  е. процессу с подво
дом теплоты (п > k) .  Дополнительное увеличение р аботы Lv изо
бражается в р-v-диаграмме площадью 1-28д-2 . Не только р а
бота Lv затрачивается из-за  потерь . Полная р абота , з атрачиваемая 
из-за трения ,  является суммой р аботы сил трения и дополнительной 
работы , возникшей в связи с увеличением объема при  подводе теплоты 
трения : 

Lпот = Lсопр + Lv · (2 . 1 99) 
2 

П.т_ющадь 1-2-3-4 пропорциональн а  р аботе J v dp ,  т .  е .  работе, 
1 

затраченной на увеличение механической энер·ги и  жидкости при  

Т, =const 

v 

Рис. 2. 75. р-v-диаграмма процесса в насосе 
(компрессоре) для сжимаемой жидкости 

i 

s 
Рис. 2 .76 .  i-s-диаграмма про
цесса в насосе (компрессоре) 
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nовышении давления от р1 до р2 ,  т .  е .  политрапному напору : 
2 2ад 

Н пол = J V dp = J V dp ;- Lv = Н ад -+ Lv = Н .  (2 . 200) 
1 1 

Эrу величину и следует называть напором насоса (компрессора) , 
так как она соответствует действительному приращению удельной 
механической энергии жидкости . Полная внутренняя  работа , за
траченная на  повышение давления 1 кг  массы , изображается пло
щадью 5-б-2-3 в соответствии с формулой (2 . 1 9 1 )  как разность 
энтальпий при с1 = с2 : 

Нвн = i2 - i1 . 
Точка б находится пересечением изотермы Т1 = const , прове

деиной через точку 1 ,  с адиабатой ,  проходящей через точку 2. Пло
щадь 1-2-б-5-4 характеР,изу�т р аботу сопротивления Lсопр · 
Полная затр ата энергии в связи с потерями трения и подводом 
в результате этого теплоты к жидкости соответствует площади 4-1-
2ад-2-б-5. 

Процесс в насосе (компрессоре) в координатах i-s изображен 
на р ис .  2 . 76 .  Адиабатный процесс изображается линией , параллель
ной оси ординат . Полное приращение энергии  жидкости при  
адиабатном процессе соответствует разности энтальпий 

iо2ад - io1 = Н ад ·  
Действительный процесс с учетом всех потерь изображается ли

нией 1-2 .  
Разность энтальпий i02 - i01 соответствует затрате удельной 

энергии Нвн (при с2 = с1 энергия Нвн = i2 - i1 , как было принято 
при построении  р-v-диаграммы , см . р ис .  2 . 75) . 

Разность полного изменения энергии жидкости и изменения энер
гии при  адиабатном процессе (i02 - i02ад) характеризует Lпот • 
см . формулу (2 . 1 99) . (Точка б, см . рис .  2 . 75 ,  перенесена для нагляд
ности и на  рис .  2 . 76) . В связи с потерями и увеличением объема жид
кости приходится з атрачивать большую энергию,  чтобы получить 
заданные параметры р2 и с2 на  выходе . 

Для несжимаемой жидко'-ти Lv = О и действительное пр и
ращение удельной механической энергии жидкости (дейст:вительный 
напор) равно адиабатному напору Н = Над ·  

2 . 1 4 .  БАЛАНС МОЩНОСТЕЙ И КПД 

2 . 1 4 . 1 .  Балансы мо щностей 

Мощность N и •  выражаемая формулой (2 .27) ,  не является 
мощностью на  валу .  Для насоса и компрессора мощность н а  валу 
(потребляемая мощность) будет больше на  величину мощности ,  
связанной с расходными ,  дисковыми и механическими потерями. 

Для турбины мощность н а  валу (развиваемая мощность) в ре
зультате потерь будет меньше располагаемой мощности Nоад · Чтобы 
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найти действительную мощность лопаточной машины,  нужно из
мерить крутящий момент на валу и угловую скорость вращения : 

N = Мизм W . (2 .20 1 )  
Этот путь используют для определения мощности п р и  испытани и  
лопаточных машин . 

При  проектировании  лопаточной машины необходимо рассчитать 
ее .vющность . Решить эту задачу путем р асчетного определения кру
тящего момента или суммарного момента сопротивления  достаточно 
сложно . В практике проектирования лопаточных машин определяют 
мощность путем расчета располагаемой или  потребной мощности 
и оценки потерь введением коэффициентов полезного действия . 

Для насоса и компрессора  минимальная потребная мощность 
определяется как адиабатная полезная мощность , т .  е. мощность , 
которую потреблял бы насос (компрессор) для повышения давления  
и скорости до заданных значений  при  отсутствии  всяких потерь : 

Над = Haдril , (2 .202) 
где m - расход жидкости , поступающей в систему . 

Для насоса и компрессора ,  работающих на  сжимаемой жидкости , 
действительный напор - это политрапный напор Нпо,·н см . фор
мулу  (2 . 200) .  В связи с этим для компрессорных машин , р аботающих 
на газах и сжимаемых жидкостях ,  можно ввести понятие о поли
тропной (полезной) мощности 

Nпол = Нполm = Hm . (2 . 203) 
При работе на  несжимаемой жидкости понятия Nад и Nпол 

совпадают, так как подвод теплоты от потерь не меf-!яет объема 
жидкости в процессе нагнетания . В компрессорах чаще принято 
определять полезную мощность как адиабатную, так как ее значе
н ие определяется по входным параметрам и выходному давлению 
без детального р асчета компрессора .  

Для турбины располагаемая мощность Nоад как  максимальная 
энергия , которая может быть отобрана от жидкости в единицу вре
мени , определяется произведением адиабатной работы расширения 
1 кг газа Lоад • подсчитанной по параметрам торможения на входе 
и статическим параметрам на выходе (см . р ис .  2 . 73) , на массовый 
расход газа ,  подводимого к турбине :  

(2 . 204) 
Располагаемая  мощность турбины - это максимально возмож

ная мощность , которую развивала бы турбина при отсутствии по
терь .  Действительной располагаемой мощностью турбины является 
мощность ,  подсчитанная по политропной р аботе : 

1Vпол = Lополm• (2 .205) 
Как правило ,  расчет КПД ведут по адиабатной р асполагаемой 

мощности ,  что удобно ,  так как она легко определяется по входным 
параметрам и выходному давлению без подробного расчета турбины .  
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Уточним понятие окружной мощности (мощности на окружности 
колеса) , см . формулу (2 .27) . Для н асоса 

Nu = Hтrh' ,  (2 . 206) 
где rh' = rh + rhy - массовый расход через колесо насоса , пре
вышающий на расход утечек rhy расход жидкости ,  подаваемой в си 
стему . 

Окружная мощность насоса - это механическая энер гия , пере
данная колесом массе жидкости ,  п роходящей через колесо в еди
ницу времени ,  rh. 

Для турбины 
Nu = Lurh' . (2 . 207) 

Здесь rh' = rh - rhy, где rh - р асход газа через турбину (в отдельных 
случаях расход газа через колесо турбины может увеличиваться 
в связи с подсосом) . 

Окружная мощность турбины - это механическая энергия , пере
данная колесу массой жидкости , проходящей через него в единицу 
времени ,  rh' . 

Введем понятие внутренней мощности лопаточной машины. Вну
тренняя мощность насоса - мощность , потребляемая насосом при 
отсутствии механических потерь : 

Nин = Нвнrh' . (2 .208) 

Ее можно представить как сумму окружной мощности N и и мощ
ности дисковых потерь N д : 

(2 . 209) 
Полная мощность Nю потребляемая насосом ,  больше внутрен

ней мощности N вн на  мощность механических потерь N мех : 

(2 . 2 1 0) 
Полную мощность насоса М( жно определить так же ,  как сумму 

окружной мощности ,  мощности  дисковых потерь и мощности меха
нических потерь :  

(2 .2 1 1 ) 

Внутренняя мощность турбины - произведение внутренней р а
боты на действительный массовый р асход через колесо турбины: 

(2 . 2 1 2) 
Ее можно представить как разность окружной мощности и мощ

ности дисковых потерь :  
(2 . 2 1 3) 

Эффективная мощность турбины N т меньше внутренней на мощ
ность механических  потерь : 

(2 . 2 1 4) 
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Рис. 2. 77. Диаграмма баланса мощно
стей насоса (для несжимаемой жидко
сти) 

Рис. 2 .78. Диаграмма баланса мощно
стей турбины 

Эффективную мощность турбины можно также представить как 
разность окружной мощности и мощностей дисковых и механических 
потерь :  

(2 .2 1 5) 

Доля мощности собственно механических потерь обычно очень 
мала ,  но с учетом мощности на привод импеллеров для насоса она 
может составить заметную величину . Для ТНА' механические потери 
обычно относят к насосам,  тогда механический КПД турбины будет 
равен единице .  

На  р ис .  2 .  77  приведена диаграмма баланса мощностей насоса . 
Мощность , подведенная к насосу Nю расходуется на создание 
полезной мощности Nпол (для сжимаемой жидкости это Nад) ,  мощ
ности механических потерь N мех • мощности дисковых потерь N д • 
мощности потерь из-за утечек N У• мощности гидравлических по
терь в проточной части насоса (m' - массовый расход через 
колесо , m - расход жидкости ,  отдаваемой насосом в си
стему) . 

На рис .  2 . 78 приведена диаграмма баланса мощностей турбины. 
Эффективная (полезная) мощность турбины меньше располагаемой 
Nоад ввиду потерь .  Потери мощности неизбежны в связи с сопро
тивлением в проточной части ,  потерями , связанными с утечками 
р абочего тела в зазорах рабочего колеса ,  потерями с выходной ско
ростью, дисковыми и механическими потерями . 

Введем понятие КПД, оценивающих различные потери при р аботе 
лопаточной машины. В данном разделе проведем классификацию 
КПД и дадим их  определение .  Зависимость КПД от конструктивных 
параметров и параметров режима будет рассмотрена при изложении  
материала ,  относящегося к насосам и турбинам ЖР Д .  КПД будут 
характеризоваться отношением мощностей ,  учитывающим отдельные 
виды потерь .  Эти мощности приведены на рис .  2 . 77 и 2 . 78 .  При 
одинаковых массовых расходах КПД выражаются отношениями со
ответствующих работ . 
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2 . 1 4 . 2 .  Гидравлически й КПД. Окружной КПД турбюt ьt 

Гидравлическим (адиабатны:'v!) 
называется отношение адиабатного 

fJr = Над/Н т . 

КПД насосов ( компрессо
напора к теоре тическому : 

(2 . 2 1 6) 
Поскольку 

Н т = Н ад + Lv + Lсопр. пр. ч · (2 . 2 1 7) 
( индекс «сап р .  пр . ч . » обозначает сопротивление проточной части) , 
ТО fJr = 1 - (Lv + L сопр. пр. ч) / Н т = 1 - Lпот . пр. ч/ Н т •  где Lпот . пр . ч 
работа ,  расходуемая на компенсацию потерь в проточной части .  

Гидравлический (адиабатный) КПД оценивает работу Lv, свя
занную с подводом теплоты от всех потер ь ,  и чисто гидравлические 
потери , которые определяются гидравлическими сопротивлениями . 
Для несжимаемой жидкости 

flг = Н/Нт = 1 - Lсuпр. пр. ч/Нт . (2 . 2 1 8) 
При работе на сжи��;�аемой жидкости гидравлическим КПД будет, 

по существу , гидравлический политрапный КПД: 
flг. пол = Н/Нт = Нп•Jл/Нт . (2 .2 1 9) 

Для турбины гидравлический (адиабатный) КПД определяется 
отношением окружной работы L0u , определенной по параметрам 
торможения ,  т . е . суммы р аботы Lu ,  совершенной газом при  про
текании  по проточной части турбины, и кинетической энергии  на 
выходе : 

(2 . 220) 
к располагаемой адиабатной работе . 

Таким образом,  Lou - это работа ,  которую совершил бы газ 
пр и  полном использовании скоростной энергии с вычетом энергии ,  
р асходуемой на гидравлические потери .  Пр и этом 

'I'Jr = Lo� !Loaд = 1 - (Lсопр. пр. ч - Hv)/Loaд = 1 - (Lпот. пр. ч)/Lоад · 
(2 . 22 1 ) 

Гидравлический КПД турбины оценивает необратимую затрату 
энер гии  на гидравлические потери в проточной части .турбины .  
Иногда его называют КПД по пар аметрам торможения . 

Гидравлический политрапный КПД турбины можно определить 
отношением 

Чг.  пол = l,о,./Lопол = 1 - Lсопр. пр. ч/Lопол · 
Для турбин ,  используемых в качестве приводных двигателей , 

большое значение имеет окружной КПД, представляющий собой от
ношение окружной работы к адиаба1 ной располагаемой работе : 

'l']u = L"/Loaд = 1 - (Lпот . п р .  ч + с�/2)/ Lоад · (2 .222) 
Окружной КПД турбины оценивает необр атимую затрату энергии  

на гидравлические потер и в проточной части и на скоростные по
тери  (потер и энер г ! ! и  с выходной скоростью) . 
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2 . 1 4 . 3 .  Внутренний, дисков ы й  и механический КПД 

Отношение адиабатного напора к внутреннему представ
ляет внутренний КПД насоса (компрессора) : 

1'Jвн = Нап/Нвн = 1 - l пот/Нвн· 
В соответствии с i-s-диаграммой ,  приведеиной на 

(2 . 223) 
р ис .  2 . 7 6 ,  

(2 . 224) 11вн = Uo2a.=� - iol)/{io2 - ioi) · 
Внутренний КПД насоса оценивает все потери энер гии , за ис

ключением механических потерь ,  т .  е .  как потери проточной части , 
так и дисковые потери .  

Отношение внутренней работы турбины к адиасатной представ
ляет внутренний КПД турбины : 

Lпот + с�/2 
1'Jв11 = Lвн/Lоъ.д = 1 -

L 
• (2 .225) 

оац 

В соответствии с i-s-диаграммой ,  пр иведеиной на р ис .  2 . 73 ,  
1'Jвн = (Ъоl - io2)/(iol - iо2ад) . (2 . 226) 

В нутрении ·>� КПД турбины оценивает все потери энергии ,  кроме 
механических  (в том числе rютери энергии с выходной скоростью) . 

Отношение теоретического напора насоса к внутреннему напору 
называется дисковым КПД насоса : 

Для турбин 
1'Jд = Нт/Нвн = 1 - Lд/Нвн · (2 .227) 

(2 . 228) 
Для насоса внутренний КПД можно представить как произ

ведение гидравлического и дискового КПД: 
1'Jвн = 11г11д · (2 .229) 

Для турбины внутренний КПД можно представить как произ
ведение окружного и дискового КПД: 

1'Jвн = 1lu1lд · (2 .230) 
Отношение внутренней мощности к полной представляет меха

нический КПД насоса : 
1'Jr.rex = Nв, . /Nн . (2 . 23 1 )  

Отношение эффективной мощности к внутренней представляет 
механический КПД турбины :  

(2 .232) 

2 . 1 4 . 4 .  Мо щиостной и расходны й  КПД 

Отношение полезной адиабатной мощности к полной мощ
ности представ.т�яет мощиостной КПД насоса ,  или просто КПД 
насоса : 

(2 .233) 
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Подставив в эту формулу выражение дл я адиабатной мощности 
(2 . 202) , заменив полную мощность на внутреннюю мощность и 
механический КПД и выразив внутреннюю мощнос гь по формуле 
(2 . 2 1 2) , получим 

fl . ,  = 'УJвн 'YJмexfh/th' . (2 .234) 
Отношение массового расхода жидкости ,  поступающей в систему ,  

к р �сходу через колесо насоса th/th' называется расходным (или 
объемным для несжимаемой жидкости) КПД насоса 

. 1 . ' 'У}р = т т . (2 . 235) 
Тогда КПД насоса можно представить в виде произведения 

Произведение 
УJвн'УJр = Haдth/(Hвнth' )  = Nад/Nвн = 'УJвиN (2 . 236) 

можно назвать внутренним мощностным КПД. 
Если  развернуть выражение для YJ вн .  получим ,  что КПД насоса 

является произведением частных КПД -гидравлического , диско
вого , механического и расходного : 

'УJи = 'YJг'YJд'YJp'YJмex · 
Из формул (2 . 202) и (2 . 233) следует : 

Nн = Н aдth/YJн = Н aдth/(YJг'YJд'YJp'YJмex) · 

(2 .237) 

(2 .238) 
Мощиостной КПД характеризует эффективность насоса как ма

шины-исполнителя . 
Отношение эффективной мощности турбины к р асполагаемой 

адиабатной представляет мощиостной КПД турбины, или просто 
КПД турбины 

(2 . 239) 
Мощиостной КПД характеризует эффективность турбины как 

машины-двигателя .  
Подставив в формулу (2 . 239) выражение для адиабатной мощ

ности (2 . 204) , заменив полную мощность через внутреннюю -МОЩ
ность и механический КПД и выразив внутреннюю мощность по 
формуле (2 . 2 1 2) ,  получим 

'УJт = 'YJв н'YJмexth'jth . (2 .240) 
Отношение массового расхода через колесо турбины к р асходУ. 

газа ,  поступающего от генератора ,  th' Im называется расходным 
КПД турбины и обозначается 'YJp · Тогда КПД турбины можно пред
ставить в виде произведения 

Чт = 'УJвн'УJр'УJмех• (2 . 24 1 ) 
или ,  развернув YJ вн .  см .  формулу (2 . 230) ,  получим,  что КПД тур
бины является произведением частных КПД - окружного , диско
вого , расходного и механического : 

(2 .242) 
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Т а б л и ц а 2 . 1 .  Напоры , работы ,  мощности и КПД лопаточных машин ЖРД 

Наимен ован и е  1 Обозн ачен ие 1 Формула 

Насос для несжимае:.tой жидкости 

Напор : 
(Po2-Pol) /p действительный н 

теоретический (окруж- Нт (Hu) С2uи2-Сн,иl 
ной) 

Теоретический при бесконеч- нт оо с2и оои2 - cl ииl  
н о  большом числе лопаток 

Внутренний Нвн io2-iol = N внl т' 
Мощность : 

полезная Nпол Hrh 
окружная Nu Hтrh' 
внутренняя Nвн lfвнrh' 
дисковых потерь Nд Hдrh' 
механических потерь Nмех 
полная Nн Hrh/'f)н = Nu + Nд + Nмех 

КПД: 
Н!Нт гидравлический 'fJг 

дисковый 'fJд НJ !Нвн 
внутренний 'fJвн Н!Нвн ==; Hrh!Nвн = 'f) ,·'fJд 
механический 'fJмex NвнfNн 
расходный 'f)p rh!rh' 
внутренний  мощиостной 'fJвнN Hrh!Nвн = 'fJг'fJдfip 
мощиостной 'f)н NaдiNн = Hrh/Nн = 

= 'fJ вн'fJp'fJм.:x = 
= 'fJг'fJд'fJ p'fJмex 

Насос для сжимаемой жидкости 

Напор : 

адиабатный 

политрапный (действи 
тельный) 

теоретический ( окруж-
ной) 

теоретический при бес
конечно бо.'!ьшом чис
ле лопаток 

внутренний  

Дополнительная затрата ра
боты из-за расширения  при 
подводе теплоты трения  

Мощность : 
полезная адиабатная 
политрапная 

н 

2 ад 
iо2ад - iol J vdp + 

1 
+ (с� - c'I) ;2 

2 

J vdp + (с� - су) /2 1 

Н т + Lд = i02-i01 2 2 ад 

J v dp - J v dp 
1 1 

Едини ца 
измере 

н и я  

Дж/кг 
Дж/кг 

Дж/кг 

Дж/кг 

Вт 
Вт 
Вт 
Вт 
Вт 
Вт 

Дж/кг 

Дж/кг 

Дж/кг 

Дж/кг 

Дж/кг 

Дж/кг 

Вт 
Вт 
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Наименован и е  

окружная 
вnутренняя  
дисковых потерь 
механических потерь 
полная 

К:ПД: 
гидравлический (адиа-

батный) 
гидравлический поли-

трапный 
дисковый 
внутренний 
механический 
расходный 
внутренний мощиостной 
полный мощиостной 

1 Обозн ачен ие 1 

'1'\ r  

'1'\г.пол 

'1'\д 
'1'\вн 

'1'\мех 
'1'\v 

'1'\вн N 
'1'\н 

Продолжение табл . 2. 1 

Формула 

Hтth' 
Нвнth' 
Lдth' 

Haдthi'Y)н = Nu + Nд + Nмех 

Над1Н1. 

Н!Нт 

Нт1Нвн 
Над/Нвн = '1'\г'УJд 

NвнiNн 
thlth' 

Nац1Nвн = 'УJвн'УJр. =
/ 

'1'\г'l'\д'УJр 
NaдiNн = Надт Nн = 

= 'YJг'l'\д'l'\p'l'\мex 

1 Едини ца измере
н и я  

Вт 
Вт 
Вт 
Вт 
Вт 

Турбина 



J l а и мен ов а н и с  

внутренний  
механический 
расходный 
внутренний мощиостной 
эффектнвный мощи ост-

ной 

1 Об озн а ч ен и е 1 
'I'Jnн  

1Jм"х 
1]р 

Ч nн.V 
1Jт 

Продолжение табл .  2 . 1  

Формула 

LвнiLo ад 
Nт1N811 т' /т 

N внf N о ад = 1Jвн1Jр = 1Ju1Jд1Jp 
Nт!No ад =  1Ju1Jд1Jp1Jм�x 

1 Е диница 

измере 
н и я  

Расходный КПД турбин  всегда больше,  чем КПД насосов ,  так 
как в насосах через уплотнения утекает жидкость той же плотности ,  
а в турбинах всегда утекает газ , уже расшир ившийся в проточной 
части . Кроме того ,  при  одинаковых зазор ах их  относительное влия
ние в насосе может быть больше , чем в турбине , ввиду меньших 
абсолютных размеров насоса .  

При р асчете турбины удобно задаться КПД турбины или част
ными КПД и рассчитывать эффективную мощность , исх·щя из задан
ной адиабатной работы и р асполагаемого расхода газов через тур 
бину .  Из формул (2 . 204) и (2 . 239) следует 

Nт = Loaдrh'll т · (2 . 243) 
При р асчете турбин иногда вводят понятие внутреннего мощност

иого кпд 
'll вн lY = 'llu'll p'll;.. = Nвн/Nоад ·  (2 . 244) 

В табл . 2 . 1  сведены принятые обозначения ,  формулы и единицы 
измерения напоров , работ , мощностей и КПД. 



3. РАСЧ ЕТ Н АСОСО В 

3 . 1 .  Ш Н Е КОЦЕНТРОБЕЖН Ы Е  НАСОСЫ 

3 . 1 . 1 .  Рабочие орган ы . Гидравлические потери 

3 .  1 .  1 . 1 .  Схема устройства 

В ЖРД обычно применяется насос , имеющий два р абочих 
колеса - осевое (шнек) и центробежное . Такой насос будем называть 
шнекоцентробежным насосом (рис . 3 . 1 ) .  Основное назначение шнека 
улучшить антикавитационные качества насоса . Вместе с тем опре
деленным выбором параметров шнека можно улучшить и энергети
ческие качества насоса с большими отношениями диаметров цен-
тробежного колеса : D1 = D1/D2 ;::::: 0 ,55 . 

Проточная часть шнекоцентробежного насоса состоит из следу
ющих элементов (см . рис .  3 . 1 ) :  подвода а ;  шнека 6;  центробежного 
колеса в и отвода г .  

На рис . 3 . 1  показано изменение параметров потока жидкости -
скорости с ,  давления  р и полного давления  р0 по длине проточной 
части насоса . Участок вх-1 характеризует изменение параметров 
в подводе . Благодаря конфузарности во входном устройстве давление 
жидкости несколько падает , а скорость возрастает . Механическая 
энергия жидкости ,  характеризуемая полным давлением р0 , снижается 
из-за наличия гидравлических потерь . При  течени и  жидкости без 
потерь полное давление во входной части останется постоянным 
( пунктирная линия  на рис .  3 . 1 ) .  

В шнеке (участок 1-2) полное дав.'lение повышается в результате 
подвода внешней энергии . Обычно при  этом растут и статическое 
давление ,  и кинетическая энергия . 

Основное повышение полного давления в результате передачи 
жидкости внешней энергии совершается в центробежном колесе 
(участок 2-3) , давление и скорость при  этом увеличиваются . В от
воде , состоящем из спирального сборника (участок 3-4) и кониче
ского диффузора (участок 4-вых) , происходит преобразование 
кинетической энергии  в давление . Полное давление повышается 
только в осевом и центробежном колесах , в остальных элементах 
оно уменьшается из-за гидравлических потерь . Разность полных 
давлений н а  входе и на выходе для несжимаемой жидкости характе
ризует действительный напор насоса 

Н = (Ровых - Ров х)/р . 
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1-I !Jых с.р.ро 

Сечения 

А) 1--I 

Рис. 3 . 1 .  Шнекоцентробежный насос : 
А - схема ; Б - г рафик изменения па раметров потока жидкости по дл ине п роточ ной части 

Действительный напор определяется в опытах путем измерения 
давлений и скоростей перед входом в насос и на  выходе из него 
в соответствии с формулой ( 1 . 1 О) .  Скорость обычно не измеряется 
непосредственно ,  а р ассчитывается по измеренному объемному рас
ходу и известной площади сечения  трубопроводов на входе в насос 
и на выходе из него . 

При  расчете насоса напор Н задают . Задача расчета состоит 
в определении  геометрических размеров элементов насоса , обеспе
чивающих напор Н при заданных расходе жидкости '!Iерез насос , 
давлении и температуре жидкости н а  входе . 

3 . 1 . 1 . 2 .  П одводы насоса 

Подвод служит для обеспечения  подачи жидкости к ко
лесу насоса с заданной скоростью и осевым направлением . Подвод 
влияет в основном на кавитационные параметры насоса ,  его р азмеры 
и массу . Как показали опыты , при скоростях на входе 5 . . .  1 5 м/с 
изменение подвода практически не оказывает влияния на энерге
тические параметры насоса . Для обеспечения высоких антикавита
ционных качеств н асоса подвод должен : 

а) обеспечивать осесимметричное течение жидкости на  входе 
в шнек с возможно более р авномерным распределением скоростей и 
давлений ;  

б )  обеспечивать скорость , рекомендованную для входа в шнек, 
обычно равную 5 . . .  1 5 м/с (иногда для уменьшения размеров насоса 
скорость выбирают большей) ; 

в) обеспечивать нужное направление скорости , чаще всего осевое; 
г) иметь минимум гидравлических потерь . 
Исходя из этих требований ,  подвод обычно выполняют с конфу

зорным (сужающимся) участком , где происходит повышение ско
рости на 1 5  . . .  20 % (в ускоряющемся потоке получается более рав
номерное поле скоростей и меньше возможность отрыва потока) .  
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Рис. 3. 2 .  Подводы насосов 

Увеличение неравномерности потока на выходе из подвода (вход 
в шнек) отрицательно сказывается на антикавитационных качествах 
насоса . Такое же влияние на антикавитационные качества оказывает 
увеличение потерь в подводе , приводящее к уменьшению давления 
н а  входе в шнек . Различают пять видов подводов : конический пря
мой (рис . 3 . 2 ,  а)  или - осевой подвод; коленообразный (рис . 3 . 2 ,  6) ; 
кольцевой (рис .  3 . 2 ,  в) ; полуспиральный (рис .  3 . 2 ,  г) и спиральный .  

Для обеспечения осесимметричного течения и равномерного рас
пределения скоростей н аиболее целесообразно иметь конический  
прямой осевой подвод, но он требует консольного расположения 
насоса . Применение такого подвода целесообразно в том случае, 
когда конструктивно возможно осуществить переход трубопровода 
непосредственно в подвод насоса ,  без поворота . 

Коленообразный подвод не обеспечивает равномерного распреде
ления скоростей ,  конструктивно прост и часто применяется в ТНА 
для консольно расположенных насосов . Наибольшее. р аспростране
ние имеют кольцевой ,  спиральный и полуспиральный подводы . 

Эти три вида подводов имеют близкие характеристики по по
терям и неравномерности потока . Меньшие габаритные размеры и 
масса могут быть получены при использовании  спирального подвода . 
По потерям и неравномерности потока к кольцевому ,  полуспираль
ному и спиральному подводам приближается коленообразный подвод . 
Для этих видов подводов коэффициент потерь �п одв определяется 
отношением площадей их входных Рвх и выходных сечений  [2  ] :  

j- Lподв 0 8 ( F1 )2 
<"по;:�;в = ci/2 = ' Fвх ' (3 . 1 )  

где с1 - скорость н а  выходе из подвода . 
Потери и неравномерность потока в коленообразном подводе 

могут быть уменьшены установкой в зоне поворота потока одной 
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ил и нескольких направляющих лопаток . Можно считать , что при 
этом коэффициент потерь уменьшается примерно в два раз а .  

В коленообразном , а также в коническом подводах может рас
полагаться подшипниковая опора н асоса ,  загромождающая их сече
ние .  При  этом увеличиваются потери . Увеличен ие потерь можно 
оценить по формуле для внезапного расширения : 

д�юдв = (F 1/ F m l n  -- 1 )2 , (3 .2) 
где fш1n - минимальная площадь проходнога сечения в области 
опоры . С помощью коэффициента потерь можно определить давление 
н а  входе в шнек : 

Ро 1 = Р 1  + pci/2 = Рвх + рс;х/2 - �nодв.сi/2 . (3 . 3) 

На распределение скоростей в подводе н а  малых , а иногда и на  
номинальных расходах оказывают влияние закрученные обратные 
токи ,  выходящие из шнека [ 2 ] . При  наличии  кольцевого и полу
спирального подводов обратные токи гасятся и закрутка не пере
дается во входной трубопровод , а при  осевом и коленообразном 
подводах закрутка передается во входной трубопровод и может 
повлиять н а  работу агрегатов автоматики (мембраны и т .  п . ) ,  рас
положенных в нем . 

В ид входного устройства определяется компоновкой ТНА.  При 
проектировани и  насоса следует выбирать подводы , геометрически 
подобные тем , которые используются в н асосах , с хорошими анти
кавитационными качествами . Один  из возможных вариантов коль
цевого подвода ш�екоцентробежного н асоса приведен н а рис .  3 . 3 .  

lJнx 

Рис.  3 . 3 . Вар иант кольцевого подвода : 
1 , 2 - разделительное и направляющее ребра 
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Диаметр подвода D определяется наружным диаметром шнека , 
а диаметр d - диаметром втулки шнека dвт : D = ( 1  ,02 . . .  1 , 05) Dш ;  
d = ( 1 , 05 . . .  1 , 1 )  dвт . Диаметр входа подвода Dвх выбирается исходя 
из условия повышения скорости в подводе на  1 5  . . .  20 % :  Dвх = 
= ( 1 ,07 . . .  1 , 1 )  1 rD2 - d2 • Пр и  большой конфузарности умень
шается коэффициент потерь в подводе , но это приводит к увеличению 
размеров подвода из- за  возрастания Dвх · 

Основные размеры подвода назначаются в долях от Dвх · На 
участке от  входа до  сечения /-/ скорость увеличивается на 2 . . . 4 % . 
Для равномерного подвода жидкости к шнеку и исключения  за
крутки потока в подводе выполняются разделительное 1 и направ
ляющее 2 ребр а .  Установка разделительного ребра способствует 
уменьшению потерь в подводе и повышению равномерности потока , 
направляющее ребро уменьшает закрутку потока на  выходе подвода . 

К уменьшению потерь и повышению равномерности потока ведет 
скругление образующих внешних и внутренних поверхностей канала 
(радиусы r1 и r2 )!. 

Благоприятно на  параметрах потока сказывается увеличение 
радиусов r3 , r4 . Увеличение протяженности участка постоянного 
кольцевого сечения на выходе из подвода повышает р авномерность 
потока в выходном сечени и .  

Выступ ,  очерченный р адиусом,  р авным Dвх.  в о  входной части 
подвода , создает поджатие потока перед входом в кольцевую камеру ,  
что способствует повышению равномерности потока и уменьшению 
потерь .  

Полного исключения закрутки потdка н а  выходе и з  подвода 
можно добиться установкой в выходной его части нескольких р а
диальных ребер . 

В спиральном подводе площадь сечений  меняется пропорцио
нально углу охвата ер (см . рис .  3 . 2 ,  в) : 

(3 .4) 
Форма поперечных сечений выбирается из  условия обеспечения 

плавности внутренних поверхностей подвода . 

3 . 1 . 1 . 3 .  Рабочие колеса 

Ш нек . На рис .  3 . 4  приведена схема колеса шнекоцентро
бежного насоса и указаны характерные сечения : 1-1 - выход 
в шнек ;  2ш-2ш - выход из шпека ; 1ц-1ц - вход в центробежное 
колесо ; 2-2 - выход из центробежного колеса . В дальнейшем 
обозначения  сечений будут использоваться в качестве индекса пара
метров . Индекс «Ш» в ряде случаев опускается . Если параметры 
на  выходе из шнека р ассматриваются н а  периферии ,  применяется 
индекс «П» , на расчетном диаметре (в р азд . 2 . 1 0 . 1 . 3  было показано ,  
что средний  диаметр может быть принят за  р асчетный) - «ср» и 
у втулки шнека «Вт» . Индекс «Ц» опускается в тех разделах , где 
р ассматр ивается тол ь ко центробежное колесо . 
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Рис. 3 . 4 .  Меридиональное сечение  шнека и центробежного колеса и треуголь
ники скоростей н а  выходе из шнека и н а  входе в центробежное колесо 

При заданном режиме р аботы насоса , т .  е .  при  известных рас
ходе V и угловой скорости ю, мож�о построить треугольник скоро- · 
стей н а  входе в шнек для любого р адиуса (см . рис .  2 .49 и 2 . 50) . 
Угол между направлением относительной скорости · и  направлением 
окружной скорости , т. е. угол потока  на входе в шнек �1 • определяется 
режимом р аботы , т . е. угловой скоростью и р асходом жидкости .  
Обычно этот угол в шнеках ЖР Д на  среднем диаметре не  превышает 1 0° .  

Шнек должен повысить давление перед центробежным колесом , 
чтобы обеспечить его бескавитационную р аботу , поэтому он является 
реактивным осевым колесом . Шнеки получили особенно широкое 
р аспространение в насосах ЖР Д. Шнеки просты в производстве . 
Характер изменения их параметров благоприятен для центробеж
ного колеса (см . р азд . 2 . 1 0 . 1 . 4) . 

Центробежное колесо . Определим у г л ы  л о п  а т о к к о
л е с а .  Поток ,  выйдя из шнека , поступает в центробежное колесо . 
Пренебрегая потерями , принимают , что течение в простр анстве 
между швеком и лопатками центробежного колеса осуществляется 
по  закону c11 r = const . При этом допущении  и предположени и  о том ,  
что струйки текут , н е  перемешиваясь , п о  известной  окружной со
ставляющей абсолютной  скорости на выходе из преднасоса можно 
н айти окружную составляющую скорости на входе в центробежное 
колесо . Для среднего р адиуса центробежного колеса получим 

С1uц :- C2u срГср/Гl . (3 . 5) 
Мер идиональная составляющая абсолютной скорсети о стается 

неизменной или уменьшается . Н( рис . 3 .4 постр оены треугол ь н и к и  
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скоростей - на выходе из шнека (для среднего диаметра) и на  
входе в центробежное колесо (для среднего диаметра входной 
кромки) . Для шнека , работающего с центробежным колесом , средний  
диаметр может быть принят за  расчетный (см . разд . 2 . 1 0 . 1 . 3) .  По  
треугольнику скоростей находится угол потока при  входе в . центро
бежное колесо : 

А t Ctmц 1-' Jц = arc g . 
Uщ - Ctuц 

Угол �щ определяет входной угол лопаток :  

� ••. ц = �Iц + iц .  

(3 . 6) 

(3 . 7) 

Обычно принимают iц = 5 . . .  1 5° .  Угол атаки в этом диапазоне 
слабо влияет на энер гетические и кавитационные параметры насоса ,  
но его  увеличение может привести к росту пульсаций и вибраций .  
Входной угол лопаток целесообразно иметь достаточно большим 
(�I . r , ц = 1 5  . . .  30°) , ТаК КаК ПрИ ЭТОМ умеНЬШаеТСЯ ЗаГрОМОЖДе
НИе входного сечения кромками лопаток и уменьшается диффузор
ность межлопаточного канала центробежного колеса . 

Лопатки на  выходе могут иметь различные углы �2•1 в плоскости 
вращения . Колеса , вообще говоря , могут иметь лопатки трех основ
ных типов : а) с �2л < 90° ; б) �2л = 90° ; . в) �2л > 90° (см . р азд .  2 . 8) .  

Рассмотрим ,  какие колеса , имеющие р азличные �2л ,  больше 
удовлетворяют требованиям , предъявляемым к насосам ЖРД: 

1 .  Исходя из требования получения минимальных гидравличе
ских потерь насоса :  

а )  целесообразно иметь большую долю статического напора 
в общем напоре ,  развиваемом центробежным колесом , так как потери 
в процессе преобразования большой кинетической энергии в энер
гию давления в отводящих устройствах велики . Следовательно ,  
предпочтительнее иметь �2,1 � 90° и Рк ;::,: 0 , 5  (см . р ис .  2 .40) .  

б) необходимо выбирать оптимальную форму межлопаточного 
канала в плоскости вращения . На  рис .  3 . 5  показавы формы канала 
в плоскости вращения при выпрямлени и  оси (эквивалентный диффу
зор) . При сравнительно малых �2л меньше угол конуевости канала , 
а следовательно , меньше возможность отрыва потока и меньше 
возможность появления обратных токов , особенно при больших 
отношениях D11D2 • При �2., < �u1 решетка станет конфузорной . 
При  слишком малых углах �2,11 канал может получиться (особенно 
при малых отношениях D1/D2) очень узким и длинным , что , в свою 
очередь , приведет к увеличению гидравлических потерь . Для полу
чения  наиболее благоприятной формы канала в плоскости вращения 
целесообразно выбирать углы �м в пределах 20 . . .  40° . 

2 .  Следует помнить , что угол лопаток непосредственно влияет 
на коэффициент напора насоса . Коэффициент напора 

(3 . 8) 
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Czm/1Lz=0,2 

Рис. 3 .6 .  Зависимости Нтоо , Нт и Н от �2л 

где kz = Нт1Н1.оо - коэффициент , учитывающий конечное число 
лопаток .  Так как при c1 u = О 

н с2иоо ( С2 т R ) тоо = -- = 1 - -- ctg t' 2л = ( 1 - q) , 
и2 и2 

то с помощью уравнения (3 .8) найдем 

н = kzYJ r ( 1 - С�� ctg �2Л) = kz'rJ 1 ( 1  - q) . 

(3 . 9) 

(3 . 1 О) 

Увеличение �2л ведет к росту Н и ,  следовательно , к уменьшению 
наружного диаметра колеса и угловой скорости (уменьшению u2) 
при  заданном напоре Н.  Однако н а  коэффициент наnора влияет от
ношение скоростей c2mlu2 • При этом изменение � 2л и отношения 
c2mlu2 не сказывается на коэффициенте напора ,  если р асходный пара
метр q остается постоянным . Поэтому выбор �2л зависит от отноше
ния  c2mlu2 • 

На рис .  3 . 6  приведены зависимости Нтоо • fГг и Н от угла  �2л 
и отношения c2mlu2 • Из р исунка видно , что при  низких значениях  
с2тlи2 нецелесообразно увеличение �2л до  значений , превышающих 
50° , так как напор насоса при  этом меняется мало . Для больших 
значений c2mlu2 следует выбирать большие углы �2л , вплоть до 90° . 
Но в то же время оговор им ,  что для колес с большим отношением 
D11D2 , превышающим 0 , 6 ,  иногда применяются малые углы �2л = = 1 5  . . .  20° для увеличения густоты решетки . 

3 .  Необходимо иметь в виду , что уменьшение �2л , сопровожда
ющееся уменьшением Н, требует увеличения угловой скорости ил и 
диаметра центробежного колеса для обеспечения заданного н апора 
насоса Н.  Уменьшение �2л ведет к росту потерь на  трение дисков 
колеса о жидкость . С уменьшением �2л возрастают также р асходные 
потери ,  связанные с утечками жидкости из полостей высокоrо давле
ния  в полости низкого давления , так как увеличивается статический  
напор колеса из-за роста степени реактивности Ри · Увеличение рас
ходных потерь и потерь на трение дисков приводит к уменьшению 
КПД насоса . 
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а) о) 6) 

!J ис . 3 . 7 . Т и п ы центробежных  кол ес :  
а - з а к рытое ; 
к р ы тое 

б - полуотк рытое ; в - от-

4 .  Для получения непрерывно 
падающей напорной характери
стики насоса Н = f ( V) ,  обеспечи
вающей статическую устойчи-

вость насосной системы , как будет показано в дальнейшем , пред
почтительнее иметь углы �2л � 30° . 

5 .  В отношении  прочности обладают существенными преимуще
ствами лопатки с углом �2л = 90° (радиальные на выходе лопатки) . 
Такие лопатки не испытывают действия больших изгибающих мо
ментов , возникающих при центробежных силах . Это особенно важно 
для водородных насосов , которым соответствуют высокие окружные 
скорости (400-500 м/с) . Окружные скорости насосов , работающих 
н а  обычных жидкостях ,  не  превышают 300 м/с . Эти насосы , как 
правило,  недогружены в прочностном отношении ,  поэтому возможны 
углы �2л < 90° . 

Учитывая сформулированные положения , можно считать , что 
оптимальный угол �2л для насосов ЖР Д лежит в пределах 20 . . .  
60° ,  а значение Рн - в  пределах 0 , 75 . . .  0 , 65 .  

Применяются р азличные т и п ы  к о л е с .  В насосах ЖРД чаще 
всего встречаются закрытые р абочие колеса , имеющие ведомый и ве
дущий диски (переднюю и заднюю покрывные стенки) , но могут встре
титься полузакрытые и открытые колеса (рис . 3 . 7) .  

Обычно КПД насоса с закрытым колесом больше , чем КПД на
соса с полузакрытым или открытым колесом . В открытых колесах 
возникают потери ,  связанные с перетеканием жидкости через осе
вой зазор д с одной стороны лопаток на другую . Полуоткрытые и 
открытые колеса надо выполнять с малым осевым зазором , так как 
с увеличением зазора КПД насоса ,  имеющего такое колесо , умень
шается .  

Насосы с закрытыми колесами малочувствительны к осевому 
зазору . Это позволяет выдерживать зазор с меньшей точностью,  
что дает таким насосам конструктивные преимущества .  Открытые 
колеса более просты в изготовлении . 

Помимо колес с односторонним входом (см . рис .  3 . 7) ,  в ЖРД 
применяются колеса с двусторонним входом . Использование таких 
колес позволяет улучшить антикавитационные качества н асоса 
вследствие уменьшения скорости потока на входе . При определен
ных условиях применевне колес с двусторонним входом позволяет 
также улучшить энер гетические пар аметры насоса (см . разд .  3 . 3 . 6 . 6) .  

Рассмотрим способы п р о ф и л и р о в а н и я л о п а т о к к о
л е с а. Возможно построение  средней линии лопатки колеса в виде 
дуги окружности . Для колес с отношением D1/D2 � 0 ,55 ,  для кото
рых основнvю роль в передаче энер гии игр ают кориолисовы , а не 
циркуляцио.нны� силы (см . р азд . 2 . 6 . 3) ,  выбор простой формы лопатки 
вп.:>лне обоснован .  Опыт показывает ,  что колеса с цилиндрическими 
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лопатками ,  как правило ,  равноценны по экономичности и антика
витационным параметрам колесам с лопатками более сложной формы . 
В технологическом отношении цилиндрические лопатки наиболее 
простьr . 

Для центробежных колес с большими отношениями диаметров 
(DtfD2 > 0 , 6) роль циркуляционных сил в передаче энергии  воз
р астает . Это требует применения аэродинамически более совершенных 
форм лопаток .  Такие колеса могут быть выполнены с лопатками двоя
кой кривизны или в виде диагональных колес . Способы профилиро
вания цилиндр ических лопаток и лопаток двоякой кривизны приве
дены в соответствующих пособиях . 

П о т е р и в ц е н т р о б е ж н о м к о л е с е L11 пропорцио
н альны кинетической энергии  в относительном движении  при  входе 
в колесо : 

(3 . 1 1 ) 
Коэффициент потерь в колесе ��� снижается с уменьшением доли 

энер ги и ,  передаваемой жидкости в колесе циркуляционными  си
лами .  Обычно ��� = 0 , 3  . . .  0 , 5 .  

Из  треугольника скоростей (см . р и с .  3 . 4) следует , что 
2 2 + 

( )
2 

WJц = СJтц И ! ц - C J uц . 

Тогда выражение (3 . 1 1 ) принимает вид 
2 

Lн = ��� и�
ц 

[сТпщ + ( 1  - ср)2] ,  

где Clmц = Clmцfиlц ;  ер = Сз uц!Ulц ·  

(3 . 1 2) 

При отсутствии  закрутки потока н а  входе в колесо (с1uц  = О) 
скорость Wt ц близка к окружной скорости  и1 ц (сТтц « 1 ) , поэтому 
последнее выражение можно записать в виде 

(3 . 1 3 ) 

3 . 1 .  1!:'4 . Теоретический н апор с учетом конечного ч исла лопаток 

Для определения теоретического напора насоса ,  или ,  
иными словами ,  удельной энергии ,  переданной жидкости , берем 
граничные сечения  на входе в шнек и на выходе из центробежного 
колеса . Тогда теоретический напор шнекоцентробежного насоса 
(при условии ,  что ч исло лопаток бесконечно велико) подсчитывается 
в соответствии с формулой (2 . 1 06) : 

Нтоо = (C2uooU2)ц - (Ct uU t )w . 
При C1 u :u  = О фJрмул а  упрощается : 

Н тоо = C2uooU2 .  
Следовательно ,  теоретический напор шнекоцентробежного на

соса определяется выходными· параметрами центробежного колеса , 
т .  е .  так же , как и в случае ,  если имеется одно центробежное колесо 
при условии  с1 1щ  = О . 
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Жидкости не удается передать от колеса с конечным числом 
лопаток энергию,  соответствующую Нтоо · Передается энер гия , от
личная от Нтоо и равная Нт (см . разд . 2 . 9 .2) : 

Н т = kzHтoo ·  
Рассмотрим подробно вл ияние параметров насоса на  k, . По дан

ным А. П. Черняк Елияние режима работы насоса на коэффициент kz 
несущественно при  c2mlu2 < 0 , 2 . Число лопаток z значительно 
влияет на k, . С увеличением z коэффициент k, возрастает (рис . 3 . 8) . 
С увеличением выходного угла лопаток �2л коэффициент k, моно
тонно уменьшается . Это объясняется увеличением с уменьшением z 
и ростом �2л перепада давлен ий  на  лопатке и большим влиянием 
выравнивания давления у концов лопаток . Наибольшее влияние �2л 
проявляется в обЛасти его малых значений (�2л < 40°) . 

Что касается относительного диаметра D1 , то его влияние сказы
вается только при  малой густоте решетки колеса , начиная с густоты 
Ьlt1 < 1 ,8 ( t1 - шаг решетки на входе) (р ис . 3 . 9) .  При  z = 6 . . .  1 2  
влияние D1 проявляется в области D 1  > 0 ,55 . С ростом z значение D1 , 
начиная с которого k, падает , увеличивается . Поэтому при  больших 
значениях f51 для повышения kz  надо увеличивать число лопаток . 
В пределе , когда относительный диаметр круговой решетки колеса 
D1 -+ О, густота решетки становится н астолько малой , что не ока
зывает отклоняющего врздействия на  поток , и kz -+ О . 

Для увеличения коэффициента напора Н т необходимо увеличи-
вать kz . Это может быть до- kz

г---,г----...---.----,----.--.----, 

стигнуто увеличением числа 
лопаток .. z. Однако с увеличе- o,9��I��������J=� нием z растет загроможде-
н ие проходных сечений коле- о,в 

б 10 12 1'1 16 18 z 
Рис. 3 . 8 . Зависимости коэффициента 
k, от числ а лоп аток z при  различны х 
угл а х  �т ·  Ви - =  20 ... 28° .  bl t1 -с= 1 , 8 . . . 1 ,  9 
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са ,  что ведет к увел ичен ию гидравлических потерь . Обычно kz 
находится в пределах 0 , 80 . . .  0 , 85 .  Прин имая kz = 0 ,82 , получим 
следующее пр ибл иженное выражение для определен ия числа лопа-
ток (�2:1 � 90"' , jjl � 0 , 8) : 

Z = 4 { 1 , 5  + �2л/6О) + 1 30 {Dl - 0 , 6)2 . (3 . 1 4) 

Соотношение (3 . 1 4) позволяет определить число лопаток при  
известных значениях �2.-:r ,  D1 и при  kz ::::::; 0 , 82 . При большом числе 
лопаток (z = 1 2 . . .  1 8) целесообразно половину лопаток (через 
одну) выполнять укороченными и размещать их в выходной части 
колеса . Это позволяет избежать загромождения на входе в колесо . 

3 . 1 . 1 . 5 .  Отводы н асоса 

Общие сведени я .  Отвод служит для сбора жидкости , вы
ходящей из колеса , направления ее в систему питания и преобразо
вания  при  этом кинетической энер гии потока в энер гию давления . 
Это необходимо потому , что поток на  выходе из колеса имеет ско
рость 1 50 . . .  250 м/с , т. е. обладает большой кинетической энергией , 
в то время как для системы питания требуются большие давления 
( 1 5  . . .  50 МПа) и малая скорость жидкости на выходе из н асоса 
(свых = 1 0  . . .  30 м/с) . Большие скорости течения  в системе приводят 
к большим гидравлическим потерям .  Кроме того , гидравлический 
удар при  действии элементов автоматики будет сильнее при  большей 
начальной скорости . 

Удельная кинетическая энергия , преобразуемая в энергию 
давления в отводящем устройстве ,  равна разности с�/2 - с�ых/2 .  

При обычных для насосов значениях �2.-:r ,  равных 3 0  . . .  60° , 
она составляет на расчетном режиме 25 . . .  30 % от всего теоретиче
ского напора . 

Отводы должны : 
а) преобразовывать кинетическую энергию потока жидкости 

в статический напор с минимальными потерями ;  
б )  обеспечивать равномерное поле скоростей и давлений  на  

выходе колеса , создавая условия для установившегася относитель
ного движения жидкости через него , уменьшения пульсаций и для 
снижения радиальных усилий ;  

в) иметь минимально возможные размеры . 
Отвод одноступенчатого насоса (рис . 3 . 1 О) обычно состоит из 

одновиткового спирального сборника (участок 3-г , раДиус сече
ния  3-3 совпадает с радиусом сечения выхода из колеса 2-2) , 
в который входит кольцевой безлопаточный диффузор (участок 3-4) , 
и конического диффузора (г-вых) . Такой отвод называется одно
витковым спиральным . Отвод (рис . 3 . 1 1 ) ,  включающий в себя спи
ральную перегородку 2, образующую второй спиральный виток Б ,  
называется двухвитковым спиральным . Два симметричных витка А 
и Б позволяют при  соответствующем профилировани и  переводного 
канала В создать радиально-симметричное течение на выходе из 

1 39 



Ошоi!ноя 
'ltJ[mь центро
оежного trO/Тt'Ш 

о) 

Рис. 3 . 1 0 .  Спиральный одновиткавый отвод: 

L!(i] 

D) 

а - раз рез в плоскости вращения ; б - возможные формы м еридионального сечения  спи
рали ; в - зависимости среднего радиуса R. и площади сечения F сп ирального сборника от 
угла QJ, под которым расположено  сечение; 
1 - горло ;  2 - язык 

а ее 8) г) il) 
Рис. 3 . 1 1 . Спиральный двухвиткавый отвод : 
а - раз рез в плоскости в ращения ; б, в, г, д - сечения а - а соответственно овал ь ное, прямоугольное, круглое , тра пециевидн ое ; 1 - центробеж ное колесо ;  2 - спиральная nерегородка; 3 - конический  днффуз ор;  4 - язык 
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Рис.  3. 1 2 . Спиральный отвод с кольцевым лопаточным диффузором : 
1 - колесо ; 2 - безлопаточный кольцевой диффузор ;  3 - .�опаточный кольцевой диффузор ; 4 - спиральный сборник; 5 - - конический диффузор 

колеса и исключить радиальное усилие на колесе . Спиральная 
перегородка повышает прочность и жесткость корпуса . 

Еще большего улучшения прочностных характеристик корпуса 
можно добиться установкой кольцевого лопаточного диффузора 
(рис . 3 . 1 2) .  Отвод с кольцевым лопаточным диффузором называется 
лопаточным . В одноступенчатых насосах и в последних ступенях 
многоступенчатых насосов за  кольцевым лопаточным диффузором 3 
р асполагается спиральный сборник  4 с коническим диффузором 5 .  
Соответствующим профилированием спирального сборника (см . 
р азд . 5 .5 . 2) можно обеспечить р авномерное распределение расхода 
жидкости по каналам лопаточного диффузора и таким образом исклю
чить действие н а  колесо гидродинамической радиальной силы . 

Отводы ступеней многоступенчатых насосов , кроме последней , 
помимо лопаточного диффузора 1 (рис . 3 . 1 3) ,  включают в себя об
р атный направляющий аппарат 2, который предназначен для под
вода жидкости от одной  ступени насоса к другой .  

Лопатки кольцевого лопаточного диффузора могут не обеспе
чить достаточную прочность отвода . Тогда вместо кольцевого лопа
точного используют кольцевой канальный диффузор (рис . 3 . 1 4) .  

В канальном диффузоре 1 лопатки . з аменены профильными 
клиньями ,  имеющими большую площадь сечения . Потери в отводе 
с канальным диффузором больше,  чем в других видах отводов из-за 
увеличенных скоростей потока и загромождения выхода диффузора .  

Безлопаточный диффузор и:грает вспомогательную роль в насо
сах )I\РД. Он отделяет колесо н асоса от лопаток лопаточного диф
фузора или от языка спирального сборника . В нем преобразуется 
в потенциальную энергию незначительная доля кинетической энер-
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Рис. 3 . 1 3 .  Двухступенчатый центробежный насос : 
1 - кольцевой лопаточный диффузор ; 2 - обратный направляющий а п па рат между nер
в ой н второй стуnенями 

гии потока в связи с его малой радиальной протяженностью .  В ком
прессорах и вентиляторах безлопаточный диффузор имеет самостоя
тельное значение .  

В лопаточном и коническом диффузорах происходит преобра
зование в давление практически всей р асполагаемой кинетической 
энергии потока . Спиральный сборник  предназначен для сбора жид
кости , выходящей из колеса или из лопаточного диффузора  и на
правления ее через конический диффузор в нагнетающую магистраль . 

Форма радиального сечения спирального сборника (прямоуголь
ная , трапецеидальная , овальная , круглая , рис .  3 . 1 2) выбирается исхо
дя из конструктивных прочностных и технологических соображений , 
так как она практически не влияет на энергетические параметры 

Рис. 3 . 1 4 .  Спиральный отвод с ко.1 ьце
ным канальным диффузором ( / )  
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Рис . 3 . 1 5 .  Схема для определения  ли
нии тока жидкости в кольцевом безло
паточном диффузоре 



стенки спираль ного сборника строится дугами окружностей (см . 
р ис .  3 1 1 ) .  

Рассмотрим подробнее течение в элементах отводящих устройств . 
Безлопаточн ы й  кольцевой диффузор . Безлопаточный диффузор 

обеспечивает свободное течение жидкости на выходе из колеса 
насоса .  

Скорость потока н а  входе в безлопаточный диффузор равна 
1 ' 2 2 скорости на  выходе из колеса с2 = v' c2 u + С2т (рис . 3 . 1 5) .  Фор-

мулу для определения меридиональной скорости Cm в диффузоре 
найдем на  основании уравнения неразрывности , записанного для 
текущего кольцевого сечения (r = R) и сечения при входе в диффу
зор (r = r2) :  2лRbcm = 2лr2b2c2m , где Ь - ширина диффузор а .  

Принимая в первом приближении  Ь = Ь2 , получим 
(3 . 1 5) 

т .  е .  Ст уменьшается обратно пропорционально радиусу . 
Окружную скорость с,� определяем из уравнения  момента коли

чества движения , записанного для тех же сечений  (трением на  стен
ках диффузора пренебрегаем) :  

rh (с2иГ2 -- CuR)  = О . 
Отсюда получим 

(3 . 1 6) 
Следовательно , Си также уменьшается обратно пропорционально 

р адиусу .  Отношение Cm и Си определяет угол наклона  линии  тока . 
С помощью соотношений  (3 . 1 5) и (3 . 1 6) получим 

tg а = Ст/Си = С2т/С2и = tg а2 , 

т .  е .  линии  тока сохраняют начальный у гол а2 • На рис .  3 . 1 5  изобра
жена одна из линий  тока s .  Найдем выражение для линии  тока . 
При  движении  по линии  тока s с р адиуса R на  радиус R + dR ча
стица жидкости смещается на  угол dqJ . Из элементарного треуголь
ника абв получим 

dR!R dqJ = tg а2 • 

Отсюда получим дифференциальное уравнение линии  тока в по
лярных координатах 

dRJR = tg а2 dqJ . 

Интегр ируя это уравнение в пределах от r2 (соответственно 
{[! = О) до текущих значени й  R и ([J, получим 

R 'Р f dR!R = tg а2 f dqJ ;  
r2 О 

ln (R/r2) = {[J tg a2 ; R = r2e<v t g a2 . 

Таким образом ,  линия  тока Является логарифмической спиралью . 
Чем меньше угол а2 (чем больше с2 " по сравнению с с2",) ,  тем больше 
длина линии  тока s (см . рис .  3 . 1 5) и тем больший путь проходит 
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частица жидкости при переходе с радиуса r 2 на радиус R .  Увел ичение 
дл ины пути приводит к увеличению потерь в диффузоре . 

Определ им ,  как увеличивается давление в безлопаточном диф
фузоре при  отсутствии потерь . Из уравнения Бернулли (2 . 66) по
лучим 

После подстановки в это уравнение выражений  (3 . 1 5) и (3 . 1 6) 
найдем 

С увеличением радиуса R давление в безлопаточном диффузоре 
повышается . Однако для преобразования значительной части ки
нетической энер гии  потока в потенциальную требуется существенное 
увеличение наружного радиуса диффузора R4 (см . рис .  3 . 1 0  из 3 . 1 1 ) .  
Поэтому в качестве основного самостоятельного отводящего устрой
ства кольцевой безлопаточный диффузор в насосах ЖРД не при
меняется . 

Условия течения в безлопаточном диффузоре отличаются от 
принятых идеальных . Ширина Ь3 (см . рис .  3 . 1 0  и 3 . 1 1 ) выбирается 
больше ширины колеса Ь2 в связи  с возможными его смещениями . 
Это вызывает отрывные вихревые течения  при  входе в диффузор 
у его стенок .  Иногда безлопаточный диффузор 2 (см . ри с .  3 . 1 2) 
выполняется с уменьшающейся шириной по р адиусу для выравни
вания потока при  входе в лопаточный диффузор .  

Угол потока при  входе в кольцевой лопаточный диффузор сх4 
зависит от соотношения  между шириной колеса Ь2 и шириной лопа
точного диффузора Ь4 • Аппроксимация опытных данных С .  П .  Лив
шица позволяет записать , что 

tg сх4 = �: ( 1 , 5 - 0 ,5  �: ) tg сх2 • 

·� Обычно Ь4 = ( 1  , 1  . . .  1 , 2) Ь2 • Увел ичение Ь4 ведет к росту потерь 
из- за  внезапного -расширения потока  после выхода из колеса . 

Отметим , что увеличение р адиальной протяженности безлопа
точного диффузора способствует выравниванию параметров потока 
при входе в лопаточный диффузор или при обтекании языка спи
рального сборника . Это уменьшает пульсации  жидкости и вибрации 
насоса . Обычно выходной диаметр безлопаточного диффузора D4 = 
= ( 1 . 1 0  . . .  1 . 1 5) D2 , где D2 - диаметр колеса . 

Потер и в безлопаточном диффузоре оцениваются совместно с по
терями в лопаточном диффузоре или с потерями в спиральном сбор
нике . 

Кольцевой лопаточ н ы й  диффузор . Кольцевой лопаточный диф
фузор выполняется в виде круговой решетки с диаметром входа D4 
и диаметром выхода D5 ,  установленной между боковыми стенками 
(см . рис .  3 . 1 2) .  Жидкость отклоняется лопатками от направления 
линий  тока свободного движения по логарифмической спирали .  
Линии ток1 Ж ' I J:Костп формируются лопа rками . 
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Профиль лопатки (см .  рис .  3 . 1 2) выбирается так , чтобы угол а5л 
был больше угла а4л = а4 + i , где i = О . . .  - 2° - угол атаки . 
Межлопаточный канал при  этом получается расширяющимся , угол 
р асширения не должен превышать 1 2° для обеспечения безотрыв
ного течени я . 

При том же радиальном перемещении окружная составляющая 
скорости Си в лопаточном диффузоре уменьшается сильнее , чем 
в безлопаточном . Уменьшение с в основном и обеспечивается умень
шением Си ,  так как Cm вообще сравнительно мала . 

Степень уширения лопаточного диффузора при  этом равна 
F s nDsk4b5 s i n  а5:т 

--"F; = nD4k5b4 sin а4л ' 

где k4 , k5 - коэффициенты сужения сечения лопатками соответ
ственно на входе и выходе . 

Скорость на  выходе из лопаточного диффузора находится по 
известной меридиональной составляющей скорости и по углу на
клона средней линии выходной части лопаток к окружному направ
лению а5л (см .  р ис .  3 . 1 2) :  

Csmл = Vks/(лDsb5) ,  
откуда 

(3 . 1 7) 

Скорость з а  лопатками уменьшается ,  так  как меридиональная 
составляющая c5m = Vl(лD5b5) снижается из-за  увеличения пло
щади сечения ,  а окружная составляющая не изменяется 

Csuл = Csu И C s  = v c§u + c§m . 

Повышение давления в лопаточном диффузоре определяется из 
уравнения энергии (без учета потерь) : 

Ps - Р4 = р (с�/2 - cU2) . 

Принимая k = 1 и с4 = .
c4m (угол атаки равен нулю) , полу-

sш а;4Л , 
чим,  что 

Обычно Ь5 = ( 1  , О . . .  1 . 2) Ь4 • Радиальный размер лопаточного 
диффузора стараются сделать минимальным для уменьшения га
баритных размеров ·насоса .  Обычно D5 = (1 , 25 . . .  1 , 35) D4• При этом 
площадь поперечных сечений лопаток должна быть достаточной 
для получения необходимых запасов прочности . 

Число лопаток диффузора выбирают в зависимости от числа 
лопаток колеса z таким образом , ч1 обы уменьшить вибрации  на
соса . Исследования Р.  Л. Иоффе и В.  И.  Панченко определили 
следующие условия минимума вибраций насоса :  

(3 . 1 8) 
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где kr - номер гармоники лопаточной частоты fл = roz/(2л) ; т 
любое целое число .  

При выбранном Zд должно удовлетворяться условие (3 . 1 8) при  
первых трех . . .  пяти  гармониках .  

Течение в лопаточном диффузоре и потери в нем рассчитываются ,  
как  в лопаточной круговой решетке, если отношение bлlfcp  � 1 
(здесь Ьл - хорда лопатки ;  fcp  - шаг на среднем диаметре лопаточ
ного диффузора) . При bлltcp > 1 лопаточный диффузор рассматри
вается как система каналов . 

Спиральный сборник .  Спиральный сборник  широко применяется 
в центробежных насосах .  Он предс1 авляет собой гидравлический 
канал с переменным расходом . По всей входной окружности сбор
ника жидкость поступает из каналов кольцевого лопаточного диффу
зора ,  а если его нет ,  то непосредственно из колеса . Вся жидкость 
будет проходить через выходное сечение сборника через горло 1 
(см . р ис .  3 . 1 0) .  Если принять в первом приближении , что жидкость 
поступает в сборник  из колеса равномерно по окружности ,  то рас
ход через сечение, рвеположенное под текущим углом ер (см . р ис .  3 . 1 0) 

V ��' = срV/(2л) . (3 . 1 9) 

Расход через элемент сечения а-а , площадь которого равна 
df = bdr (Ь - ширина сечения ,  зависящая от радиуса ,  см . 
рис .  3 . 1 0 ,  а) , 

dVq> = Cu df = Cub dr. 
Расход через все сечение а -а определяется интегралом 

Rc 
Vq> = J Cub dr. 

Rз 
(3 . 20) 

Использовав в зависимости (3 . 20) соотношение (3 . 1 9) , получим 
связь текущего угла  с геометрическими параметрами  сборника 
и скоростью в нем : 

Rc 
{jJ = � J Cub dr . 

Rз 
Для интегр ирования последнего выражения надо знать закон 

изменения окружной скорости потока по радиусу сборника .  Течение 
в сборнике является сложным . Втекающая в сборник  жидкость сме
шивается с потоком , уже движущимся по нему . Смешение потоков 
носит турбулентный характер . Приближенно соотношение между 
Си и r может быть представлено формулой 

cura = const . 

При а = 1 и меем свободное течение с постоя нством цир куляции .  
З начен ие а � �  О соот ветст в ует п ол н ом у п е р емеш и в а н и ю ,  течен ию 
с п осто я н н ой с ко р ост ь ю .  
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Рис.  3. 1 6 . Графики изменения  окружной 
скорости потока по  сечению сборника 

На  основании теории  турбулентных 
струй получено выражение для окружной 
скорости потока в сборнике ,  р асполо
женном за колесом , точнее учитывающее 
характер течения ,  чем закон cиrrx : 

2.._ = 1 - 1 ,33 ( 1 - CuR ) Х 
C2u C2 u 

х � 1 -- 0 . 385 [ 1 - 2 (;� ,2) 
(h - 1 ) г�т , 

( 3 . 2 1 ) 
где Cu R - окружная скоресть потока на  
среднем радиусе сечения ;  R = (Rc + г2) /2 
(см . рис .  3 . 1 0 , а) .  

Изменение  Си по  радиусу зависит от 
соотношения окружной скорсс1 и на вы-

0,6 

о 0,25 0,5 
ходе из колеса c2U и окружной скорости Cu R • близкой к средней расходной скорости 
в сечении  сборника .  При отношении  CиRic2u < 1 окружная скорость потока Си 
уменьшается с ростом радиуса (рис .  3 . 1 6) .  Интенсивность изменения скорсети при 
изменении  р адиуса r ,  как это следует из формулы (3 . 2 1 ) , зависит, помимо отноше
ния  CuRic2и ,  от относительной высоты сечения ,  равной 2 (R - г2)/г2 • Чем меньше 
относительная высота , тем интенсивнее изменяется . Си. Пренебрегая радиальной 
скоростью потока в сборнике ,  в соответствии с уравнением ради ального р авновесия 
(2 . 1 09) получим выражение для давления в сборнике 

r 2 
J си р - PR = p -г- dr ,  

R 
где PR - давление н а  среднем радиусе сечени я .  

(3 . 22) 

Используя выражения  (3 . 2 1 )  и (3 . 22) , можно получить закон расnределения 
давления  по радиусу 

p - pR 
= В 1 ...!._ 

2 n R ' рс2и 
(3 . 23) 

где В =  (0 ,25 + 0 , 75cuRic2u) 2 для г �  R ,  В = ( 1 ,2cиRfc2u - 0,2)2 для г > R. 
Выражение для скорости CuR и давления PR , входящих в р асчетные соотноше

ния ,  можно найти , применяя для потока в сборнике уравнения энергии и момента 
количества движения .  В окончательном виде зависимости для CuR и PR записываются 
так :  

Cli R = CUR21t ( �1t ) Е ;  

е =  ln cиR2n / In F 2n ; 
C2u , Fo 

(3 . 24)  

(3 . 25) 

(3 . 26) 

(3 . 27) 

(3 . 28) 
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где Lн и Lc  - гидравлические потери в колесе и сборн ике ; индексы О и 2:rt соответ
ствуют сечениям сборника при  ер =  О и ер =  2:rt ; F - площадь сечения сборника 
(см . рис .  3 . 1 0 ,  в) ; Ь3 - ширина  входа в сборник ,  и ндексом «Г» обозначены параметры 
в сечении г-г р ис .  3 . 1 0 ,  а . 

Зависимости (3 . 2 1 ) ,  (3 . 23) , . . .  , (3. 28) позволяют р ассчитать поля скоростей 
и давлений  в различных сечениях  сборника (см . рис .  3 . 1 0 , 3 . 1 6) .  

П р и  р асчете спирального сборника ,  р асполагаемого после кольцевого лопаточ
ного диффузора , в р асчетные соотношения вместо скорсети c2 u  подставляется c5 u .  

Потери в сборнике находятся по скорости потока на  входе в сбор
ник .  Для спирального сборника ,  расположенного непосредственно 
за колесом 

(3 . 29) 
где �с - коэффициент потерь сборника . 

Для сборника за лопаточным диффузором 
Lc = �ссlл/2 . ( 3 . 30) 

В формуле (3 . 29) можно принять �с = О,  1 .  Для определения коэф
фициента �с сборника после лопаточного диффузора воспользуемся 
формулой А. И. Шерстюка и В .  М. Космина , которую запишем в виде 

�с = 1 , 1  + 1 , 45 (..5:_)2- 2 , 4....5:_ соs а5л .  
С5л Сол (3 . 3 1 )  

Найдем оптимальное для сборника отношение скоростей сгlс5л , 
при котором достигается минимум коэффициента потерь . Из условия 
d �cfd _5:_ = О получим С5л 

( _Er_)• = 0 ,83 COS а5л · Сол �с mln 
(3 . 32) 

Подставляя  соотношение (3 . 32) в уравнение (3 . 3 1 ) ,  найдем вы
ражение для минимального значения коэффициента потерь :  

�с mln = 1 , 1 - COS2 asл ·  (3 . 33) 
Зависимости ,  рассчитанные по формулам (3 . 32) и (3 . 33) , приве · 

дены на рис .  3 . 1 7 . Видно, что уменьшению коэффициента потерь �с 
способствует уменьшение угла  лопаток на выходе из лопаточного 
диффузора а5л и выбор скорости потока в сборнике cJ', близкой 
к скорости потока на выходе из лопаточного диффузора Сг = (0 , 72 . . . 
0 , 83) с5л .  Это ведет к уменьшению потерь при  турбулентном смешении 
потоков в сборнике . 

Конический диффузор . При отсутствии лопаточного диффузора 
основное торможениt> потока осуществляется в коническом диффузоре .  
В нем 80 . . .  85 % динамического напора колеса преобразуется в ста
тический напор . Конический диффузор выполняется в виде уширя
ющегося патрубка (р ис .  3 . 1 8 , а) . Форма входного сечения соответ
ствует форме выходного сечения спирального сборника ,  а выходное 
сечение обычно выполняется круглым, так как конический диффу
зор непосредственно стыкуется с нагнетающим трубопроводом .  
Площадь выходного сечения диффузора определяется выбором ско
рости на его выходе (на выхС'де насоса) . Обычно Свых = 1 0  . . .  30 м/с . 
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Рис.  3 . 1 7 . Зависимости минимального 
коэффициента потерь спирального 
сборника и отношения  скоростей от 
у г л а лопатки на выходе лопаточного 
диффузора 

t.cmin r---г----г----, 
�c min 

Если после конического диф- �г/сsл)t, . 
фузора скорость оказывается с тш 0,2 1----1----FI-----1 
недопустимо большой , то при
меняют ступенчатый кониче
ский диффузор (рис .  3 . 1 8 , б) 
или ставят лопаточный диффу
зор на выходе из колеса . З а
служивает внимания примене
ние диффузора с постоянным 
гр адиентом давления (диффу
зор с увеличивающимся углом 

0,7 
о 10 

раскрытия ) . 
П о т е р и в к о н и ч е с к о м д и ф ф уз о р е 

ся формулой 
определяют-

(3 .34) 

Коэффициент потерь �и. д зависит от отношения площадей Fвых = 
Fвыхl F, и эквивалентного угла диффузора 

D - d  г СХ3 = 2aгctg n2� э . , 
R. Д  (3 .35) 

где d3• г =  V-4F г/л , lк. ;t - соответственно эквивалентный диаметр 
горла и длина диффузора (см . рис .  3 . 1 0  и 3 . 1 8) .  

Значения �и. д при  сх3 < 20° можно опред�лить п о  формуле 

�и. д = 1 , 1 5 tg cxэ V Fвых - 1 · (3 . 36) 
Обычно �к. д = О ,  1 5  . . . 0 ,35 .  
Потери в отводе . П о  т е р  и в о д н о в и т к о в о м с п  и 

р а л ь н о м о т в о д е определяются как сумма потерь в спи
ральчом сборнике (3 . 29) и коническом диффузоре (3 . 34) : 

Lотв = Lc + Lк . д =  �cC�u/2 + .�к . дС�/ 2 . (3 . 37) 

Иногда удобно выража1 ь потери в отводе через коэффициент 
по1 ерь : 

Lотв = �отвС�u /2 . (3 .38) 
Сопоставляя соотношения (3 . 37) и (3 . 38) , получим 

�отв = �с + �и. д (сг/С2и)2 . (3 . 39) 

Коэффициент �отв существенно зависит от режима р аботы насоса , 
так как с режимом изменяются значения �с и отношение скоростей 
сг1С2и . Для отвода коэффициент потерь можно выразить в виде 
зависимости 

�отв = �отв. р  + А  (х - 1 )2 ,  (3 .40) 
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а) о) 

Рис . 3 . 1 8 . Диффузоры : 
а - кон и чес к и й .  б - сту
Jl е J I Ч атый  KO I I I I Ч eC K I I Й  

где �отв . Р - коэффициент потерь на расчетном режиме насоса 
(режим максимума гидравлического КПД насоса) , который практи
чески совпадает с режимом минимума коэффициента потерь в от
воде . Из выражения (3 . 39) , имея в виду , что �с . р = 0 , 1 ,  получим 

�отв . р = О , 1 + �к . д (Сг/С2 и)� - (3 . 4 1 )  

Обычно �отв . Р = О , 1 5 . . .  0 , 30 .  Здесь индексом «р» обозначены пара
метры ,  соответствующие расчетному режиму . 

Параметр х ,  входящий в формулу ( 3 . 4 1 ) ,  характеризует режим 
работы насоса : 

Сг/С2и (3 42) 
Х = (Сг/С2u)р · 

Коэффициент А в формуле (3 . 40) зависит от �и д · С увеличением 
�и . д коэффициент А возрастает и увеличиваются потери в отводе 
на режимах , отличных от р асчетного . При �и. д <: 0 , 2 1 , коэффи-
циент А =  0 , 32 .  Если �и. д > 0, 2 1 , то при х <  1 ( V/ Vp < 1 ) коэф
фициент А = 1 , 52 �и. д• а при  х > 1 ( VI V  > 1 )  значение А = = 5 , 8 �R- д - o , q _  Отношение скоростей (с/�2и)р , которое входит 
в выражение (3 . 4 1 )  и (3 . 4'2) , соответствует расчетному режиму насоса 
и определяется геометрическими параметрами спирального сбор
ника и коэффициентом потерь конического диффузора :  

(Сг/С2 u)р = - AR2"t Ro1(2�и . д) + V[A R2лRo/(2�и- д)]2 + А !�и. д • (3 . 43) 

где А определяется для х > 1 ; Ro = Rolr2 ; R2n = R2п lr2 (Ro .  R 2n = 
= Ro + fгl(?.b3r2) - средние р адиусы сечений сборника при  <р = О 
И <р =-0 2л) . 

Отношение (cг lc2u ) p для насосов ЖРД обычно находи-тся в преде-
лах  0 , 55 . . .  О , 75 . 

· 
П о т е р и в д в у х в и т к о в о м с п и р а л ь н о м о т

в о д е (см . рис .  3 . 1 1 ) определяются как сумма потерь в витках А 
и Бt- (LcA • L св) . в переводном канале В (Lв) , в канале Д (Lп) 
и в коническом диффузоре (Lи. д) :  

(3 . 44) 

где th, ril" '  thб - массовые расходы жидкости через насос и через 
сечения n::- н, 6-6 . 

При равенстве р асходов через выходные сечения радиально
симметричных витков А и Б (thн = thб) будут равны потери в них 
\ 50 



(L cA = LсБ = Lc) .  Имея это в виду и то , что m - �' lh11 + m6 , из 
выражения (3 . 44) получим 

L0тв = Lc ---!- 0 , 5Lв + 0 ,5Lд + Lи . д · (3 . 45) 
Потери в сборнике Lc  и в отводе Lотв определяются формулами 

(3 . 29) и (3 . 38) . Другие потери выразим через коэффициенты потерь :  

L в = � вс�; 2 ; Lд = �DcU2 ; Lк . д = �к - де� . д /2 ,  где С11 = Vj(2F11 ) ;  
. v 

с6 = V!(2F о ) ;  Си . д = F + F (си = с6 , так как F н = F б · Здесь а ' б ' 
индексами «Н>> и «б» обозначены параметры в сечениях н - н  и б-б.  
Все площади сечений F с соответствующими индексами показаны 
на р ис .  3 . 1 1 .  

Из соотношения (3 . 45) получим выражение дл я коэффициента 
потерь двухвиткового отвода на расчетном режиме насоса , анало
гичное формуле (3 . 4 1 )  для коэффициента потерь одновиткового 
отвода : 

�отв . р = О , 1 + � nрив (Сг/С2 и)� , (3 . 46) 

где Сг = VI(Fa + Fб) ;  �nрив - приведенный к скорости Сг коэффи
ци_ент потерь в переводном канале,  в канале Д и в коническом диф
фузоре ,  являющийся постоянным для отвода . 

Выражение для �nрив имеет вид 

�nрив = 0 , 5 (�в + �д) (Со/Сг)2 + �н. д (ск. д/Сг)2 , (3 . 47) 
1 + Fa/Fб где Сб/Сг = 0 , 5  ( 1  + F a!F б) ;  Си. д/Сг = f 6 . jF б + р а •!Fб 

Отметим , что для одновиткового отвода � 11рив тождественно 
равен �н. д ·  

Коэффициент потерь �в можно определить по справоч1-1ику 
с использованием соотношений для изогнутого шероховатого ка
нала ,  ограниченного сечениями н --н и а' -а' . Обычно �в = 0 , 3 . . . 
. . . 0 , 5 . 

Коэффициенты потерь �д и ���- д находятся ,  как для конического 
диффузора , по формулам,  аналогичным формуле (3 . 36) : 

где 

�д = 1 , 1 5  tg а д }/ F б . 1 F б - 1 , 
V4 Fб. J:n: - V4Fбf:n: 

ад = 2 arctg 21б �н. д = 

1 , где ad = 

Из- за потерь в переводном канале 11 в канале Д потери  в дву х
витковам отводе несколько больше , чем в одновитковом :  �отв. Р = 
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= 0 , 25 . . .  0 , 35 .  На нерасчетных режимах �отв определяется по 
формуле (3 . 40) .  Значение А находится по �прив • а не по �к. д ·  

Отношение скоростей для расчетного режима находится по 
формуле , аналогичной формуле (3 . 43) : 

1 ...!.!:_) _ _  А RoRб ( 1 + F а! F б) _j_ v [-A-:R=-=oR=-б_(_!_+_F_a !_F_б_) ]-2-_j_-��A�= 
\ C2u р 

- 4�nрив 1 4�nрив 1 1:прив ' 
(3 . 48) 

где R0 = R 01r2 ; Rб = Rбlr2 (R0 , Rб = Ro + Fб 1(2b3r) - средние 
радиусы сечений о-б, б - б) ;  коэффициент А определяется при  х > 1 
по формуле для одновиткового отвода , в которой вместо �н. д сле
дует использовать �прив · Обычно (cгiC2u ) p  = 0 , 6  . . .  0 , 75 .  

П о т е р и в о т в о д е  с к о л ь ц е в ы м  л о п а т о ч н ы м  
д и ф ф у  з о р о м (см . р ис . 3 . 1 2) найдем как сумму потерь в лопа
точном диффузоре ,  спиральном сборнике L0 и в коническом диффу
зоре Lн. д · При этом потери в лопаточном диффузоре разделим на 
потери на начальном участке от выхода из колеса до сечения горла 
лопаточного диффузора л .  г - л.  г (Lн. д)  и на  участке от сечения 
л .  г-л .  г до выхода из диффузора (Lд) .  Тогда получим 

Lотв = Lн .  д +  Lд + Lc + Lн. ;rr · (3 . 49) 
На начальном участке течение происходит с переменным рас

ходом, так же как течение в сборнике , расположенном непосред-
ственно за �олесом . Поэтому можно принять , что Lн . д = О, 1 c�u/2 . 

Потер и  Lд определяют как потери в диффузоре 
Lд = �де� .  г/2 , 

где ел. г =  Vlzдfл. г - скорость потока в горле лопаточного диф
фузора ; fл. г - площадь сечения л .  s-л . г ;  

�д = 1 , 1 5 tg aд Vf5/fл. г - 1 ; (3 . 50) 

а - 2 arctg J(� - �r� д - 2lд 
f5 = nD5b5 s in a5JI/(k5zд) · 

Потери в спиральном сборнике L0 и в коническом диффузоре Lн . д 
онределяют соответственно по формулам (3 . 30) и (3 . 34) .  Тогда на 
основании формул (3 . 38) и (3 . 49) получают для расчетного режима 
выражение для  коэффициента nотерь в лопаточном отводе , аналогич
ное выражению коэффициента потерь спиральных отводов 

�отв р = О,  1 + � прив (ел .  гfe2 u)� , 
где �nрив = �д + (fл . г/fs)2 �с + (zJл. г/Fг)2 �н. д · 

(3 . 5 1 )  
(3 . 52) 

Отметим,  что существует оптимальная степень диффузорности 
fБifл . г •  при  которой �отв. Р дост и гает минимума .  Действительно ,  
увеличение {5/fл. г (п ри  fл. r = const) , с одной стороны, увеличи
вает коэффициент потерь �д ' определяемый формулой (3 . 50) , с дру
гой стороны, уменьшает второй член правой части формулы (3 . 52) , 
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так  как �с . определяемый формулой (3 . 3 1 ) , можно оставить nостоя н
ным за счет уменьшения Сг (увеличения Fг) пр и уменьшении с5л 
(увеличении  {;,) . При этом третий член правой части формулы (3 . 52) 
тоже будет уменьшаться за счет увел ичения Fг и уменьшения ���- д •  
определяемого формулой (3 . 36) . Обычно минимальное значение ���- д 
лопаточного отвода находится на уровне коэффициента потерь 
одновиткового спирального отвода .  

На верасчетных режимах коэффициент потерь лопаточного от
вода �отв можно найти по  формуле (3 . 40) , в которой используется 
значение А ,  определенное по �прив . подсчитанному по формуле 
(3 . 52) .  

Отношение скоростей для расчетного режима находится п о  фор
муле 

- - 1 /  ( AR R ) 2 (cл . I /C2u)p = - АRл. гRо/(2�прив) + Jl 2�;иво 
+ А/�прив ' 

где Ro = ( 1 + �: ) /2 ; Rл. г =  Ro + f л. г/(Ь4D2) .  
Коэффициент А определяется для 'Х > 1 по �uрив · 

Обычно (сл . г1С2u)р = 0 , 65 . . .  0 , 75 .  

(3 . 53) 

3 . 1 .  1 . 6 .  Гидравлические потери и гидравлический КПД насоса 

Гидравлические потери в центробежном насосе Lг · скла
дываются из  потерь в подводе Lподв • в центробежном колесе Lн 
и отводе Lотв : 

Lг = Lподв + Lи + Lотв • (3 . 54) 

Используя соотношения (3 . 1 ) , (3 . 1 3) и (3 . 38) , преобразуем вы
ражение (3 . 54) : 

Lг = �подв СI/2 + �кИI/2 + �отвС�u/2 . 

В связи с тем что ci = cTz « иi и ci « c�u , при  р ассмотрении 
гидравлических потерь в насосе потерями в подводе можно пре
небречь .  Тогда последнее соотношение можно записать в виде 

(3 . 55) 

Вычитая из теоретического напора удельную энер гию, затрачен
ную в связи с гидравлическими потерями , получим выражение 
для действительного напор а ,  создаваемого насосом : 

Н = Н т -- Lг = Н т --- Lк - Lотв = и2с2 и - �киТ/2 - �отвС�и/2 . 
Отношение действительного напора к теоретическому представ

ляет собой гидравлический КПД насоса :  
Чг  = Н!Нт = 1 - Lг!Нт .  

С помощью соотношений (3 . 55) и (3 . 1 0) пр иведем последнее 
выражение к виду : -2 

1 �кD l �о тв k ( 1 ) Чг = - 2kz ( l - q) - -2- z -- q ' (3 . 56) 
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OL-�---L--�--���� 0,4 0/i 0,6  0, 7 0,8 0,9 п, 

\Jис. 3 . 1 9 . Зависимости гидравлическоi'U 
КПД от относительного диаметра D1 и 
и коэффициента потерь в отводе : --, - - - - центробежный , насос соответственно q = О , q = 0 , 2 ; - . - - ш неко
центробежный насос , q = О , <i'op t 

В области D1 < 0 , 55 удается под
держать коэффициент kz , входящий 
в соотношение (3 . 56) , на уровне 
приблизительно 0 , 82 увеличением 
числа лопаток (см . р ис .  3 . 9) .  При 
больших D1 нецелесообразно вы
бирать число лопаток,  превыша-
ющее 20 , так как это ведет к значи 

тельному загромождению проходных сечений колеса .  Поэтому при  
z = 1 8  . . .  2 0  увеличение D1  (в области  D1  > О, 7 )  приводит уже 
к уменьшению kz (см . р ис .  3 . 9) .  Последнее ведет к более резкому па-
дению гидравлического КПД насосов с D1 > 0,7 при увеличении  D1 
lсумма второго и третьего членов правой части уравнения (3 . 56) 
с уменьшением kz возрастает 1 .  Рассчитанная с помощью уравнения 
(3 . 56) зависимость для гидравлического КПД центробежного насоса 
приведена на рис .  3 . 1 9 .  Помимо увеличения D1 к уменьшению гиДра
влического КПД ведет рост р асходного параметра q и коэффициента 
потерь в отводе �отв ( �н � 0 , 4) .  

П р и  значениях D1  > 0 , 55 установка шнека приводит к умень
шению гидравлических потерь в центробежном колесе , повышая 
гидравлический КПД шнекоцентробежного насоса [9 ] .  Это обстоя
тельство очень важно для насосов ЖРД, так как центробежные 
колеса насосов ЖР Д больших тяг  имеют большие значения D1 •  
Поэтому шнек часто применяется не  только для повышения анти
кавитационных качеств насоса , но и для повышения КПД. 

Опытные данные показывают , что существует оптимальная от
носител·ьная закрутка потока на входе в центрnбежное колесо ер = = с1иlи1 , создаваемая шнеком , при к01 орой дости гается максималь
ный гидравлический КПД шнекоцентрсбеж!-fого насоса . . С увеличе-
нием D1 (D1 ;::,: 0 , 55) выигрыш в гидравлическом КПД при установке 
шнека возрастает , достигая при  D1  � 0 , 7  значений 20 . . .  30 % .  
Влияние относительной закрутки ер на потер и в центробежном ко
лесе связано с тем , что пр и увеличении  ер (что соответствует увели
чению шага шнека) увеличивается доля энергии ,  передаваемой 
с помощью кориолисовых сил инерции (см . р ис .  2 . 34) , а доля энер
гии ,  передаваемой центробежным колесом в результате циркуля
ционного обтекания ,  уменьшается , диффузорность потока также 
уменьшается . Гидравлические потери в центробежном колесе при 
этом б у дут уменьшаться . 

При дальнейшем увеличении ер (шага шнека) возрастает доля 
потерь шнекового преднасоса в общем балансе энер гии , так как 
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гидравлический КПД шнека несколько меньше , чем гидравл иче 
ский КПД центробежного колеса . Кроме того , при  больших значе 
ниях ер растут потери на участке между шнеком и центробежным 
колесом . Поэтому существует оптимальное значение закрутки :  

epopt = 1 1 - kz ( 1  - q) 

Обычно ep0pt = 0 , 35 . . .  0 , 45 .  
Гидравлический КПД шнекоцентробежного насоса с D 1 > 0 ,5  

при  ер .,..;: ep0pt можно оценить с помощью выражения 

( )г = 1 + 2 (Dl - 0 , 45)2 -<р- ,  
'I'Jг  !j) =O <fJop t (3 .57) 

где ( 1'Jг)q;=O - гидравлический КПД насоса при  ер = О на входе 
в центробежное колесо , определяемый по  формуле (3 . 56) . 

Введение оптимальной закрутки ведет к повышению гидравли 
ческого КПД шнекоцентробежных насосов ,  имеющих 0 , 5  < D 1  < 
< 0 , 7 ,  до уровня ,  соответствующего D 1 .,..;: 0 , 5  (см . рис .  3 . 1 9) .  При 
увеличении D 1  в области D1 > 0,7  потери в центробежном колесе 
значительно возрастают (z = 1 8  . . .  20) и введение оптимальной 
закрутки уже не может привести к повышению гидравлического КПД 
шнекоцентробежного насоса до уровня гидравлического КПД на
сосов с D 1  .,..;: 0 , 5 .  Поэтому увеличение D 1  сверх D1 = 0 , 7  ведет 
к падению КПД шнекоцентробежного насоса .  

При предварительных расчетах шнекоцентробежных насосов 
можно принять , что при D1 .,..;: 0 , 7  1'Jг = 0 , 82 . . .  0 , 85 и kz1'Jг = 
= 0 , 64 . . .  0 , 68 ;  при  D 1  >0,7  1'Jг = 0 ,83 - 50 (D 1 - 0 , 7)3  И kz'llг = 
= 0 , 66 - 1 0  (D 1 - 0 , 7)2 • 

При проектировании шнекоцентробежных насосов для повышения 
КПД следует выбирать значения D 1 , не превышающие 0 , 8 ,  или  
применять диагональные колеса .  

Гидравлический КПД насоса можно выразить через гидравличе
ский КПД колеса и отвода : 

'llг = 'llг. R 'll отв • 

где 11г. R = Нк1Нт = Н т - Lн1Нт ; '11 отв = НIНн = HI(H + Lотв) = 
= (Нт - Lк - L отв ) / (Нт - L11) ; Нк - полный напор колеса .  

3 . 1 . 2 . Потери на утечки . Дисковые и механические 
потери 
3 . 1 . 2 . 1 .  Потери на утечки 

Об щ14:е сведения . В общем случае утечки жидкости в цен
тр обежном насосе могут происходить (рис .  3 . 20) : 

а) через пер�>днее уплотнение, отделяющее полость высокого 
давления от полости низкого давления ( Vy1) ;  

б) через разгрузочные отверстия ( Vy2) ; 
в) через уплотнение по валу ( Vy3) . 
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Рис. 3 . 20. Схема утечек жидкости из поло
сти нагнетания  

gu./ ср.ж ,.d �d,. 

u=O U > O  

d.f' 

Рис. 3 .2 1 .  Эпюра меридио
нальных скоростей движения 
жидкости в осевом зазоре меж
ду диском колеса и корпусом 
н асоса 

Уплотнение на валу,  отделяющее проточную часть насося от 
дренажных полостей ,  как пр авило, стараются выполнять с полной 
герметизацией,  применяя контактные или импеллерные уплоrнения .  
Жидкость , перетекающая через уплотнение п о  валу ,  может отводиться 
на вход в насос, в бак ил и  в окружающее пространство .  

В открытых колесах утечка жидкости из полости нагнетания 
в полость всасывания происходит через зазор между лопатками и 
корпусом . Наличие покрывнс го диска л иквидирует перетекание 
с нагнетающей стороны на нерабочую сторону лопатки ,  но не устра
няет утечки  из полости нагнетания в полость всасывания .  

При проектировании ТНА ЖР Д важно знать расход утекающей 
из полости высокого давления жидкости : 

iry�= Vyt + Vy2 + У уз · 
Методика р асчета расхода жидкости ,  вытекающей через уплот

нение, дана на примере щелевого кольцевого уплотнения , отделяю
щего полость высокого давления от полости н изкого давления на  
ведомом диске центробежного колеса (см . р ис .  3 . 20) .  

Расход V yt зависит от площади праходного сечения щел и  в уплот
нении ,  конструктивного выполнения уплотнения (острота кромок 
и п р . )  и перепада давлений .  

Расход через щель при зада нном перепаде давлений  находится 
по известной формуле : 

или по формуле 
Vyl = /1/у -./2 (Ру - Pt)fp , 

(3 . 58) 
где fl - коэффициент р асхода ; fy - площадь проходиого сечения 
уплотнения ; Dy - · диаметр проходиого сечения  уплотнения ; б у 
радиальный зазор ; Ру - давление· перед уплотнением ; р1 - давле
ние на входе в колесо ;  Ly - энер ги я ,  тер яемая жидкостью пр и пере· 
текании через уш:ютнение .  
1 56 



Выразим Ly через статический напор колеса : 

где р2 - давление на выходе из колеса ; Нет - статический напор 
колеса . 

Для того чтобы вычислить утечку через уплотнение , следует 
в первую очередь найти давление перед уплотнением Ру .  которое 
определяется законом движения жидкости в осевом зазоре между 
вращающимися колесом и корпусом насоса . 

Определение давлени я  в зазоре между вращающимвся колесом и 
корпусом насоса . Распределение давления в зазоре между колесом 
и корпусом насоса  зависит от характера движения жидкости в нем . 
Непосредственно у колеса жидкость вращается вместе с ним .  У стенки 
корпуса жидкость- неподвижна .  Промежуточные слои жидкости 
в зазоре приводятся в движение силами вязкости . Примерная  эпюра 
окружных скоростей (в сечении зазора цилиндром произвольнога 
радиуса) при  отсутствии утечки через з азор показава н а  рис .  2 . 70 .  

При вращении жидкости в зазоре возникает движение ее в ме
р идиональной плоскости .  Под действием центробежных сил слои 
жидкости ,  прилегающие к колесу , перемешаются к большему р а
диусу . Под воздействием повышенного давления н а  выходе из ко
леса , вдоль стенки корпуса начинается движение от периферии  к оси .  
Примерная  эпюра меридиональных скоростей движения жидкости 
в осевом з азоре при  малых утечках представлена н а  р ис .  3 . 2 1 , а ли 
ния  тока дана н а  р ис .  2 . 69 .  Н а  р аспределение скоростей в з азоре 
влияет окружная  скорость потока на  периферии осевого зазора и 
утечки через уплотнения . 

В первом приближении  найдем давление перед уплотнением 
для малой утечки жидкости ,  не влияющей на р аспределение ско
ростей и давлений в зазоре .  При этом средняя угловая скорость вра 
щения жидкости будет равняться половине угловой скорости вра -
щения колеса :  

rocp. ш = ro;2 . (3 .60) 

Найдем закон изменения давления по р адиусу в з азор� для 
частиц жидкости ,  н аходящихся в р адиальном р авновесии .  На эле
мент жидкости ,  находящийся в р адиальном р авновесии ,  в систеl\щ 
координат ,  связанной с этим элементом , действует центробежная 
инерционная сила p ro�p .  жr df dr и сил а  от разности давлений dp df 
(см . р ис .  3 . 2 1 ) .  

И з  уравнения радиального равновесия (2 . 1 09) следует , что 

dp/dr = pro�p . ж'· (3 . 6 1 ) 

Используя соотношение (3 . 60) , после интегрирования уравнения 
(3 . 6 1 )  о т  r до r2  получим 

и� [ l ( r )2 J Р = Р2 - Р 8 - г;- · (3 . 62) 
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В колесе в !_fl_JPjl_l! 
Pz 

Рис.  3 . 22 .  Эпюры давлений в осевом зазоре между диском колеса и корп усом н асоса 
и в проточной части колеса :  
J - без учета утечек; 2 - с учетом утечек 

Зная р адиус Ry , на котором расположено уплотнение , найдем 
давление перед н им ру : 

Ру = Р2 - р �1 [ 1 - ( �: у ]  . (3 . 63) 

Подставляя выражение (3 . 63) в уравнение (3 . 59) , найдем удель
ную работу , затрачиваемую при течении  жидкости через уплотнение :  

Ly = Н  с т  - �1 [ 1 - ( �: у ]  , (3 . 64) 

где Н с т Н н - Н дин · С учетом формулы (2 . 94) получим при  C1m � 

Не т = HтYJr .  к - (c�u/2 ) . (3 . 65) 
На рис .  3 . 22 представлено р аспределение давлений в осевом 

зазоре и в проточной части колеса . Без учета утечек давление Ру 

больше , что дает некоторое завышение V у · 
Значение Ly можно уточнить путем учета влияния  утечек. Утечки жидкости 

через уплотнение колеса приводят к возникновению р адиального течения в осевом 
зазоре от периферии к центру .  При отсутствии трения окружная скорость потока 
изменяется по закону cur = const  (см . р азд. 2 . 1 0 . 2 . 1 ) .  Это ведет к тому,  что с умень
шением р адиуса увеличивается угловая скорость жидкости Ын; = culr, а давление 
уменьшается .  Такое же изменение cu, Wж и давления н аблюдается и при наличии 
трения.  Изменение этих параметров по радиусу зависит от р асхода утечек и окруж
ной скорости потока н а  n ериферии осевого зазора c3u , которую в первом nрибли
жении  можно nринять р авной c2u .  При наличии утечек запишем . предложенное 
О. А . Вербицкой выражение  для р азности давлений  в сечениях радиуса r2 и теку
щего радиуса r, справедливое для гладких дисков : _ 2k 2 , 3  [a(c2ufu2)+P(rjr2 ) ]  

р2 - Р - pu2  уе , (3 .f.6) 

где ky . а; и � - коэффициенты,  зависящие от расхода через ) плотне!'ие  Vy 
(рис .  3 . 23) . 

В области , где r ;;;;. 0 ,85r2 , можно принять линейную зависимсеть разнести 
р2 - р от радиуса r: 

Р2 - Р = 6 , 67 (Р2 - Рr=О , ВБг2)  ( 1 - rjr2) . (3 . 67) 

Полагая r = Ry "( 0 ,85r2 , н айдем разность давлений н а  выходе из колеса и 
перед уплотнением : 

(3 . 68) 
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Рис. 3 . 2� .  Зависимость коэффициентов lгу ,  а 
и j3 от Vyl (wri) 

и соответствующую этой разности удельную 
работу 

L = Н - 2k e2 . 3 [a(c2Jи2)+f:I(Ry/'2).J 
У cr � У  • 

(3 . 69) 
Так как Lv зависит от р асхода Vy1 

(через коэффиц�енты ky, а н /3) ,  а Vy1 •  
в свою очередь , зависит о т  Ly ,  см .  формулу  
(3 . 58) , то  значение Vy будет определено в ре 
зультате нескольки х  приближений . 

Определен ие коэффициента рас
хода . Коэффициент расхода опреде
ляется значением гидравлического 
сопротивления уплотнени я .  Чем боль 
ше это сопротивление ,  тем меньше 
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расход через уплотнение при  заданном перепаде давлений .  Исходя 
из этого для уменьшения расхода через уплотнения стремятся уве
л ичить гидравлические потери по тракту , повышая искусственно 
сопротивления введением острых кромок ,  внезапных расширений , 
крутых поворотов и пр . 

Для щелевых (см . р ис .  3 . 20 ,  вид А )  и плавающих уплотнений 
коэффициент расхода � определим по формуле 

(3 .70) 

где коэффициент сопротивления Л = 0 ,06 . . .  0 , 08 .  Обычно lylбy = 
= 1 00 . . .  200 и � = 0 , 4  . . .  0 , 5 .  При  определении  утечек через раз
грузочные отверстия ( Vy2) принимают � = 0 , 4  . . .  0 , 6 .  

Пр и больших перепадах давлений  на  уплотнении в нем возникают 
большие скорости течения ,  приводящие к кавитации .  При  кавита
ции в уплотнении уменьшаются утечки ,  но возможны эрозия  и 
пульсации .  

Расчет импеллерноrо уплотнения вала . В ТНА широко приме
няются гидродинамические радиальные уплотнения вала - импел
лерные уплотнения (рис .  3 . 24) . Импеллерное уплотнение служит для 
предотвращения попадания жидкости из полости высокого давления 
Р2имп в газовую полость низкого давления Ршмп · Импеллерные уплот
нения разъединяют полости насосов и полости турбины, а также 
полости насосов и полости , сообщающиеся с окружающим простран-
ством - д ренажные полости . 

· 
Импеллерное уплотнение представляет собой колесо (импеллер) , 

которое устанавливается в корпусе с малым осевым {jz и радиальным 
{jr зазорами .  Вид лопаток колеса не оказывает заметного влияния  
на эффективность упJlотнения ,  так  как через импеллер нет течения 
ж идкости .  Из технологических соображений лопатки импеллера 
выпол няются радиальными .  
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Рис. 3 . 24 .  Схема импеллерного уплотнения  вала с открытым (а) и закрытым (6) 
импеллером : 
1, 2 - диск и лопатки импеллера 

Импеллеры могут быть открытыми (см . рис .  3 . 24 ,  а) и закрытыми 
по  наружному диаметру (см . р ис .  3 .24 ,  6) . Применение закрытых 
импеллеров уменьшает попадание газа в полость ,  заполненную 
жидкостью. С этой целью обеспечивается и заполнение импеллеров 
жидкостью (r ж < r 2имп) . 

Лопатки импеллера вовлекают жидкость во вращение с угловой скоростью Ын; · 
Распределение давления в осевом зазоре, заполненном жидкостью, определяется 
этой угловой скоростью. Интегрируя выражение  (3 . 6 1 ) ,  получим 

Римп = Рпер - Рrр2Ы2 (г� имп - г2)/ 2 • (3 . 7 1 ) 

где ср2 = (ыж/ы)2 - коэффициент, Рпер - давление жидкости на  периферии импел
лера .  При обычном осевом зазоре (1\/г2имп = 02) жидкость со стороны гладкого 
диска вращается с угловой скоростью, равной половине угловой ско.Рости коле
са, так как отсутствует расходное течение .  Тогда на основании формулы (3 . 62) 
получим, что 

Ы2 ( 2 2 ) Рпер = Рz имп + Р -8- 'z - Гв · 
Полагая в фJрмуле (3 . 7 1 )  r = Гж и используя последнее соотношение ,  получим 

выражение для перепада давлений на  уплотнени и :  

Pz имп - Р 1  имп = РЫ2 [ ср2 (г� имп - r;.J/2 - (r� и м п  -- r
blfB]

. (3 . 72) 

При полном запол нении импеллера (rж = Гшмп � r8) перепад давлений ,  удер
живаемый уплотнением , будет максимальным : 

(Pz имп - Р1 им п}mах =- РЫ2 (ср2 - 0 ,25} (?z имп - ri имп} f 2 .  (3 .  73) 

Для импеллеров с r2имп = 20 . . .  60 мм (при ы ;;;;;, 1 000 рад/с) значение  коэффи-
циента ср2 лежит в пределах 0 ,88 . . . 0 ,92 при числе лопаток импеллера z ;;;;;. 1 2 ,  h ;;;;;, 
;;;;;. 4 мм,  1\z < 5 мм.  Увеличение z и h ведет к росту ср2• 

Мощность ,  потребляемая импеллером при rщ = r8 , определится по формуле 

N 3 5 имп = симпРЫ '2 имп • 
где по данным А . С. Шапиро с11мп = 0,004 l arp2 + 0 ,00 1 1 ( ! + 5h' /r2имп) ;  
для закрытого импеллера ,  а для открытого импеллера  

а = 1 + 5 (1\z  + h + cS,)/r2 имп • 

(3 . 74) 

а = ! 

Мощность , потребляемая закрытым импеллером , меньше мощности , аотребляе
мой открытым импеллером,  в 1 ,5 . . .  2 раза ,  так как в закрытом импеллере меньше 
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потерн ,  n ы з в а 1 1 1 I Ы С оu\1сном жи;(кости через поnсрхность между межлопаточным 
каналом импеллера и корпусом . 

Выразим мощность ,  потребл яемую импеллсром , через максимальный перепад 
дall,l C I I I I Й  С ПО�!ОЩЫО форму.1 (3 . 73) И (3 . 74) : 

- ' 5/2 3, '2 2 Nимп - А (Р2 иv.п - Р! имп)mах/Р 00 , (3 . 7
5
) 

где А ' - коэффициент. 
Из формулы (3. 75) следует, что при заданном перепаде давлений увеличение 

угловой скорости импеллера уменьшает потребляемую мощность ввиду уменьшения 
диаметра импеллера .  Поэтому импеллерные уплотнен и я  нашл и  применение  в н а
сосах ЖР Д, имеющих высокие угловые скорости .  

3 . 1 . 2 . 2 .  Дисковые потери 

При р аботе насоса неизбежна затрата мощности ,  связан
ная с дисковыми потерями .  В насосах ЖР Д к дисковым потерям , 
кроме потери энер гии ,  связанной с трением наружных поверхностей 
колеса о жидкость N тр. д• относят затрату мощности на  гидравличе
ское торможение Nг. т :  

Nд = Nтр. д + Nг. т · 

При р асходах ,  меньших р асчетного , начиная с Vг. т � 0 , 6VP 
на входе в колесо и на выходе из него наблюдаются интенсивные 
обратные токи .  Обратные токи жидкости  увеличивают поверхность 
трения .  Поток , получивший закрутку в колесе , проникая в основ
ной незакрученный поток ,  теряет закрутку из- за турбулентного 
трения .  Связанную с этим потерю энергии и называют потерей на  
гидравлическое торможение на входе в колесо . Потери гидравличе
ского торможения на выходе из колеса связаны с обратными токами , 
возникающими из-за наличия обратного течения в спиральном от
воде при  малых расходах . Эти потери в основном и определяют по
тери гидравлического торможения . 

Мощность гидравлического торможения в насосах со спираль
ными отводами можно определить следующим образом : 

где 

Формула 
Сг. т = О . 

N 3 5 г . т =  рсг .  тffi r2 , 

- г z  1 - --F k2 ( v· ) 2 
Сг. т - 0 ,36 :nr§ 0 , 6V Р 

справедлива только при  V < 0 , 6  V Р '  

(3 . 76) 

Из формулы (3 . 76) следует , что мощность гидравлического тор
можения возрастает с увеличением площади сечения горла отвода 
Fn т. е. с увеличением расчетного расхода через насос (коэффициента 
быстроходности) . 

Для двухвиткового отвода в формулу (3 . 76) вместо Fг следует 
подставить сумму площадей сечения  выхода из витков сборника 
(см .  р ис .  3 .  1 1 ) :  

(Fв  + Fo) + (Fa -f- Fo) = 2 (F в  + F0) . 
В случае лопаточного отвода вместо Fг используется суммарная 
площадь на входе в лопаточный диффузор Zд (f  л. г + f0) , см . р ис .  3 .  1 2 .  

6 Оnс я н н 1шов Б . В .  и др .  1 6 1 



Затрата м ощност и н а  трение /( Иска о нредел нется формулой 1 
(2 . 1 86) . Есл и значен ие Стр. д надставить в формулу (2 . 1 87) , то окон
чательно получим 

N · t 2 , R  4 , 6  т р .  д = cons w r2 . 

3. 1 . 2 . 3 . Механические потери 

(3 . 77) 

Механические потери мощности в насосе (мощность , за
т р аченную в подшипниках Nподш и в контактных и импеллерных 
уплотнениях N у)  зависят от конкретной конструкции насоса .  Можно 
приближенно считать при  отсутствии импеллерных уплотнений 

Nмех = Nподш Ny = (0 ,005 . . . 0 ,0 1 )  Nн. (3 . 78) 
В общем случае зависимость мощности ,  затраченной на трение 

в контактных уплотнениях и в подшипниках ,  может быть пред
ставлена в виде 

N м ех = N Подш + N у = constl W2 + const2 ffi .  (3 .79) 

Мощность , затраченная в подшипниках , пропорциональна ква
драту угловой скорости .  Мощность , затраченная в контактных 
уплотнениях (в манжетах ,  сальниках) , обычно пропорциональна 
угловой скорости в первой степени .  Окончательно характер зави
симости (3 . 79) определяется конкретным конструктивным выполне
нием насоса .  

Основную долю Nмех составляет мощность , затрачиваемая на 
привод импеллеров , которые ,  как правило,  применяются в современ
ных ТНА 

Nмех = Nимп + Nподш -/- Ny = (0 ,03 . . .  0 ,05) Nн. 

3 . 1 . 3 .  КПД насоса 

3. 1 .  3. 1 .  Расходны й  КПД 

Преобразуем формулу для расходного КПД насоса , записанную в виде 

(3 .80) 
Примем ,  что утечки в насосе происходят через два одинаковых уплотнения 

колеса. Тогда можно записать согласно формулам (3 . 58) , (3 . 64) , (3. 65) 

· -. f c�u D 2 и� Vy = 2�-t:nDyбy V 'l']
г. к

Н
з- - -2 - - [ 1

-
(

D: ) ] -8- . (3 .8 1 ) 
Выражая Н т через р асходный параметр насоса qp. соответствующий расчетному 

режиму, см. формулу (3 . 1 0) ,  и преибразуя с помощью формулы (2 . 1 64) выражение 
(3. 8 1 ) ,  получим . 

�у = 1 , 33 · 1 06�t 
� ( Dy )2 (Jl.!_)2 .4 (3 . 82) V Dy D1 D2 [kz'I'Jг ( 1 - qp) ] 3/2n; 

где А = {чг. кkz ( 1  -- qp) -- + [!г2 ( 1 - qp) р _ + [ 1 _ ( d: у ( �� ) 2 ] } ' 12 ; 
ns - коэф:jшциент быстроходностп н асоса , подсчита н н ы й  по все111у расходу через 
насос V. 
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47 0,8 
5 6 7 К по б) 0,6 

1(1 JO 50 70 90 110 130 ns а) 
Рис. 3 . 25 . З ависимость расходного КПД насосов от n5 (а) п Кп, (6) при раз
личных значениях расходного параметра qp на расчетном режиме 

Подставив выражение (3 . 82) в формулу (3 . 80) , получим 
1 

'11 Р = -
1 
-+-

1 
-33-.-1-06-�t-_

--,
{J=y=

--.,(-=-D�
-
y-
-:-)-;;2 (-D_1_) 2 

___ А_----:,..",--;: ' Dy D1 D2 [kz'l1г ( 1 - qp
)]3/

2 
n; 

(3 . 83) 

Расчетная формула (3. 83) для расходного КПД включает в себя отношение диа
метров центробежного колеса. Можно записать , что 

Dl = ( Dl ) ( Do ) = 0 ,47 Dl Кп зv _v . � '  D2 D0 D2 D0 о r ш 2и2 
(3 .84) 

где D0 - диаметр входа в колесо ; 

Кп, = 2 , 1 3D0J
V i';iш (3 . 8.5) 

- коэ:j:>:jшциент диаметра входа * (как будет показано дальше,  этот коэффициент 
определяется при р асчете на кавитацию) ; i - число входов в колесо. 

После преобразования выражения (3 . 84) с использованием формул (2. 1 64) 
и (3 . 1 0) окончательно получим 

где '{Jn = '  D1
1
Do . 

D1 -- 0 , 007 '-f!пKn, г 2 '3 
D .1 ·r/ k2'11 г ( 1 - qp · n/ , (3 . 86) 2 'j/i 

На рис.  3 . 25 ,  а п редставлен а  зависимость расходного КПД н асоса 'l']p от коэф
фициента быстроходности n8 расходного параметра qp и коэффициента диаметра 
входа в колесо Кп. · 

При р асчетах значения k2 ;  'I'Jг и 1'\г. н определялись по данным разд. 3 . 1 . 1 . 6 .  
Кроме того, было  принято, что  � = 0,4 ; бу

1
Dу = 0 , 85 · 1 0-3; Dy

i
D1 = 1 ,4 ; '{JD = = 0 ,9 .  

* БезраЗ\1ерный коэ:j:>:j:>ипиент 2 .  1 3 в формуле (3 . 85) вводится для того , чтобы 
значение Кп. · подсчитанное по этой формуле, совпадало со значением Кп,• под-

считанным по формуле Кп, = D0
/}ГV

!in, где n - частота вращения ,  об/мин .  
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Зависимости , приведен ные на рис .  3 .25 ,  могут бып, испоJJьзnваны дл я предва
рительной оценки расходного КПД насоса. С увеличением n8 значение 'f]p возрастает , 
что можно объяснить ростом V при  примерно неизменном значении  Vy. Возрастание 
расходного параметра qp приводит к уменьшению 'f]p. так как происходит увеличе
ние статического напора колеса и давления перед уплотнением. С повышением 
Kv. увеличивается диаметр уплотнения и возрастают утечки ,  поэтому 'f]P падает. 
Влияние Kv. на 'fJ p растет с уменьшением n 8 (рис. 3 . 25 ,  6) . 

3 . 1 . 3 . 2 .  Дисковый КПД 

На расчетном режиме дисковые потери насrса ссстсят только из  потерь 
на дисковое трение. Поэтому формула для дискового КПД запишется так: 

'fJд = Нт/Нвн = 1 - Lтр. д/Нвн = 1 - Nтр. д/Nвн = 
= 1 - Nтр. д/ [ (m + my) Н т +  Nтр. дl ·  

Подставим в эту формулу выражение для мощности , затрачиваемой из-за ди
скового трения (2. 1 86) . После преобразований ,  аналогичных преобразованиям,  про
Беденным в подразд. 3 . 1 . 3 . 1 , получим р асчетную формулу для дискового КПД: 

'fТд 0,8 

Стр. д 

'lд nг150 
JO 

0,5 
ns= 10 

о 
о �--�---L--�---5�--б��О�) _7�Х�о�0� 

10 30 50 70 90 110 !30 лs 
а) 

Рис. 3 .26 . Зависимость дискового КПД насосов от n5 (а) и от Kv. при  qp = = 0,2 (6) 
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бyiDy, Dy 1D1 определ ялись так же, как и в разд. 3 . 1 . 3 . 1 .  Ксэ<j;фициент трения 
диска Стр. д принят равным 0 ,002 , что соответствует Re = 3 · 1 06• 

На рис .  3 . 26 ,  а видно, что увеличение n 8 и уменьшение qp ведут к росту ТJд· 
Такое влияние  n8 вызвано тем , что его увеличению соответ ствует, например , умень
шение напора насоса ,  которое, в свою очередь , ведет к уменьшению диаметра колеса 
и мощности, р асходуемой на дисковое трение. На снижение наружного диаметра 
колеса влияет расходный nараметр qp . так как его уменьшение увеличивает теорети
ческий напор , см.  формулу (3. 1 0) .  

Влияние KDo на  ТJд различно п р и  малых и больших значениях n8 (см . рис .  3 . 26 ,  б) : 

при малых n 8 увеличение KD. ведет к возрастанию, а при больших - к умень
шению Тlд· Это объясняется следующим образсм .  При больших n8 увеличение KDo 
приводит к nревышению D1 значения  0 ,7 ,  после которого начинается падение ги
дравлического КПД (см . рис .  3 . 1 9) .  Это ведет к увеличению наружного диаметра 
колеса и ,  следовательно,  к росту мощности дискового трения .  В области малых n8 
при  увеличении KD. значение D1 останется меньшим 0 ,7 ,  гидравлический КПД 
не уменьшается ,  не изменяется наружный диаметр колеса и ,  следовательно,  остается 
постоянной мощность ,  р асходуемая на дисковое трение. Вместе с тем с увеличе
нием К Do возрастает внутренняя мощность насоса,  так как р астут утечки и ТJд 
возрастает. 

3 . 1 .  3. 3. Внутренний  мощиостной КПД 

Внутренний мощиостной КПД насоса ТJвн N оnределяется как произ-
ведение 

'I'J внN = ТJг'I'Jд'llP · 
Подставив в эту формулу выражение (3 . 83) и (3 . 87) , получим 

ТJг ТJвн N = --------------��������----���-------
1 + 1 , 33 · 1 06�-t ( Dy ) 2 ( DI ) 2 Абу/Dу + (3 .88) 

JO 50 

D1 Dz [kzТJ г ( 1 - qp) ]3 2n; 
7 ,  7 · 1 04Т]гСтр. д 

+ ------,:-;:::--;:
[kzТJг ( 1 - qp) ]

5f2 п; 

л � ::::::-
� � �=о 

1#; V 'o.2 
). ; 

� 
30 50 70 90 110 130 ns 

о) 

Рис. 3 . 27. Зависимости внутрен
него мощностиого КПД насоса от 
n8 (а , б , в соответственно при  
KDo = 5; 6 ,5 ;  8) И ОТ коэффициен-
та KD. :  

70 9 0  110 1JO ns --- - односторонний вход; - - -
- - - - двуст о р о н н и й  вход О) 
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Зависимости ll н н . N от n 5 н qr> при  различных KDo представлены на рис .  3 .27 . 

Влияние KDo на 'll вн N возрастает с увеличением n8 (рис .  3 . 27 , а) . С ростом n8 
значение 'll вн  N увеличивается ,  но при  определенном значении n8 и больших KDo 
значение ТJвн N начинает уменьшаться ,  так как D1/D2 достигает больших значени й , 
при  которых сильно падает ТJг (см . рис .  3 . 1 9) .  

При больших n8 и KDo увеличение qp ведет к росту 'll вн N • т а к  к а к  с увеличе
нием qp. наряду с уменьшением расходного и дискового КПД происходит увеличе
ние гидравлического КПд в связи с уменьшением D1/D2 , см. формулу (3 . 86) , вслед
ствие роста наружного диаметра колеса .  

В области больших  значений  n8 и KD. целесообразно переходя� н а  н асосы 
двустороннего входа . При двустороннем входе (i = 2) уменьшается D1 , что ведет 
к возрастанию гидравлического КПД насоса .  В области малых n 8 значения  'I'Jвн N 
для насосов одностороннего и двустороннего входов практически совпадают. 

3 . 1 . 3 . 4 .  Механический КПД 

Механический КПД насоса определяется выражением 
Т)мех = 1 - Nмех!Nн. 

При отсутствии  в насосе импеллерных уплотнени й  'I'Jмex = 0 ,99 . . .  0 ,995. При
менение импеллерных уплотнений приводит к снижению механического КПД до 
0 ,95 . . .  0 , 97. Этими данными можно пользоваться при  nредварительных р асчетах 
полного КПД. Более точно можно оценить механический КПД насоса с импеллер
ными уплотнениями,  используя формулу (3. 74) для подсчета мощности,  потребляе
мой импеллером. 

3 . 1 . 3 . 5 .  Полный КПД 

Полный КПД насоса ТJн определяется как произведение внутреннего 
мощностиого КПД ТJвн N и механического КПД ТJмех : 

Т)н = ТJвнNТJмех· (3 . 89) 

3 . 1 . 4 . Энергетические характеристики 

3 . 1 . 4 . 1 .  Теоретические характеристики н асосов при z = оо 

Зависимость теоретического напора от расхода . Работа 
насоса в системе п итания ЖР Д характеризуется частотой вращения ,  
р асходом жидкости ,  напором и КПД насоса . Мощность и КПД 
насоса однозначно связаны при заданных V и Н : 

(3 .90) 
В ЖР Д насос работает на различных расходах ,  так как обычно 

эти двигатели регулируют по тяге изменением расхода . При измене
нии  тяги ЖРД МРняется расход через насос . Параметры системы и 
насоса - расход, напор , частота вращения и КПД - взаимосвя
заны:  изменение одного из них вызывает изменение других .  Наиболь
ший  и нтерес представляют зависимости напора ,  КПД и мощности 
насоса от р асхода пр и постоянной частоте вращения и при  отсут
ствии  влияния кавитации  на напор и КПД (автомодельность по 
Акав) . Эти зависимости будем называть энер гетическими характери
стиками насоса . Энер гетические характеристики  используются при  
решении задач регулирования ЖРД и при  анализе динамических 
процессов в топливных магистралях .  
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Изменение режима дви гателя осуществляется регул ирующим 
устройством (регулируемое сопротивление ,  дроссель) , устанавли
ваемым в выходной магистрали насоса .  

Зависимость теоретического напора от расхода может быть 
названа теоретической напорной характеристикой насоса .  Теорети
ческие энер гетические характеристики (для z = оо ) одни  и те же 
и для шнекоцентробежного, и для центробежного насосов при  оди 
наковых выходных геометрических параметрах (Р2л ,  Ь2 и D2) . 

Теоретический напор при бесконечно большом числе лопаток 
определяется по уравнению Эйлера� (в предположении ,  что c1u = 0) : 

Нт оо = и2С2u оо · (3 .9 1 ) 

Из треугольника скоростей або (рис .  3 . 28) следует , что 
C2u oo  = и2 - C2mftg Р2 л ·  (3 . 92) 

Подставив выражение (3 .92) в формулу для Н тоо• получим 

(3 . 93) 

Используя соотношение с2т = V' /nD2b2 - расход с учетом утечек , 
получим 

(3 .94) 

Исследуем формулу (3 . 94) . Для данного насоса при  постоянной 
частоте вращения  (ro  = const) уравнение (3 . 94) представляет собой 
уравнение прямой в координатах Нтоо , V' . Полагая V' = О , найдем 
теоретический  напор при  бесконечно большом числе лопаток для 
нулевого расхода : 

Нтоо = и� . 

При tg Р2л > О, что соответствует �2л < 90° , Н тоо может быть 
равным нулю .  Полагая в формуле (3 . 94) Нтоо = О , найдем соот
ветствующий расход :  

и2 Uz V ' - О · 2 - nD2b2 tg �211 Н т оо= О - ' 
Vнт оо=О  = nD2b2и2 tg Р2 л · (3 . 95) 

Из треугольников скоростей ,  соответствующих данному случаю 
(р ис .  3 . 29) ,  следует c2m = с2 = И2 tg �2 л ; 
при  этом с2и оо = О и Нтоо = О . 

Следовательно ,  для лопаток центробежного колес& ,  загнутых 
против..::вращения (Р 2л < 90°) , зависимость теоретического напора 
от расхода при  z = оо изображается пр ямой Нтоо = f ( V' ) , отсека-" u 2 б ющеи на оси ординат отрезок ,  равныи щ ,  а на оси а сцисс отрезок , 
равный nD2b2и2 tg �2л (рис .  3 . 30) . 

При радиальных на выходе из KOJleca лопатках ( Р2л = 90° ;  

tg Р2л - =  оо) из  формулы (3 . 9 4) следует , что 

Н тоо = и� = const . 
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C z u oo  

Рис. 3 . 28 .  Треугольники скоростей на 
выходе из колеса при конечном и бес
конечном числе лоnаток 

Рис.  3 .29 .  Треугольники скоростей на 
выходе из  колеса при  разных р асходах 
(Р2л < 90°) 

При этом напор Н тоо не зависит от расхода и изображается прямой 
линией , параллельной оси абсцисс (см . рис . 3 . 30) . 

Треугольники скоростей на выходе из колеса при  �2л = 90° 
для разных расходов приведены на рис .  3 . 3 1 . 

При �2л > 90° зависимость Нтоо = f (\i') изобразится также 
прямой линией ; н roo растет по мере увеличения расхода (см . 
р ис .  3 . 30 и 3 . 32) . 

В дальнейшем будем рассматривать главным образом характе
ристики насоса ,  И'\-!еющего �2л .,..: 90° , как наиболее типичного для 
систем ЖРД. 

Рассмотрим зависимость теоретической характеристики насоса 
от геометрических размеров колеса . В соответствии с теоретической 
будет изменяться и действительная характеристика насоса . Изменение 
наружного диаметра колеса D2 приводит к параллельному перемеще-
нию зависимости Нтоо = f ( V ' ) ,  так как отрезки ,  отсекаемые ею на 
оси ординат и на  оси абсцисс , пропорциональны D� (см . рис .  3 . 30 

и 3 . 33) . 
Увеличение ширины колеса ь2 

Нтоо на выходе приводит к получению 

j3 =90° 2л . 

Рис.  3 . 30. Теоретические напорные 
характеристики насоса при  различных 
углах лопаток и при < u  = const 
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Рис.  3 . 3 1 .  Треугольники скоростей на 
выходе из  колеса при  р азных расходах 
(Р2л = 90°) 



Рис. 3 . 32 .  Треугольники скоростей на 
выходе из  колеса п ри разных р асходах 
(�2Л > 90°) 

1/ 
Рис. 3 . 33 .  Графики влияния диамет r а  
колеса на  теоретическую напорную 
характер истику насоса (D; > D2 > D2) 

более пологой характеристики (рис .  3 . 34) . Ордината при  V' = О 
не зависит от Ь2 , а отрезок ,  отсекаемый линией Н тоо = f ( V' ) на оси 
абсцисс , увеличивается пропорционально ь2 (см . р ис .  3 . 30) . 

С изменением угловой скорости ffi при заданных геометрических 
параметрах изменяется наклон прямой Нтоо = f ( V' )  (рис .  3 . 35) . 
При увеличении  ffi линия Нтоо = f ( V' )  проходит круче, так как 
отрезок ,  отсекаемый прямой на  оси ординат, пропорционален ffi2 , 
а отрезок ,  отсекаемый на оси абсцисс, пропорционален ffi (см . рис .  3 . 30) . 
Уравнение теоретической характеристики для данного насоса можно 
записать в виде ,  см . формулу (3 . 94) : 

Нтоо = Affi2 - BffiV.' , 

гд: А и В - константы насоса . 
При постоянной площади проходнога сечения дросселя ,  рас

положенного в выходной магистрали насоса , обеспечивается подобие 
режимов V/ffi = К = const . При этом напор насоса изменяется 
пропорционально квадрату угле- н " т� во и скорости : 

Нт оо = (А - ВК) ш2 . (3 . 96) 

v '  
Рис. 3 . 34 .  Графики влияния ширины 
колеса на выходе на  теоретическую на
порную характеристику насоса (Ь� > 
> ь" > ь�) 

v, 
Рис. 3 . 35 .  Графики влияния угловой 
скорости колеса на теоретическую на
порную характеристику насоса (ro" > 
> ro >  ro' ) 
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Рис. 3 .36 .  Зависимость окружной мощ
ности насоса от расхода при р азличных 
углах лопаток 
Рис. 3 . 37 .  Зависимость теоретического 
напора ,  напора и гидравлических по-
терь в насосе от расхода 

Зависимость окружной мощности насоса от расхода .  Окружная 
· мощность насоса N иоо определяется теоретическим напором Н тоо 
и расходом V' через колесо : 

Nuoo = рНтооV' . (3 .97) 

Зависимость окружной мощности насоса от расхода для раз
личных значений  �2л при ffi = const показана на рис .  3 . 36 .  При 
V' = О N11oo = О . Если �2л < 90°, то кривая Nuoo = f ( V' )  проходит 
через ось абсцисс там , где Нтоо = О , т. е. при nD2b2и2 tg �2л = 
= F2mU2 tg �2л · Если �2л = 90° , то Nuoo возрастает пропорционально 
V' , так как Нтоо = const . Если �2л > 90°, то Nuoo быстрее возрастает 
с увеличением V' ,  так как при увеличении V' растет и Нтоо ·  

Для насосов многорежимных двигателей выгоднее иметь неболь
шое изменение мощности по расходу , так как  турбину  выбирают по 
мощности , соответствующей максимальному расходу . На меньших 
по расходу режимах турбина мало нагружена и ее КПД может 
существенно снизиться . Следовательно,  насосы с загнутыми назад 
лопатками (�2л < 90°) имеют в этом отношении  преимущества перед 
насосами с радиальными или загнутыми вперед лопатками . 

3 . 1 . 4 . 2 .  Действительные характеристики 

Напорная характеристика . Действительные характер и
стики насоса от теоретических отличаются учетом гидравлических , 
расходных , дисковых и механических потерь в насосе .  При рассмо
трении действительных характеристик в качестве теоретической 
характеристики принимаем зависимость Нт = f ( V) ,  где Нт 
= kzH,.oo . В первом приближении можно принять kz -=1= f C V) . 

Рассмотрим действптельную напорную характеристику насоса 
зависимость напора Н от расхода V через насос при постоянной 
частоте вращения . Действительный напор Н отличается от теоретп-
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ческого на величину гидравлически х нотер ь :  Н - Нт -- Lconp · 
Характер изменения Lсопр и Нт при изменении расхода V опреде
ляет вид характеристики Н = f ( V) .  Гидравлические  потери зависят 
от абсолютного значения и направ.Тi ения скорсетей при и зменении 
расхода V. На рис .  3 . 37 показав характер изменения гидравлических 
потерь в насосе с разделением их  на потери в колесе Lн и потери 
в отводе Lотв · Действительный напор Н меньше теоретического на 
величину Lconp · Расчетным режимом насоса по расходу Vp назы
вается режим минимума гидравлических потерь в насосе . Потери 
в колесе слабо изменяются по расходу , что объясняется незначитель
ным изменением относительных скоростей в межлопаточных каналах . 
П;:>Тери в отводе имеют явно выраженный минимум по расходу . Рас-
ход V Р меньше, чем расход, соответствующий минимуму потерь 
в отводе Vотв opt ·  При расчетном расходе реализуется оптимальное 
соотношение  скоростей в горле отвода Сг и окружной составляющей 
скорости на выходе колеса c2u (сг/с2u ) р . - п Jтери в отводе находились бы 
на уровне минимальных , если бы скорость на выходе колеса с2 
( скорость с2 можно заменить составляющей c2u , так как c2m « C2u)  
изменялась при изменении  расхода V так же, как и скорость в горле 
отвода , пропорциональная расходу (прямая 1 на рис .  3 . 38) . При этом 
сохранялось бы отношение скоростей (сг/с2u )р · Однако колесо не 
обеспечивает такого закона изменения c2u при  изменении V: в дей
ствительности с увеличением расхода c2u уменьшается - �2л � 90о 
(прямая 2) . Точка А пересечения прямых 1 и 2 соответствует расходу 
Vотв opt .  близкому расчетному расходу Vp . Скорость на выходе 
из  колеса (с216)А соответствует оптимальной для отвода . При меньших 
расходах ( V < V р) скорость c2u оказывается больше оптимальной 
для отвода : сечения отвода являются перерасширенными . На режимах 
V > V Р скорость c2u становится меньше оптимальной для отвода . 
Сечения отвода для этих режимов заужены . Несоответствие скорости , 
создаваемой колесом , скорости , оптимальной для отвода , приводит 
к дополнительным потерям ,  в частности , на  смешение струй жидкости , 
поступающих из  колеса со скоростью с2 ,  с жидкостью в отводе , 
имеющей скорость , определяемую сечениями отвода . 

Остановимся на расчетном определении  энер гетических харак
теристик шнекоцентробежного насоса при отсутствии  влияния на  
них  кавитационных явле-
ний  (в шнеке, центробежном с 
колесе, отводе) . 

В разд . 2 . 1 2  отмечалось , \Cr)A=\C2 u)11 
что при значениях  Re > 1 05 
напорная характеристика 

Рис .  3 . 38 .  Схема определения опти
мальной окружной составляющей 
скорости для отвода : 
1 - сг; 2 - c2 u VотО op t 
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насоса может быть представлена в виде зависимости 
H/ w2 = f ( V/w ) .  Исходюй для расчета на порной характеристи ки 
является зависим·Jсть 

Н = Н т - Lн - L0тn • (3 . 98) 
- 2 - 2 где Lн = Lнlи2 и Lотв = Lотв !и2 - безразмерные значения  потерь 

в колесе 1 1  отводе . 
Опытные данные по насосам, работающим при большой частоте 

вращения , показывают, что на режимах , меньших расчетного ( V  < 
< Vp) , можно принимать гидравлический КПД кслеса равным его 
значению на расчетном режиме : 

'llг. R = 'llг. R. р = 1 - Lкl н т = 1 - l�н . р/ н т. r · (3 . 99) 

Отсюда с помощью соотношения  (3 . 1 3) при V < V Р получим 

I = 
___k_ D 2 1 - Vqp к 2 1 1 - qp ' (3 . 1 00) 

где V = V/ Vp (здесь и далее знаком « ,_. »  отмечены величины , 
представля ющие отношение текущего значения  параметра к его 
расчетному значен riЮ) .  

В области больших расходов ( V > Vp) можно принимать потери 
в колесе равными потерям на расчетном режиме: 

- - �R - 2 Lк = Lкр = -2- D, .  (3 . 1 0 1 )  

При этом гидравлический КПД колеса будет уменьшаться (так как 
снижается Нт) .  что соответствует опытным данным . 

Используя формулы (3 . 38) , (3 . 40) , (3 . 42) и (3 . 98) , . . .  , (3 . 1 0 1 ) , 
можно получить следующее соотношение для расчета напорной 
характеристики шнекоцентробежных насосов с диффузорными цен
тробежными колесами (F1/F2 � 1 ) , для которых kz = kzp : 

- '2 2 - 2 2 - 2 Н _ _!!_ _ kz ( 1 - Vqp) - 0,5�кD 1 К - 0 ,5�отв .  pkz ( 1 - Vqp) - 0 ,5Akz ( 1 - V) 
-

Н р - kz ( 1 - qp) - 0,5�кDI - 0 ,5�отв , pk
; ( 1 - qp)� ' 

(3 . 1 02) 
1 - Vqp - -

где К = 1 _ q при V < 1 и К = 1 при V ;;::;: 1 ; �к - коэффи-
циент потерь коlеса ; �отв .  Р - расчетный коэффициент потерь отвода . 

Из формулы (3 . 1 02) следует, что на напорную характеристику 
оказывают влияние расходный параметр qp . относительный диаметр 
D 1 , приведенный коэффициент потерь отвода �прив через �отв. Р и А , 
см . (3 . 40) , (3 . 4 1 ) ,  (3 . 46) и (3 . 5 1 ) .  В графическом виде зависимость 
( 3 . 1 02) приведена на  рис .  3 . 39 ,  а . Увеличение �прив ( �прив > 0 , 2 1 )  
и D 1  (D1 > 0 , 55) приводит к уменьшению напора Н ( V  =1= 1 ) , так 
как увеличиваются потери на верасчетных режпмах . При этом в об-
ласти больших расходов ( V  > 1 )  увеличивается наклон характе-
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Рис.  3. 39. Э н е р rетич(;с к и с  х а р а кте р и стшш 
насосов в относител ь н ы х  коорди н ата х ·  
а - н а пор н а я х а ра ктер и сти ка ; б - м о щ ност
н а я ха ра ктери сти к а ;  в - К.ПД- х а ра ктерн
стика ;  

н 
1, 2  -,.. qpO.'f 
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ристики , что ведет к уменьше
нию диапазона изменения расхс
да , при котором напор положи
тельный . 

Существенное влияние на на
порную характеристику оказывает 
также расходный параметр qp . 
С уменьшением qP падает Н при о,в 
V < 1 и возрастает при V > 1 . 0.6 
Меньшим значениям qp соответ- о.ч 
ствует больший диапазон и змене- ' 
ния расхода при положительном 0, 2  
напоре .  Увеличение qp ведет к 
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возрастанию наклона характери- о о,ч о,в 1, 2  1,5 2.0 2,ч 2,8 J,2 v 
стики в расчетной точке. С по- О) 

-

мощью уменьшения qP можно получить пологопадающую напорную 
характеристику Н = f C V) . 

Рассмотрим , какие конструктивные параметры через qp влияют 
на  вид напорной характеристики . Выразив c2mp через Vp , а u2 - через 
Hr , получим 

(3 . 1 03) 

Параметры Н11 и Vp при расчете заданы , поэтому на  основании  
формулы (3 . 1  03) можно заключить , что влиять на  вид  напорной 
характеристики можно и зменением �2л , Ь2 , ffi и числа лопаток через kz . 

Если использовать в формуле (3 . 1 02) значения 

qp , kz , Dt , �отв. р • А , (H/ffi2)p И (V/ffi)p , 
соответствующие конкретному насосу, то , имея в виду ,  что 

- Hlw2 - Vjw Н = (Н/�2) р  ' V = 
(\i ;w)p ' 

получим уравнение для универсальной характеристи ки этого насоса 

H/ffi2 = А1 + B1VIffi + С1 (V/ffi)2 ,  (3 . 1 04) 
где А 1 , В1 и С1 - константы насоса . 

Из выражения (3 . 1 04) получим зависимость напора насоса от 
расхода \!' и у гловой скорости ffi 

Н = At<o2 + B1Vro + C1V2 
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уравнен и е  н а порной х а р а ктср r r ст 1 1  IO I насоса 1 1 р 1 1  < •J  - - - con st 
ff = G1 -� 

где а1 = A1ro2; Ь1 = B1ro .  
(3 . 1 05) 

Мощностная характеристика . 
выразим следующим образом : 

Мощность , потребляемую насосом, 

N = рНт CV + Vут) + Nтр. д +  Nмех + Nг. т • (3 . 1 06) 

где Nг. т =1= О при  V � 0 , 6 .  
В связи с тем что утечки ,  мощность дискового трения и механи

ческие потери слабо зависят от расхода , можно принять их равными 
значениям , соответствующим расчетному р асходу : 

Vут = Vут . р ;  Л;' тр. д = Nтр . д. р ;  Nмс х = Nмсх. р · 

Тогда из соотношения (3 . 1 06) после преобразований с учетом формул 
р азд. 3 . 1 . 2 получим 

м = _!!_ = < 1  --Vqp) (v  + а) + ь · _  ( 1 - 1 67V)2 (3 . 1 07) Np ( 1 - qp) ( 1 + a) + b -i с ' ' 
где а = ( 1  - fJ p .  p)/fJ p . р ;  Ь = ( 1  - 'У] д. pfJмex. р) ( 1  - qp)/(fJ p. pfJд. р Х 
Х fJмex. p) ; С = M0, 1 1 Чp , pfJд. pfJмex. p/( 1 - qp) 2 ;  fJ p . p • fJд. P • fJ мex. p 
р асходный ,  дисковый и механический  КПД насоса на р асчетном 
режиме; 
М 1 + N� М = = (cгfc

2u) p для одновиткового спирального отвода; 

-
2 ( 1 + Fo!Fб) для двухвиткового отвода · М = 

1 + folfл . г 
(Сг/С2u)р ( 1  + Fa!Fб) ' (сл. г/С2u)р 

для лопаточного отвода; (F, f - соответствующие площади отводов ,  
см . рис .  3 . 1 0 , . . .  , 3 . 1 2) .  

В формуле (3 . 1 07) последнее слагаемое следует принимать рав-
ным нулю при  V ;;:::: 0 , 6 .  Рассчитанные по формуле (3 . 1 07) мощност
ные характеристики в относительных координатах приведены на 
рис .  3 . 39 .  б .  Увеличение р асходного параметра qP и уменьшение 
р асходного , дискового и механического КПД делают мощностную 
характеристику более пологой .  Для конкретного насоса с помощью 
формулы (3 . 1 07) _можно получить уравнение мощиостной характе
р истики насоса при  постоянной угловой скорости 

N = а2 + b2V + c2V2, (3 . 1 08) 
где а2 , Ь2 , с2 - константы . 

Следует отметить ,  что так как при  изменении угловой скорости 
изменяется дисковый  КПД, см . формулу (3 . 87) , вследствие изме
нения коэффициентов трения дисков С гр , д • см . формулу (2 . 1 87) , 
и механический КПД (механические потери в общем случае не  про
порцианальны кубу угловой скорости) , то под р асчетными их зна
чениями следует понимать значения , соответствующие расчетному 
режиму, п р и  рассматр иваемой угловой скорости ( V/ c•) ) p = cons t .  
Поэтому изменение  уг.rювой скорости сказывается не только на 
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Рис.  3 . 40 .  ЗавИСЮ!ОСl l> к п : L  11 l l i! I IO r ii  ! l il 
coca от р а с х ода п р и  ш = const 

абсолютном значении  КПД на  
р асчетном режиме Чн .  Р '  но и на  
в иде зависимостей N = f ( V) и 
N = f ( V) .  

Зависимость КПД насоса от 
расхода . Зависимость полного 
КПД насоса Ч н от расхода V при 
постоянной угловой скорости с:) на
зывается КПД-ха рактер истикай 
насоса . Чтобы исследовать зави
симость полного КПД от р асхода , 
представим его в виде произве
дения частных КПД: 

'У\н = 'Y\г'YJд'llp'll� r cx ·  
При нулевом расходе (V = О)чг 

имеет значение ,  отличное от нуля , 
так как действительный напор при  этом больше нуля (рис .  3 . 40) . 
С увеличением расхода гидравлический  КПД возрастает , достигая 
максимального значения  при расчетном р асходе V р · 

Дисковый КПД [ см .  формулу (2 .227) ] при  нулевом расходе 
низок , так как внутренняя мощность Nвн определяется утечками ,  
а мощность , з атрачиваемая на  дисковые потери ,  включая мощность 
гидравлического торможения , велика .  При возрастании  р асхода V 
внутренняя  мощность увеличивается , а потери мощности из-за 
гидравлического торможения уменьшаются , поэтому дисковый КПД 
будет возрастать . 

Расходный КПД 'У) р  при  приближени и  р асхода через насос к ну
левому значению стремится к нулю, см . формулу (3 . 80) , так как 
р асход жидкости "Из-за утечки  Vy не равен нулю. Значение Vy при  
V = О составляет весь расход через колесо . По  мере увеличения 
расхода 'У] р возрастает от нуJIЯ , так как по абсолютному значению Vy 
остается примерно постоянным . Механические потери не зависят 
от р асхода , а мощность насоса повышается при росте р асхода , по-
этому механический  КПД 'УJ шх при  увеличении  V возрастает . 

Полный КПД, оценивающий все потери ,  проходит через н ачало 
координат 11 н ' V и имеет максимум правее максимума '11 г VТ' > Vp . " 1  ·н max 
При этом р асчетному р асходу VP соответствует КПД,  меньший  
максимального по характеристике Ч н = f ( V) : 'УJн .  Р < 'УJн. max · Од
нако если при  Vp , который при  проектировании  принимают р авным 
заданному расходу , реализуется з аданный напор при  заданной 
угловой скорости ,  то при vl '  напор меньше заданного из-за н .  ш а х  
меньшего Чг ·  Обеспечение при заданном расходе максимума 1] р 
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достигаемое правильным проектированием проточной части насоса ,  
приводит к тому ,  что КПД насоса на заданном расходе получается 
наибольшим для заданных угловой скорости ,  р асходе и напоре 
(это показал А. С .  Шапиро) [ 2 ] . Если заданному расходу будет 
соответствовать гидравлический  КПД,  меньший максимального , 
то это приведет к тому ,  что для получения з аданного напора потре
буется увеличить выходной диаметр колеса D2 • Это , в свою очередь , 
приведет к снижению '\'] д и ,  следовательно ,  'I'J н ·  Для сЬвмещения 
заданного режима с расчетным надо при  проектировании  насоса 
обеспечить на  з аданном режиме отношение скоростей cгlc2u = 
= (cгlc2u) p .  Связь отношения (cгlc2 u )p  с параметрами насоса дана 
в р азд. 3 . 1 . 1 . 5 .  

Уравнение для КПД-характеристики найдем , основываясь на  
выражении 

� = 'I'Jнi'I'Jн. р = vl!;R. 
Подставляя в выражение (3. 1 09) формулы (3 . \ 02) и (3 . 1 07) ,  получим 

- _ - - ( 1 -- qp) ( 1 + а) + Ь 
11 - v н ( 1 - Vqp) (V + а) +  ь + с ( 1 - 1 ,67V)2 ! ( 1 - qp) ( 1 + а) +  Ь J ' 

где с = О при V > 0 ,6 .  

(3 . 1 09) 

(3 . 1 10) 

Из уравнения (3 . 1 1 0) следует, что на зависимость Т)= f (V) вЛияют qp ;  расход
ный,  дисковый и механический КПД на р асчетном режиме; параметры ,  определя-
ющие коэффициент с , а также вид зависимости fl = f (V) ,  который ,  помимо qp, 
определяется �приn и D1. 

КПД-характеристики ,  рассчитанные по формуле (3. 1 1 0) , приведены на  
рис .  3 . 39,  в .  Уменьшение qp и �npиn приводит к увеличению области расходов V, 
при которых 'I'Jн > О .  С уменьшением qp и_ �npиn возрастает также разность между 
расходами V'I'Jн max и V р· 

Для конкретного насоса н а  основании соотношения (3. 1 1 0) можно получить 
зависимость 'I'J = f (V) при постоянной угловой скорости . Изменение угловой ско
рости , как и в случае мощиостной характеристики (см .  разд. 3 . 1 . 4 . 2) ,  приводит 
к изменению как уровня КПД, так и вида КПД-характеристики .  

Влияние частоты вращения на характеристики насоса . Уравне
нение (3 . 1 04) дает зависимость напора насоса от двух параметров -- объемного р асхода V и угловой скорости (•) . Если  положить объем
ный расход постоянным, можно получить соотношение Н = A 1ffi2 + 
+ В[ (•) + С[ , где А 1 , в; , с; - константы , но оно не имеет практи
ческого смысла ,  так как обычно изменение частоты вращения при
водит и к изменению объемного расхода . При неизменном положе
нии дросселя гидравлической системы объемный расход будет ме-
няться пропорционально частоте вращения :  V = const (:) . С учетом 
этого соотношения из ур авнения (3 . 1 04) получим Н = A i w2 + 
+ В\(:)2 + C{w2 или Н = А 2 (:)2 , где А [ , Bl ,  С\ , А2 - константы . 
Соответственно мощность будет пропорциональна кубу частоты 
вращения :  

где а3 - константа . 
Поле энергетических характеристик насоса . В практике приме

нения шнекоцентробежных насосов в системах п итания ЖР Д тре-
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Рис . 3 . 4 1 .  По.1 е  энер гетических х ар актеристик н ассс а :  
-- - Рвх/ш' = 0 , 6 4 · 1 0- •  п а .  с' ; - - - - Pnxl(j)' = 0 . 2 2 4  Х 
Х 1 о-• П а - с2 

буется знать зависимость напора и полного КПД насоса от р асхода 
в достаточно широком диапазоне изменения частоты вращения на
соса . Поэтому насос следует характеризовать семейством кривых 
Н = f C V) и 'I'J н = f ( V) ,  т .  е .  полем энергетических характеристик 
(рис . 3 . 4 1 ) .  При изменении угловой скорости насоса ffi будет ме-
няться значение числа Рейнольдса Re = ffiD�/(4v) .  Ч исла Рейнольдса ,  
большие 1 0; (см . разд . 2 . 1 2) ,  не влияют на  число Эйлера E u :  Н = = Н/и� (автомодельная область по  Re) ,  а ч исла Рейнольдса ,  боль
шие 1 06 ,  практически не влия10т на  внутренний мощиостной КПД 
'I'J вн N и безразмерную внутреннюю мощность Nвн = Nnнl(p (}D�) . 
Если  поле характеристик охватывает диапазон изменения  (:) , при  
котором Re  находится в автомодельной области ,  то  на подобных 
режимах насоса будут сохраняться постоянными соотношени я ,  
см . формулы (2 . 1 60) , . . .  , (2 . 1 62) : 

V/ffi = const ; 

H;ffi2 = const ; 

N nн/ffi� = const ; 

Чвн N = con�t .  

(3 . 1 1 1 ) 
(3 . 1 1 2) 

' (3 . 1 1 3) 
(3 . 1 1 4)  

Для подобных режимов с помощью выражений (3 . 1 1 1 ) и (3 . 1 1 2) 
получим HI"V2 = const , т. е . линии подобных режимов в координа
тах Н, V будут определяться параболами . Параболы подобных 
режимов являются линиями постоя нных Nвнlш3 и 'I'J вн х  (рис .  3 . 42) . 
По параболе напор Н изменяется пропорционально ( ') 2 , а внутренняя 
мощность N вн - пропорционально ш3 • Еслп известны Н и N вн 
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н Рис . 3 .42 .  Э н е р r с·I н ч сс к ис х а р а ктер ис1 и к и  нaH/V2=cons t ,  '7/JнN·=const, сос а (--) и семейство п а р абол подобных Nf3нjwз=const р ежи мов н асосов (- - - ) : 
ro, > �J, > Wз > ю. 

Hjw'l; 
Njw'J: .---L........./ 

'lн 

о ' V/w 
li Рис.  3 . 43 .  У н и версал ь н ы е  х а р а ктер истики 

н асосов 

при  какой-либо одной с:' , то с помощью соотношений (3 . 1 1 2) и (3 . 1 1 3) 
можно получить напор и внутреннюю мощность , соответствующие 
другой (:) . 

При малых частотах вращения Re  становится меньше автомо
дельного для Nвн ('I'J вн .У) . т. е. Re < 1 06 •  В этом случае уже нельзя 
пренебрегать влиянием Re  на  Nвн и 'I'J вн. s и считать , что на подоб-
ных режимах ( V/ c:J = const) мощность Nвн пропорциональна с:> 3 •  
Из-за влияния мощности дискового трения , т .  е .  влия ния Re  на  ко
эффициент трения диска Стр ,  ;1 , см . формулы (2 . 1 87) и (3 . 77) , внут
ренняя мощность будет уменьшаться с уменьшением с:) медленнее, 
чем ffi3 • Поэтому КПД 'I'J вн .v не будет оставаться при изменении c:J 
постоянным на  подобных режимах , а будет падать с ее уменьшением . 
В связи с этим в области малых c:J кривые постоянных 'I'Jвн N не будут 
совпадать с параболами подобных режимов HI V2 = const .  

Несовладение кривых постоя нных полных КПД 1'J н = const 
с параболами подобных режимов будет еще большим , так как зави
симость механических потерь в насосе от c:J тоже отличается от ку
бической :  с уменьшением с:> механические потери уменьшаются 
медленнее, чем c:J3 ,  см . выражение (3 . 79) . Поэтому при уменьшении  с:) 
на  подобных режимах полный КПД 1lн • как и внутренний мощноет
ной КПД Ч nп х •  будет уменьшаться . Это будет приводить к тому , 
что в области малых t:J кривые постоянных полных КПД будут 
пересекать параболы подобных режимов (см . рис .  3 . 4 1 ) .  

Для насосов ЖР Д ,  которым , как правило , соответствуют боль
шие ЧИСJiа Re и малая доля механических потерь в потребляемой 
мощности , можно считать , что кривые Чн = const (N/cu3 = const) 
совпадают с параболами подобных режимов HI V2 = const в области 
изменения угловой скорости c :J  > 0 , 5шР .  При этом можно р ассчи-
тать поле энергетических  характеристик Н = f ( V) ,  N = ер ( V) 
и 1'Jн = 1/' (it')  насосов ЖР Д с помощью зависимостей (3 . 90) , (3 . 1 05) 
и (3 . 1 08) ,  полагая полный КПД ,  не зависящим от угловой скорости . 
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Часто характер истики насосов Ж:Рд представляют в в иде Hf,,> � =  = f ( Vfw) , N/c•)3 = ер ( V/ ' • > ) и Ч п = qr ( V/ (! 1 ) ( рис .  3 . 43) . Такие ха
рактеристики называют универсальными .  Они не зависят от уг.повой 
скорости . Универсальные характер истики рассчитывают по фор
мулам (3 . 1 02) ,  (3 . 1 07) и (3 . 1 09) . 

Иногда линии  постоянных КПД 'У)н = const на  поле характе
ристик замыкаются в области больших w и больших V.  Снижение 
полного КПД на  этих режимах (что гр афически означает з амыкание 
линий постоянного КПД) следует объяснять возникновением на 
этих режимах кавитационных явлений в насосе . В координатах 
H/(J)2 , V!w кавитация проявляется резким изменением характера 
напорной характеристики и КПД-характеристики (пунктирные ли
нии  на рис .  3 . 43 ; см . также рис .  3 . 4 1 ) .  При кавитации в шнеко
центробежном колесе изменяется также и мощностная характери
стика  в связи с изменением характера обтекания лопаток . Кавита
ция в отводе не влияет на  мощностную характер истику . Обычно 
кавитация в спиральном отводе возникает при р асходах , п ревы
шающих в 2 . . . 2 , 5  раза р асчетный р асход; в лопаточном отводе 
в 1 , 3 . . .  1 , 5 раза .  · В  наиболее общем виде характеристики насосов 
представляются в виде зависимостей критерие� подобия - коэф-
фициента напора ii от коэффициента р асхода V. При неподобных 
насосах эти критерии  используются как обобщающие комплексы . 
Наиболее надежно энергетические характеристики можно получить 
опытным путем . Обычно для получеыия характеристик проводят 
испытания на воде . 

3 . 2 .  ОСЕ В ЬI Е  НАСОС ЬI 

3 . 2  . 1 .  Схема устройства . Рабочие орган ы 

Оптимальная область применения  осевых насосов соот
ветствует значениям n8 ;:=: 600 (см . рис .  2 . 59) . Однако и при  мень
ших значениях n8 насос можно выполнять осевым, если это опре
деляется удобством его компоновки  в ЖР Д. Высокие значения n8 ,  
см .  формулу (2 . 1 64) , получаются при  больших объемных р асходах 
и малых напорах . 

В р азд . 3 . 1 р ассмотрено применение шнеков как предвключен
ных ступеней шнекоцентробежных насосов .  Вместе с тем осевой 
насос можно использовать в ЖР Д в виде насосного агрегата , имею
щего автономный привод . Такой насос обычно устанавливается перед 
основным насосом ТНА . Тогда он выполняет роль бустерного насоса 
(см . р азд . 3 . 3 . 7) . Возможно использование осевого насоса в каче
стве основного насоса ТНА при  применении в ЖР Д водородного топ 
лива (в связи с малой плотностью объемный расход водорода полу
чается большим) . Для обеспечения высоких  давлений осевой водо
родный насос делают многоступенчатым (рис .  3 . 44) . 

Для получения высоких антикавитационных качеств осевых на
сосов в н и х ,  как и в шнекоцентробежных , используют предвклю
ченную шнековую ступень (шнек) . Насос со шнеком имеет кавита-
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Р и с .  3 . 44 .  Ш в екоасевой многоступен ча
ты й  н асос :  
1 - п редВI<лючен ный ш нек ; 2 - осевые 
ступен и ;  3 - с п иральный отвод 

циопный коэффициент быстро
ходности Ссрв (см . разд . 3 . 3 . 3) ,  
равный 3000 . . .  4000 , а с осе
вой ступенью, спроектиро

ванной по закону c2 u r  = const (см . рис .  2 . 48) , - 900 . . .  1 1 00 . 
Однако осевой ступени соответствуют более высокие КПД и 

коэффициент напора .  В шнекоосевом насосе (осевой насос с пред- 
включенным шнеком) используются положительные качества как 
шнека ,  так и осевой ступен и .  Отметим, что бустер ный осевой насос 
из-за сравнительно малых потребных напоров .может выполняться 
одноступенчатым шнековым . Для получения большего напора и КПД 
шнек (часто перемениого шага) делают с конической втул
кой (рис .  3 . 45) . 

Подводы шнекоосевых насосов аналогичны подводам центробеж
ных насосов (см . рис .  3 . 2) .  После шнека устанавливается спрям
ляющий лопаточный диффузорный аппарат .  Он является направ-

1 1  L\������� 

РазВертка по I-I 

Рис. 3 . 45 .  Шнековый насос с кони
ческой втулкой 
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РазВертка по !:-! 

Рис. 3 . 46.  Схема осевой ступени насоса и гр а
фики изменения параметров потока жидкости 
по длине  проточной части : 
а - направляющий а п п а рат ;  б - рабочее колесо ; 
в - спрямляющий а пп арат 



ляющим аппаратом последующей осевой ступени (рис . 3 . 46) . В нем 
повышается давление за счет уменьшения окружной составляющей 
скорости потока до нуля . Повышенное давление обеспечивает р аботу 
без кавитационного срыва осевой ступени ,  стоящей за шнеком , 
а уменьшение окружной составляющей скорости потока способ
ствует повышению напориости ступени ,  см . формулу (2 . 33) .  Изме
нение параметров потока по  длине подвода и шнека такое же, как 
и в шнекоцентробежном насосе (см . рис .  3 . 1 ) .  Для осевой проме
жуточной ступени изменение параметров дано на рис .  3 . 46 .  В ходной 
направляющий аппарат а промежуточной ступени является спрям
ляющим аппаратом предшествующей ступени .  В рабочем колесе б 
к жидкости подводится энергия - полное давление растет , возра
стают скорость и статическое давление ,  так как ступень выполняется 
реактивной . В спрямляющем аппарате параметры изменяются так же ,  
как в направляющем а . Полное давление в аппаратах падает из -за 
потерь .  Шнекоосевой насос может не иметь специального отвода . 
После спрямляющего аппар ата поток поступает непосредственно 
в трубопровод .  Для улучшения компоновки в шнекоосевом насосе 
можно использовать такие же отводы , как в шнекоцентробежном 
насосе (см . разд . 3 . 1 . 1 . 5) . На рис. 3 . 44 показан спиральный отвод . 

Основные положения теорий шнека и осевой ступени даны 
в р азд . 2, антикавитационные качества шнека р ассмотрены в р азд . 3 . 3 . 
Остановимся н а  особенностях р асчета шнекоосевых и шнековых 
насосов . 

3 . 2 . 2 .  Ш некоосевой насос 

Уrловая скорость шнекоосевоrо н асоса н диаметры шнека. Уrловая ско
рость определяется по коэффициенту СерЕ •  который находится в пределах 3000 . . .  
4000 (см . р азд. 3 . 2 . 1 ) .  

И з  конструктивных соображений  и для исключения  отрывов потока у втулки 
относительный диаметр втулки dвт . ш. = dвт. шiDш выбирают в пределах 0 ,3  . . .  0 , 5 .  
При таких  значениях dв r. ш для получения указанных высоких значений  Сс рв 
надо выбирать коэф:jшциент диаметра шнековой ступени Кпш = 2 , 1 3Dш/V V!w = 
= 7 ,3  . . . 7 ,7 .  Значения Кпш и dвт. ш определяют диаметры D ш  и dвт . ш (см. рис . 3 . 44) . 
Если при  этом возникают трудности в получении напора ,  необходимого для бес
срывной р аботы осевой ступени , то следует выбирать Кпш в пределах 6 . . . 7, при  
этом Ссрв обычно находится в пределах 2500 . . .  3000. 

Диаметры осевых ступеней . Осевые ступени ,  как правило, выполняют с постоян
ными периферийным Dп и втулочным dвт диаметрами.  Диаметр Dп определяется 
диаметром шнека : Dп = (0,9 . . . 1 , 0) Dш. Диаметр втулки dnт находится по коэффи
циенту эквивалентного диаметра осевой ступени 

� --. -
Кпэ = 2 , 1 3D8/V Vj w ,  

где Dэ = VDA - diт . 
Для получения высокой окружной скорости (высокого напора) при  минимальных 

потерях принимают Kn8 = 4,0 . . . 4 ,5 .  Диаметры dвт и Dп определяют размеры 
выхода шнека (см . рис .  3 . 44) . Другие геометрические параметры шнека определяют 
с использованием соотношени й  разд. 3 . 3 . 6 . 

Уrлы рабочей решетки, число лопаток. По полученным значениям Dп и dвт 
для среднего диаметра · 

Dcp = (Dп + dв 1 )/2 
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Рис. 3 . 47. Зависимость доnустимого угла nо
ворота потока в решетке от угла потока на  вы
ходе и густоты решетки 

5О r---+---�---г-- определ яют скорости и строят треугольник 
скоростей на входе в первую осевую сту-

ЧО пень (см .  разд. 2 . 5 . 4 ,  принимаем после 
спрямляющего аппарата шнека с1и = 0) . 
По углу потока �1 находят угол лопаток 
�1Л (i = 2 . . .  3°) .  Угол ПОТОКа на ВЫХОДе �2 -:fb надо выбирать таким, чтобы течение в диф
фузорной решетке колеса было безотрыв
ным. Обобщение опытных данных продувок 

20 диффузорных решеток позволило получить 
связь между допустимым углом поворота 
потока в решетке �� = �2 - � 1 •  выходным 

10 углом и густотой решетки Ьлltл (рис. 3 . 47) . 
Для увеличения напориости следует 

выбирать максимальные углы поворота 
о потока , при которых требуется большая 

10 JO 50 70 J32;гpailyc густота . После определения угла �2 нахо-
дят угол лопатки на выходе �2л = �2 + б . 

Угол отставания б можно принимать р авным 3 . . . 5° . В дальнейшем этот угол 
уточняется по формуле 

б = е [ 0 ,92 (-Ц/Ьл) - 0,002�2Л + 0 , 1 8  ] , (3 . 1 1 5) 
УЬл/fл 

ГДе е = 1 80 - (�1Л + �2Jl) - УГОЛ ИЗГИба профиля ;  Xf - СМ .  рис. 2 .  7 .  В формулу 
(3. 1 1 5) углы б ,  е и � подставляются в градусах .  

Для определения числа лопаток надо задаться относительной высотой лопатки. 
Для уменьшения потерь на  парный вихрь целесообразно выбрать hлiЬ;п ;;;;. 1 , 5 (см. 
р азд. 2 . 1 2 . 2 . 1 ) .  Тогда , выражая число лопаток z через шаг tл , получим 

bJr hл 1 + dвт z = :rt -- --- -,;---'c.....,F-f;п Ьл 1 - dвт • 
По значению z определяют шаг f;п , а затем по Ь;пlt;п - хорду лопатки Ь;п . Ло

патки осевых ступеней получаются короткими (D cplh;п < 7) , поэтому их можно 
не nрофилировать по р адиусу. 

Ч иСJJо ступеней . По углу �2 определяют треугольник на  выходе ступени (см. 
р азд. 2 . 5 . 4) и определяют скорость c2u = и - C2z ctg �2 (c2z = C1z) . Зная эту ско
рость , по формуле (2 . 98) определяют теоретический напор ступени Нт. Принимая 
гидравлически й  КПД ступени Чг = 0 ,82 . .  . 0 , 88, н айдем действительный напор 
ступени Н = НтЧг· Число осевых ступеней определяется как частное от деления  
потребного напора насоса на  напор ступени .  Ступени делают одинаковыми .  

П араметры н аправляющего и спрямляющего аппаратов (см . рис·. 3 . 46) . Скоро
сти потока на выходе и входе аппаратов определяются абсолютными скоростями 
потока н а  входе и выходе колеса .  Геометрические параметры решеток аппаратов 
находят аналогично параметрам решетки колеса (вместо углов � используются 
углы потока в абсолютном движении  а.) . Осевой зазор между колесом и аппара
тами выбирают в пределах (0,  1 . . .  0 ,3) Ьл ,  при больших зазорах уменьшаются пуль
сации давлений за счет выравнивания потока , но могут возрасти потери на трение 
в зазоре. 

3 . 2 . 3 .  Шнековый насос 

3 . 2 . 3 . 1 .  Выбор параметров 

Шнековый одноступенчатый насос (см . рис . 3 . 45) исполь
зуется в качестве бустер ного насоса (см . р азд . 3 . 2 . 1 ) .  Угловая ско
рость шнековоrо н асоса и его диаметры Dш и d1вт  определяются 
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а) 
Рис. 3 . 48. Меридиональные сечения шнеков : 
а - с постоя н ньш днаметром втулки и периферии ; б - с постоя иным диаметром втулки 
и уменьш ающимся диаметром периферии ; в - с увелич ивающимся диаметром втулки и 
уменьшающимся днаметром перифери и 

так же , как и соответствующие диаметры шнекоосевого насоса (см . 
р азд . 3 . 2 . 2) .  Диаметр втулки на выходе d2вт находят, принимая 
К v32 = 4 . . .  4,5 ( Dэ2 = -v·v� - d� вт ) . Потребный напор бустерного 
насоса Н является заданным (см . р азд. 3 . 3 . 7) .  По 'УJг = 0 , 6  . . .  0 ,7 
(см . р азд . 2 . 1 0 . 1 )  находят потребный теоретический напор Нт = 

= HI'YJr ·  С · помощью соотношений разд. 2 . 1 0 . 1 находят шаг шнека 
на выходе , соответствующий Н т .  

Другие геометрические параметры шнека определяют с исполь
зованием соотношений р азд . 3 . 3 . 6 .  Отметим,  что , помимо шнека 
с конической втулкой (см . рис. 3 . 45) , в бустерных насосах можно 
использовать шнеки и с другим профилем меридионального сече
ния (рис .  3 . 48) . Выбор формы колеса ступени определяется компо
новкой и требованиями к их антикавитационным и напорным ка
чествам . 

3 . 2 . 3 . 2 .  Энергетические характеристики 

Теоретические характеристики.  Расчет характеристик шнекового 
насоса рассмотрим на nримере шнека постоянного шага с неизменными диаметрами 
на периферии и у втулки (рис. 3 . 48 ,  d,  2 .49) .  

При р аботе шнека в шнекоцентробежном насосе центробежное колесо влияет 
н а  р аботу стоящего nеред ним шнека. Поэтому характеристики шнекового н асоса 
отличаются от характеристик шнека шнекоцентробежного насоса.  Это отличие 
приводит в основном к тому, что р асчетные диаметры для отдельно стоящего шнека 
и для шнека , стоящего перед центробежным колесом, р азличны, см. формулы 
(2 . 1 44) и (2. 1 45) . Шнековые н асосы со шнеком nостоянного шага (см. рис. 2 . 49) 
имеют большую густоту решетки,  поэтому влиянием конечного числа лопаток можно 
nренебречь, т .  е .  можно принять Н т = Н тоо· Тогда теоретический наnор шнека по
стоянного шага ,  см. формулу (2. 1 46) , запишется в виде 

Нт = и� ( 1 - ��z ctg �л . p ) = и� ( l - q2) , (3 . 1 1 6) 

где up - окружная скорость на расчетном диаметре D p. 
Выразим Н т через расход V и геометрические параметры шнека. Значение c2z 

легко определить из соотношений  
C2 z = V!F2z ;  

:тtD'iu :тt d�т Dш - dвт б ер F 2Z = --4- - --4- - 2 z --.,------,<""-- ' s in  �л. е р 
где бс р - толщина лопа1 ки н а  средпсы диаметре (см . рис .  2 . 49) . 
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'lш/'lшtntJ>t 1, 0  н 
0,8 Нто 
0,6 t----t--{7 
0,4 
0,2 

Рис. 3 . 49 .  Схема построения 
энергетических характеристик шне
ковоrо насоса 

Преобразуя это выражение, 
получим 

F2z = hл (:rtDe p - zбep/s iп �л.  е р) .  

о v O L-�--������� 
Lnor 

(3 . 1 1 7) 
Учитывая ,  что tg �лр = s/лDp. 
выразим окончательно H.r , см. 
формулу (3 . 1 1 6) , через геометриче
ские параметры шнека : V11 = o ' т 

2 UpV:rtDp 
Н т = up - h ( D б � ) s л л ep - Z  ep/sin л . е р 

Исследуем это выражение 
при V = О 

при Нт = О 

V _ sh,n (:rtDp - zбe p/Sin �л .  ер) ro 
Нт=О - 2л 

( 3 . 1 1 8) 

(3 . 1 1 9) 

Из этих соотношений  следует, что теоретическая характеристика шнекового 
осевого насоса представляет собой в координатах Н 1. , V прямую линию, отсекающую 
на оси ординат отрезок, пропорциональный и� . а по  оси абсцисс - отрезок, длина 
которого определяется выражением (3 . 1 1 9) ,  (рис. 3 . 49) . 

Чем больше угол лопатки �JJ . Р• тем более полого идет характеристика .  При 
увеличении частоты вращения теоретический напор Н то возрастает быстрее, чем 
V н =О• и теоретическая характеристика становится круче. т 

При уменьшении расхода угол атаки увеличивается ,  при  увеличении - умень-
шается.  При нулевом угле атаки теоретический напор Н т = О и V = V н =О · т 
Теоретическую характеристику можно также р ассматривать как зависимость Н т = 
= f (V р) для серий  шнеков с р азными р асчетными р асходами . 

Действительные характеристики . Действительная напорная характер истика 
шнекового насоса с осевым или коленообразным отводом может быть построена 
по трем точкам, соответствующим V = О, V н =О и V'l']ш шах• при  котором полный т 
КПД шнека достигает максимума .  Обычно, как показали В .  И. Петров и В . Ф .  Че
баевский ,  максимум полного КПД соответствует значению расходного параметра 
qТJш шах = 0 ,6 ,  при котором в шнеке практически отсутствуют обр!lтные течения  
н а  входе и выходе. Поэтому при  расходе V ТJш шах в шнеке н е  будет потерь н а  ги
дравлическое торможение. Тогда , имея в виду отсутствие потерь на дисковое трение 
и пренебрегая р асходными потерями,  получим, что для р ассматриваемого режима 
полный КПД шнека р авен гидравлическому ('I'Jш max = 'I'Jг шах) · 

Зная ,  что qТJш шах = 0 ,6 ,  н айдем 

у _ О  6 shл (:rtDe p ·- zбc p /s in �л . ер) ro 
Тlш mах - ' 2:rt • 

При V = О на основании опытных  данных получена зависимость для действи
тельного напора шнека [9 ] 

где �ш - радиальный  зазор между швеком и корпусом . 
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При V н =О затрата энерги11 на течение жидкости чсрс:� t<олссо определ яется 
т 

затратой энер гии н а  трение жидкости (обтекание пластин с нулевым углом атаки) . 
Потери энергии на трение, см.  формулу (2 . 1 83 ) ,  на йдем по фор�tуле 

Lпот = Л  b;r . ер w2 
Dг -2- ' 

где Ьд .  е р - длина лопатки на  среднем диаметре ;  

Dг = 4hлаер 
2 (hл + аер) 

лDср - z (Ocp/s in �л . ер) аср = s in �Jl .  е р z 
- ширина межлопаточного канала н а  среднем диаметре. 
Относительная скорость в межлопаточном канале колеса при V н =О • т 

w = V н =of(hлacpz) . т 

( 3 . 1 20) 

(3 . 1 2 1 )  

Коэффициент сопротивлени я  Л принимаем в пределах 0, 0 1 1 . . . 0 ,01 6 . Тогда 
для указанного режима получим 

Н Н =0 = - Lпот · 'f 
При V 1'\ш max с помощью формулы (3 . 1 1 6) получим выражение для напора 

н11шmах = 0 , 41']ш mахи§ . 
При KDd = 6 . . .  8 значение l'Jш max = l'Jг max = 0 ,55 . . .  0 ,40 .  С уменьшением КDэ 
значение l'Jш max возрастает. 

Нанесем в координатах Н, V значения  напоров при V Н=О и V (см . 
11ш max 

рис.  3 . 49) . Соединив полученные точки плавной линией ,  п олучим действительную 
напорную характеристику шнекового н асоса и определим расход V Н=О , при  ко
тором напор р авен нулю. 

Для построения КПД-характеристики l'Jш = f (v") используют обобщенную за
висимость , пр иведеиную на  р ис .  3 . 49 (см . стрелки) . 

3 . 3 . КАВИТАЦИЯ В НАСОСАХ 

3 . 3 . 1 .  Основные понятия 

К а в и т а ц и я э т о  п р о ц е с с  н а р у ш е н и я 
с п л о ш н о с т и п о т о к а ж и д к о с т и в з о н е п о н и 
ж е н н о г о д а в л е н и я ,  з а к л ю ч а ю щ и й с я в о б
р а з о в а н и и п о л о с т е й, н а п о л н е н н ы х п а р о м и 
в ы д е л и в ш и м с я и з ж и д к о с т и г а з  о м .  В области 
поиижеиных давлений возникают р астягивающие напряжения ,  ко
торые приводят к р азрыву жидкости ; образуются полости - кави
тационные каверны , которые заполняются парами жидкости и вы
деляющимся из жидкости растворенным в ней газом . 

Попадая в область высоких давлений ,  каверны (паровые пу
зырьки) «захлопываются» ,  так как пар конденсируется . З ахлопы
вание каверн вызывает местный гидравлический удар , по некоторым 
теориям -.- кумулятивный , который может привести к разрушению 
(кавитационная эрозия) стенок каналов . 
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н, v Р и с .  Э . 50 .  С р ы в н а н  к а в и т а ц и о н н а я  х а р а кте
р и с пш а ,  т и п и ч н а я  дл я ш н е коцен т р uбеж н ы х  
н асосов , п р и  ro о =  const 

Hz 
Нл Возникновение и р азвитие кави-

тации в жидкости связано с на
личием так называемых ядер кави
тации .  Ф изически чистая и одно· 
родная жидкость воспринимает 

Ре Рсрв Ркр Ркав PtJx значительные растягивающие на-
пряжения . В технических жидко
стях всегда имеются ядра кавита

ции и под воздействием р астягивающих напряжений возникают 
кавитационные явления . Ядра кавитации я вляются теми слабыми 
точками ,  в которых нарушается прочность жидкости и возникают 
кавитационные явления . Согласно наиболее вероятной гипотезе 
ядра кавитации представляют собой перастворенные газовые вклю
чения , в том числе в порах и трещинах микрочастиц, взвешенных 
в жидкости . 

На  развитие кавитации в жидкостях влияет также количество 
свободных газов и растворенных , выделяющихся в областях пони
жеиного давления . Газ уменьшает прочность жидкости (газовая 
кавитация) . При  наличии двухфазной среды сильно п адает скорость 
звука и кризисы ,  имеющие место при  кавитационных течениях (огра
ничение р асхода) , могут являться кризисами звуковых течений .  
Кроме того , на  степень р азвития кавитации могут влиять термоди
намические свойства жидкостей (см . разд .  3 . 3 . 5 .2) .  

Кавитация приводит к трем основным отрицательным послед
ствиям для гидравлических машин : 

а) к срыву режима работы машины , т .  е .  к резкому снижению 
основных выходных параметров - Н, V (рис .  3 . 50) и 'l'] н ; 

б) к эрозионному разрушению рабочего колеса машины - обычно 
при длительной работе на  кавитационном режиме [2 1 ;  

в) к возможности неустойчивой р аботы (низкочастотные авто
колебания давления) [ 1 О 1 . 

В насосах кавитация возникает при  давлении перед входом в на
сос, существенно превышающем давление параобразования при 
данной температуре жидкости Рп · Это означает , что область мини
мального давления р асполагается внутри проточной части насоса . 
Падение давления  внутри (по сравнению с входным давлением) , 
прежде всего ,  связано с обтеканием лопаток . При обтекании лопа
ток ,  как и при . обтекании любого профиля , образуется область по
н ижеиного давления . При положительных углах атаки , обычных 
для насосов , область понижениого давления возникает с нерабочей 
стороны входной части лопаток (на рис .  3 . 5 1  и 3 . 52 отмечена знаком 
«минус») . В центробежном колесе область минимального давления 
определяется не только распределением давления в результате обте
кания .'lопатки , но и давлением ,  возникающим от действия кориоли
совых и центробежных сил и нерци и . 
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Рис.  3 . 5 1 .  05ласти минимальных давлений н а  лопатках осевого колеса :  
а - меридиональное сечение колеса; б - решетка лопаток 

Решетка колеса , у которой напор падает при меньшем входном 
давлении ,  обладает лучшими антикавитационными свойствами . Чем 
больше разрежение на спинке лопатки , тем при  большем давлении Рвх 
наступает падение напора .  Поэтому следует избегать больших углов 
атаки ,  большой нагрузки на  лопатку (большой разницы давлений 
на лопатке) , малой густоты решетки ,  т .  е .  всего того , что может 
привести к большому разрежению на лопатке . Чем большую ско
р ость имеет поток ,  обтекающий лопатку,  тем больше будет р азре
жение на лопатке. Исходя из этого наиболее отдаленная от оси вра
щения точка  входной кромки лопатки может явиться центром за
рождения к авитации (точка А на р ис .  3 . 5 1  и 3 . 52) . 

Отметим , что в центробежном колесе начавшаяся кавитаци·я 
в области входа на  лопатки будет быстро р азвиваться вследствие 
того , что движение к пер иферии  по  инерции жидкости ,  более плот
ной , чем парагазовые каверны , увеличивает разрежение. 

Зависимость напора насоса от давления н а  входе при  постоянном 
р асходе и постоянной частоте вращения называется срывной кави
тационной характеристикой . Такие характеристики  снимаются на 
специальных лабораторных стеJ:Iдах . 

p,,�_or-:, �// 
1 

l_ 1 L-..-X ' 
' DX 
1 

Рис . 3 . 52 .  Области минимальных давлений на лопатках  центробежного !колеса: 
а - меридиональное сечение колеса ; б - круговая реш етка лопаток 
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Н а  рис . 3 . 50 представлена срывная кавитационная характери
стика ,  типичная для шнекоцентробежных насосов ЖР Д .  При давле
нии  на входе Рна в в насосе возникает кавитация .  Однако уменьшение 
давления от Рнав до Рнr" несмотря на развитие кавитации ,  не при 
водит к из:viенению напора и КПД насоса , но при  этом могут наблю
даться эрозионные и колебательные явления . При давлении  Рнv 
напор начинает снижаться (одновременно с напором снижается КПД) . 
Будем называть этот режим критическим . При давлении  на входе Рсрв 
напор резко падает . Резко снижаются также КПД и расход ,  кото
рый уже не удается поддержать постоя нным . Этот режим будем на
зывать срывным кавитационным . 

Для насосов ЖР Д важно избежать кавитационного срыва (Рнр > 
> Рвх > Рсрв) · Ввиду сравнительно кратковременной работы этих 
насосов для них допускается (без опасения з начительной кавита
ционной эрозии) режим уже начавшейся кавитации , но без суще
ственного изменения параметров . Обычно для эрозионного р азру
шения рабочих органов насосов при  кавитационных режимах тре
буется значительное время . 

При р асчете и эксплуатации насосов ЖР Д важно знать мини
мальное давление на  входе в насос Рс рв • при котором еще обеспечи
вается бессрывная работа насоса . 

Таким образом , на  характеристике обычно можно выделить два 
режима :  1 - режим начала изменения выходных параметров насоса 
(или критический режим) и 1 1  - режим срыва (или срывной 
режим) * .  Критический режим иногда совпадает со срывным 
режимом . 

Срыв режима насоса вызывается наличием сильно развившейся 
кавитационной зоны и примыкающей к ней зоны отрыва , которая 
р аспространяется по длине и ширине межлопаточного канала вплоть 
до выхода из колеса ,  что приводит к уменьшению площади проход
иого сечения и к резкому снижению напора насоса и р асхода ч;ерез 
него . Желательно ,  чтобы изменение напора между критическими и 
срывными режимами (см . ри с .  3 . 50) было минимальным , так как 
область между Рнv и Рсрв является р абочей .  

Иногда режим срыва насоса на  характеристике Н = f (Рвх) 
не проявляется четко ,  а напор (расход и КПД) достаточно плавно 
снижается при уменьшении  давления . Такие срывные кавитацион
ные характеристики наблюдаются иногда при  испытаниях шнековых 
насосов , а у центробежных и шнекоцентробежных насосов они имеют 
место при  D 11D2 > 0 , 5 .  При D 11D2 > 0 , 5  условия на  входе могут 
оказать в.1ияние на  выходные параметры .  В этом едучае за  давле
ние срыва условно · принимается такое давление , которое соответ
ствует установленному падению напора .  зависящему от требований ,  
предъявляемых к двигате.1ьной - установке . Обычно для основного 
насоса !'!..Н = 2 . . .  3 % от Ннач •  для бустерного насоса допускается 
!'!..Н ДО 1 0  % ОТ Ннач ·  

* В некоторой .1 итер атуре критический режим называют первым критиче-
ским режимом , а срывной - вторым критическим режимом . 

· 
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Для осевых и шнекоцентробежных насосов можно выделить еще 
режим при давлении Ре •  несколько меньшем срывного , 111  - супер
кавитационный режим . Многие насосы могут достаточно устойчиво 
р аботать при  резко уменьшающихся Зflачениях  напора и р асхода ,  
когда давление на  входе несколько меньше срывного , т .  е .  на  срыв
ной (левой) ветви характеристики (см . рис .  3 . 50) . Этот режим ха
рактеризуется тем , что кавитационная каверна ,  имея длину ,  пре
вышающую длину лопатки ,  отрывается от лопаток .  Теоретической 
схемой такого режима является отрывное кавитационное обтекание 
лопаток (суперкавитационное обтекание) . 

В дальнейшем будем р азличать четыре режима насоса по давле
нию на входе : а) режим Ркав - начало кавитации (f..Рна в = Рнав - Рп · 
где Рп - давление насыщенных паров - скрытая кавитация ) ;  

б )  режим Рнр •  при котором заметен излом линии Н = f (Рвх) . 
критический режим (f..Рнр = Рнр - Рп) ; 

в) режим Рерв • при котором наблюдается срыв режима ,  - срыв
ной режим (f..Ре рв = Рерв - Рп) ; 

г) суперкавитационный режим Ре  (!!.ре = Ре - Рп) · 
По давлению на  входе срывной и суперкавитационный режимы 

практически совпадают . 
Кавитация может иметь р азличные формы . Различают три формы · 

п аравой кавитации :  пузырьковая , вихревая , присоединенная (пле
ночная , струйная) . 

Пузырьковая кавитация возникает при  обтекании  профилей 
с плавными обводами .  Ядра кавитации (газовые включения) , нахо
дящиеся всегда в технических жидкостях ,  попадая в область пони
жениого давления на профиле, начинают быстро увеличиваться 
в объеме . В нутрь объема происходит испарение жидкости .  Возникшие 
парагазовые пузырьки сносятся потоком к выходной кромке пера ло
патки и «захлопываются» в области повышенного давления жидкости . 

�.ухревая кавитация возникает в вихрях жидкости , например , 
в зоне обратных токов , в концевых вихрях ,  образующихся на пери
ферии  лопатки (в радиальном зазоре между шнеком и корпусом) . 

Присоединенная кавитация наблюдается при  образовании паро
вой полости , связанной с лопаткой . Для этой формы кавитации 
характерно наличие четкой границы раздела фаз : пара и жидкости . 
В осевых и центробежных насосах могут присутствовать все три 
формы кавитации .  В шнекоцентробежных насосах применяются 
заостренные лопатки ,  поэтому при  р аботе на жидкости без свобод
ных газ�ч;ь,,в них в основном им€ют место присоединенная и вихревая 
кавитация .  

При перекачке жидкости с нерастворенными газами важную роль 
играет также газовая кавитация , связанная с увеличением объема 
газа в жидкости в области пониженных давлений . 

3 . 3 . 2 .  Кавитаци я в шнеке 
Установка шнека перед центробежным колесом значи

тельно улучшает антикавитационные качества насоса , уменьшая 
давление на  входе в насос , при котором происходит резкое падение 
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Рис. 3 .54 .  Срывные кавитационные ха
рактеристики :  
1 - ш некоцентробежного насоса; 2 -
шнек а  

напора (р ис .  3 . 53) . Это и определило широкое ·применение шнеков 
в шнекоцентробежных насосах . Антикавитационные качества правильно р ассчитанного шнекоцентробежного насоса определяются 
антикавитационными качествами шнека .  

На  ри с .  3 . 54 для примера приведены срывные кавитационные характеристики ,  полученные при  испытании шнекоцентробежного насоса на  воде (напор шнека определялся измерением давления на  корпусе между шнеком и центробежным колесом) . 
На  рис .  3 . 55 ,  а , б,  в приведены фотографии кавитационных з он в шнеке , которые соответствуют точкам а , б , в на  кривых рис .  3 . 54 . Фотографии получены во время эксперимента (шнек имел прозрач

ный корпус) . Кавитационная каверна зарождается на  периферии  
шнека , на нерабочей стороне лопасти , и вплоть до  срыва имеет за
метные границы . Теоретически течение в шнеке реальной жидкости 

Рис. 3 . 55. Фотографии кавитационных 
зон в проточной части шнека (движение 
потока справа налево; направление вращен и я  по часовой стрел ке, если смотr еть по наnrав.1ению п отока) 



без свободного газа можно рассматривать как течение с присоеди
ненной каверной . 

Рассмотрим модель течения в шнеке постоянного шага . Решетка 
такого шнека (см . р азд . 2 . 1 0 . 3) является решеткой пластин (рис .  2 . 49) .  
Возьмем решетку н а  среднем радиусе шнека .  При некотором давле
нии  на нерабочей стороне пластины , вблизи входной кромки , в зоне 
понижениого давления возникает присоединенная паровая каверна  1 
(рис .  3 . 56 , а) , замыкающаяся на длине Ьн в области повышенного 
давления . Струйки жидкости , прилегающие к каверне ,  огибая ее, 
как плохообтекаемое тело ,  отрываются и образ'уют за ней вихревой 
след 2 .  Из-за отрыва потока давление в следе понижено . Это приводит 
к подсосу в области следа 2 жидкости из невозмущенного потока и 
смещению ее с жидкостью в зоне отрыва , в результате чего давление 
в следе увеличивается по направлению к выходной кромке и вихри 
исчезают на длине Ьсл ·  След разрушается в пределах решетки .  

При  поиижении входного давления развитие кавитации прояв
ляется в увеличении ширины и длины паровой каверны и следа . 
При определенном давлении каверна  со следом занимают уже всю 
длину лопатки (см . рис .  3 . 56 , б) и след размывается потоком за ре
шеткой . Площадь проходиого сечения межлопаточного канала умень
шается , скорость w2c p  увеличивается , окружная составляющая c2 u 
и теоретический напор снижаются (см . рис .  3 . 50 и 3 . 56 , б) . Дальней
шее уменьшение входного давления приводит к скачкообразному 
увеличению длины каверны с выходом ее границы за пределы ре
шетки (см . рис .  3 . 56 , в) . Происходит отрыв потока жидкости от 
нерабочей стороны лопатки .  Наступает суперкавитационное (отрыв
ное) течение в решетке . Предшествующее ему по давлению течение 
называется предсуперкавитационным . Это течение соответствует 
срывному режиму работы шнека . Срывной кавитационный режим по 
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давлению входа близок к суперкавитационному (см . рис .  3 . 50) , 
Рсrв  ;:::::: flc · Анализируя суперкавитационный режим,  можно опре
делить антикавитационные свойства шнека на срывно:v1 режиме , 
вблизи  которого (со стороны большего давления) р аботает шнек ЖР Д.  

Суперкавитационное течение аналогично отрывному потенциаль
ному обтеканию лопатки . Рассмотрим это течение для бесконечно 
тонких лопаток и идеальной жидкости . 

В сечении k-k каверна  развита , скорость потока в межлопаточ
ном канале направлена под углом �л. е р · Эта скорость - макси
мальная скорость жидкости в межлопаточном канале . Давление 
по границе каверны также постойнно ,  оно равно минимальному 
давлению - давлению насыщенных паров жидкости Рп·  В сече
нии  k-k устанавливается также давление Рп · 

Для определения входного давления Ptc • СQQ_Т��тствующего 
су_п�р���J?J!Iащюнному срыву, выделим контур 1-1-k-k. 

Запишем уравнение энергии в относительном движении для 
сечений 1-1 и k-k (здесь и далее пренебрегаем уносом массы жидко-
сти в виде пара  через каверну) : 

--

(3 . 1 22) 
где w1cp - относительная скорость жидкости на  среднем радиусе 
шнека .  

где 

Преобразовав выражение (3 . 1 22) , получим 

(P i c - Рп)/р = (Л i c) peшWf с р/2 ,  (3 . 1 23) 
(3 . 1 24) 

Параметр Л называется коэффициентом кавитации (в гидродинамике 
его называют числом кавитации) . Экспериментальным путем коэф
фициент кавитации для насоса может быть определен согласно 
формуле (3 . 1 23) для характерных кавитационных режимов р аботы 
насоса по соответствующему входному давлению (см . рис .  3 . 50) : 

для режима н ачала кавитации по формуле 

� _ Рна в - Рп _ __ д-'-рi'нс:::.а"-:в _ /\нав - 2 / - 2 ' pwl ер 2 pw l c p/2 

для критического режима по формуле 

Л _ Рнр - Рп _ __ д+р-"н"'-р-нр - pwf ср/2 
-

pw f с р /2 
для срывнаго режима гю формуле 

Л _ Рrр в -· Рн _ срв - 2 /2 -pwl c p  

(3 . 1 25) 

(3 . 1 26) 

(3 . 1 27) 

Как видно из выражений  (3 . 1 25) , . . .  , (3 . 1 27) , коэффициент кави
тации пропорционален уменьшению давления в потоке от давления 
на  входе в насос до минимального давления , р авного давлению насы
щенного пар а .  Это уменьшение давления связано с увеличением 
скорости потока в межлопаточном канале шнека .  
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Если рассчитать коэффициенты кавитации ,  то можно оnреде
л ить расчетным путем с помощью соотношений (3 . 1 25) , . . .  , (3 . 1 27) 
характерные давления Ркав . Рнг •  Рерв � Ре · В .  И. Петров и В .  Ф .  Че
баевский получили з ависимости для Лнав • Лкг •  Лерв [9 ] . 

Найдем выражение для коэффициента кавитации решетки  
(Л1 с) рсш � (Л1е rв) реш • с которым связан  коэффициент кавитации 
шнека Л1ерв ·  Для определения отношения скоростей wкlw1eг •  вхо
дящего в выражение (3 . 1 24) , используем уравнение количества дви
жения для контура  1-1-k-k (см . рис .  3 . 56 ,  в) в проекции  на на
правление пластины: 

pwl eptcp s in Р1 ср (wк - W1 ер COS Ьер) = (Ple - Рп) tcp sin �л. ер · (3 . 1 28) 
Решая совместно уравнения (3 . 1 23) и (3 . 1 28) , найдем выражение 

для отношения скоростей [9 ] 
�1СР - iep cos 

2 

cos �1 ер + iep 
2 

(3 . 1 29) 

Подставляя  формулу (3 . 1 29) в соотношение (3 . 1 24) , после преобра· 
зований  получим 

(л ) = 
2 s in �1 ер sin ic p 

le реш 1 + cos (�1 ер + i ep) (3 . 1 30) 

В связи с малыми углами �lcp и iсг значение косин уса можно при 
нять р авным единице, а s in �lcp  равным tg �lcp  = c1z = с1/Иср · 
Тогда выражение (3 . 1 30) примет в ид 

(Лiс)реш = c1z s in icp · (3 . 1 3 1 )  
Коэффициент кавитации шнека Л1 е рв � Л1е можно выразить через 
коэффициент кавитации решетки 

lч с рв � А! с = ао + Ьо (Лiс) р еш · (3 . 1 32) 

С учетом формулы (3 . 1 31 )  выражение (3 . 1 32) приведем к в иду 

( 3 . 1 33) 
Влияние пространственности течения  в шнеке, толщины лопаток и 
других геометрических параметров ш нека учитывается поправ
ками ао ,  Ь0 и Ьо (полагается , что iё v = 4 . . .  1 1 °) . 

На основании обобщенных опытных данных шнекоцентробежных 
насосов с р азличными вариантами шнеков постоянного и перемен
иого шага В .  И .  Петров и В .  Ф .  Чебаевский получили  Ь0 = О ,  1 1 5 
и следующее выражение :  

а о  = 0 ,043 (у� Yep/iep - 1 )  + 0 , 2 1  / .бl ер + О,  1 1 /J/.Бл. ер + 
+ 0 ,0027 (zш - 2) - 0 ,095 , (3 . 1 34) 

где Уе р - угол входного клинообразного участка ; 61e r = б1 evfDep 
относительная толщина входной кромки ; Б л . е р = Ьл. evfDev - отно-
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сительная длина профиля ;  при  Ye/ie p ..;;: 1 первый член следует 
принимать равным нулю . 

Из формул (3 . 1 33) , (3 . 1 34) видно , чо Л1ерв уменьшается 
:__ увеличени

.
ем_ Бл . .!!_Р и уменьшен�е� "?ер •  б1 е р ·

. 
Обычно Ye21ie p = 

- 0 ,8  . . .  1 , 5 , б1е р  - 0 ,005 . . .  0 , 045 , Ьл. е р  ;;:,: 2 , 3 , Zш - 2 . . .  J ,  при 
этом а0 = 0 ,02 . . .  0 , 04 .  -.; , 

По известному значению Л1ерв можно с помощью выраже
ния ( 3 . 1 27) определить срывное давление на входе в шнек: 

(3 . 1 35) 

3 . 3 . 3 .  Параметры ,  определяющие антикавитационные 
свойства шнекоцентробежноrо насоса 
3 . 3 . 3 . 1 .  Срывной кавитационный запас 

Антикавитационные качества правильно р ассчитанного 
шнекоцентробежного насоса определяются шнеком . Поэтому ,  ис
пользуя формулу (3 . 1 35) , можно определить срывное давление при 
входе в шнекоцентробежное колесо насоса р1ерв ·  При расчете на 
соса необходимо знать полное давление срыва на  входе в насос Роерв •  
в сечении перед подводом насоса . Это давление определя ет антика
витационные качества всего насоса ,  в то время как давление Рlерв 
характеризует только антикавитационные качества шнекоцентро
бежного колеса насоса . Найдем выражение  для Росрв ·  

Запишем уравнение энергии для сечений на  входе в насос и в шнек 
(см . рис. 3 . 1 ) :  

Ро срв = Рсрв + рс;х/2 = P I  с рв + рсТ/2 + Lnодв = Poi �рв + L nодв · 
(3 . 1 36) 

Из выражения (3 . 1 36) видно , что Росрв превышает р01срв на ве
личину потерь в подводе Lподв · Следовательно ,  улучшить антика
витационные качества насоса можно,  добившись малых потерь 
в подводе (см . р азд. 3 . 1 . 1 . 1 ) .  

Превышение срывнаго полного давления на  входе в насос над 
давлением насыщенных паров , выраженное в джоулях  на кило
грамм, называется срывным кавитационным запасом насоса :  

д.hерв = (Ро ерв - Рп)/р . (3 . 1 37) 
Чем меньше д hсрв •  тем лучше антикавитационные качества на

соса . Преобразовав формулу (3 . 1 37) с помощью соотношений (3 . 1 36) , 
(3 . 1 )  и выражения 

(3 . 1 38) 
(здесь Иср  - окружная скорость на среднем радиусе шнека и c1z = = с1) , получим 

2 1 ( 2 2 )  д.hс p n  = ( 1 + �nодв ) CJz/2 --r-- А1 срв И е р + CJz /2 . (3 . 1 39) 
Из формуды (3 . 1 39) следует , что срывной кавитационный запас 

определяется коэффициентом кавитации и окружной скоростью 
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шнека ,  коэффициентом потерь в отводе , осевой скоростью потока 
на  входе в шнек . 

Рассчитав по формуле (3 . 1 39) срывной кавитационный запас ,  
на основании выражения (3 . 1 37) можно определить полное срыв
ное давление н а  входе в насос: 

Ро с рв = Рп + pf1hcpв ·  (3 . 1 40) 

3 . 3 . 3 . 2 .  Кавитационный коэффициент быстроходности 

Выражение (3 . 1 39) приведем к виду 

f1hcp в/И�р = [ёfz ( 1 +- �под в) + А! ер в( 1 + ёiz) ] /2 , (3 . 1 4 1 ) 
где ё1z = c1ziUcp ·  

Левая часть уравнения (3 . 1 4 1 )  для геометрически подобных по 
входу шнекоцентробежных насосов на к инематически подобных 
режимах - константа . Она является критерием подобия , харак
теризующим антикавитационные качества насоса : 

(3 . 1 42) 
Вместо критерия 11ficpв можно получить другой критерий .  Для 

этого выразим д;I аметр D c o  через критерий  кинематического подо-
7 � . 

бия V = V / (wD�p) : 
Dcp = i n;з;(w l /З V I !з) . (3 . lo43) 

Используя соотношения (3 . 1 42) и (3 . 1 43) , получим 

(3 . 1 44) 
В связи с тем что для кинематически подобных режимов правая 

часть равенства (3 . 1 44) является константой ,  левая часть представ
ляет собой критерий подобия 

с _ (J) 4 13v' 2 '3/ A h  - · · Ll с рв · (3 . 1 45) 
Обычно вместо критерия (3 . 1 45) используют крит§ри й ,  предло

женный С .  С .  Рудневым и называемый коэффициентом · быстроход-
ности , 

г-;- 3!4 С е р  в == 298w 1 V / f1hcpв . (3 . 1 46) 
В связи с аналогией записи формулы для критерия Ссрв и для 

коэффициента быстроходности n 3 ,  см . формулу (2 . 1 64) , критерий Ссрв 
называют кавитацис ннь·м кс зq:фициентс м быстроходности . Для гео
метрически неподосных по входу насосов Ссrв теряет смысл критерия 
подобия и используется в качестве параметра ,  характеризующего 
антикавитациснные качества насосов . 

В технической системе единиц r-:-:-; з 14 Ссрв = 5 , 62n 1 V (t.hc pв ) , ( 3 . 1 47) 

где n - частота вращен ия ,  об 1�ш н ;  V - объемвый расход,  м3/с ; ,".hсрв - срывной 
кавитационный запас, м .  
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Кавитационный коэффициент быстроходности может быть опре
делен для любого режима кавитации . Удобство и спользования кави
тационного коэффициента быстроходности Ссрв [ см .  формулу (3 . 1 46) ] 
состоит в том , что он связывает основные параметры насоса V и ffi 
со срывным кавитационным запасом р дhсрв = Рсрв - Рп + рс�х/2 . 
Чем меньше дhсрв • т .  е .  чем лучше антикавитационные каче
ства насоса , тем большее значение  имеет кавитационный коэффи
циент быстроходности . Обратим внимание на  то , что если Рсрв -
- Ри = О (Лсрв = О ,  что соответствует наилучшим антикавита
ционным качествам) , то кавитационный коэффициент не  будет равен 
бесконечности и будет определяться скоростью жидкости на входе . 
Обычно для центробежных насосов Ссрв = 800 . . .  1 500 , для шнеко
центробежных Ссрв = 3000 . . .  5000 . 

3 . 3 . 4 .  Условия работы насоса без кавитационного 
срыва 

Проблема обеспечения работы насосов без кавитационного 
срыва имеет решающее значение  для ЖР Д, так как антикавитацион
ные качества насоса влияют на массу всей дви гательной установки . 
Кавитационный срыв н асосов при  малых давлениях  на входе (Рвх < 
< Рсрв) приводит к прекращению работы дви гателя . Повышение  
давления на  входе связано с увеличением массы , так  как давление 
на _ входе обеспечивается давлением в баке летательного аппарата . 

У слови е работы насоса без кавитационного срыва может быть 
записано в виде 

Рвх ;;::, Рсрв •  

ИЛИ Рвх - Рп ;;::: Рср в - Рп = Ас pвPWi ср/2 · 

(3 . 1 48) 

(3 . 1 49) 

Для насосной системы ЖР Д давление Рвх определяется давле
нием в баках р6 , инерционным напором и гидравлическим сопро
тивлением входной магистрали дрсопр. вх (см . разд . 1 . 1 ) : 

Рвх = Рб + Р l j + дрсопр . вх - рс;х/2 . (3 . 1 50) 

С учетом выражения (3 . 1 50) условие (3 . 1 49) работы без кавита
ционного срыва может быть записано в виде 

Рб + plj - дрсопр . вх - Рп - рс;х/2 ;;::: Рс рв - Рп = Acp вPWicp /2 . (3 . 1 5 1 )  
Левая �асть уравнения (3 . 1 5 1 ) ,  являющаяся разностью давления 

входа и давления упругости паров, должна превышать правую часть 
уравнения - необходимый запас давления для работы насоса без 
срыва .  

Если вообще недьзя допустить работу насоса при начавшейся 
кавитации (например , при опасности кавитационной эрозии в случае 
ддительной работы турбонасоснаго агрегата) , то выражение (3 . 1 49) 
будет иметь вид 
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Подчеркнем, что для насоса режим начала кавитации (Ркав) 
не может быть выявлен характеристи кой Н = f (Рвх) . 

Если в правую часть выражения (3 . 1 5 1 )  перенести член рс�х/2 , 
то оно примет вид 

Рб + plj - f1Рсопр. вх - Рп ;;;::. рдhсрв = Ро срв - Рп· (3 . 1 53) 

Правая часть выражения (3 . 1 53) - необходимый запас полного 
давления . 

При проектировании дви гательной установки всегда для надеж
ности принимают, что запас давления больше необходимого на ве
личину резерва дhрез : 

Ро вх - Рп - рдhрез = рдhсрв •  (3 . 1 54) 

Введением резерва давления дhрез учитывается несовершенство 
способов определения необходимого запаса полного давления и 
отличие антикавитационных качеств различных экземпляров одного 
и того же насоса . Обычно дhрез = 1 0  . . .  30 Дж/кг .  Из �формул (3 . 1 54) 
и (3 . 1 53) следует, что 

Рб = рдhсрв + Рп + рдhрез + f1Рсопр. вх - plj. (3 . 1 55) 

Выражение (3 . 1 55) позволяет определить допускаемый кавита
ционный запас дhсрв при заданном давлении в баке . Это выраже
ние позволяет также определить давление  в баке для насоса с извеет- 
ным кавитационным запасом дhсрв · Давление  в баке Рб в основном 
определяет толщину стенок  бака , а следовательно, и массу баков . 
Масса баков составляет значительную долю массы дви гательной 
установки ,  поэтому чем меньше будет давление  в баке, тем меньшую 
сухую массу будет иметь летательный аппарат .  Кроме того , надо 
стремиться к уменьшению давления Рб и для снижения массы си
стемы наддува бака . Рассмотрим более подробно влияние отдельных 
членов выражения (3 . 1 55) на необходимое давление в баке .  

3 . 3 . 5 .  Влия ние параметров насосной системы 
и перекачиваемого компонента топлива на давление 
в баке 

3 . 3 . 5 . 1 .  Гидравлическая система, антикавитационные качества 
насоса 

Наличие инерционного подпора ,  как это следует из урав
нения (3 . 1 55) , позволяет применять меньшее давление  в баке .  Для 
этого целесообразно размещать баки компонентов по возможности 
в передней части ракеты (см . рис .  1 . 3) . Определять необходимое 
давление в баке надо для того момента работы ракеты , когда член plj 
имеет минимальное значение .  

Для уменьшения давления в баке гидравлическое сопротивление 
участка от бака до входа в насос (11Рсопр. вх) должно быть минималь
ным , а это значит, что желательно иметь короткий трубопровод и 
следует избегать поворотов , резкого изменения сечени й  и большой 
скорости течения жидкости .  Кроме того , уменьшение скорости при 
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заданном полном давлении  непосредственно привод и т  к увеличению 
распола гаемого запаса давления на входе . Однако с умень
шением скорости течения увеличиваются размеры и масса трубо
п роводов .  Обычно скорость на  входе в насос 5 . . .  1 5  м/с .  

Необходимое для бессрывной работы насоса давление в баке 
в основном зависит от кавитационных качеств насоса , которые опре
деляют значение t1hcpв · Чем меньше t1hcpв .  тем меньше будет Рб · 
Поэтому при разработке ТНА ЖР Д особенно важно получить ма
лые значения t1hcpв (см . разд . 3 . 3 . 6) .  

3 . 3 . 5 . 2 .  Физические свойства перекачиваемоrо компонента топлива  

Давления  паров жидкости .  Необходимое давление в баке 
в значительной мере зависит от физических свойств перекачиваемой 
жидкости . Из формулы (3 . 1 55) следует, что чем больше Рп при  рабо
чей -;-емпературе жидкости , тем большее требуется р6 или требуется 
более высокое кавитационное качество насоса (малые значения t1hc pв) ,  
если задано давление в баке . 

Поскольку Рп сильно зависит от температуры жидкости , расчет 
следует проводить для наибольшей температуры.  Обычно для не
криогенных компонентов топлив максимальная температура равна 
303 . . .  323 к (30 . . .  50 °С) . 

Максимальной начальной температурой в баке для криогенных 
компонентов (кислород, водород и т . д . ) является температура ки
пения при атмосферном давлении , так как заправка ракеты этими 
обычно переохлажденными компонентами производится из  емкостей , 
имеющих дренаж в атмосферу .  Протекая по трубопроводу , ведущему 
ко входу в насос ,  жидкость нагревается . Следовательно , давление  
паров может превышать атмосферное давление .  Точный расчет тем
пературы криогенного компонента достаточно сложен . В первом 
приближении давление паров м:>ЖН ) прин f!мать по температуре ,  
превышающей температуру кипения компон ента при атмосферном 
давлении на 2 . . .  3 К .  

Плотность жидкости .  Следует помнить , что необходимое . давле
ние в баке зависит от плотности жидкости р. Действительно ,  выра-
жение  (3 . 1 55) можне> записать так :  �� 

Г Г Рб = Р (t1hc pв + Lс0пр . пх + t1hpeз - lj) + Рп•� 

При прочих  равных условиях увеличение  плетисети р приводит 
к необходимости повышения давш нv.я в баке r6 . 

Термодинамические свойства жидко ст и .  На необходимое давле 
ние в баке могут в.'lиять термодинамические свойства жидкости . 
Рассмотрим этот вопрос для жидкости без газовых включений . 

Пусть насос работает на  жидкости А (рис .  3 . 57) с кавитацией 
в колесе . Тогда температура жидкости в колесе , в зоне кавитации , 
Т'ж будет меньше температуры жидкости на входе в насос Т ж (Т'ж < 
< Т ж ) , так как при параобразовании (кавитации )  от жидкости отби
рается тешюта . Умен ьшение тем пер атуры жидi<остн ведет к умень-
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Р и с .  3 . 57 . Гр афи к и  вл и я н и я  термодн н а м и че
с к и х  свойств ж идкости на с р ы в н о с  давлен и е 
н асос а 

шению давления  упругости пара с Рп 
до р� .  что приводит к уменьшению Р�А Q--"-..1......----r: полного срывнаго давления насоса 

Ро с рв = Р� + рд.hс р в · (3 . 1 56) 
Термодинамическое падение да- РпБ �+----+-c.�:r 

вления пара рhБ 
f1рп = рд.hт = Рп - р�,  

где д.hт - соответствующее изме- тЖ Тж 
пение удельной энерги и .  

Уменьшение давления паров будет тем больше , чем круче зави
симость Рп от температуры (см . кривые А и Б на рис. 3 . 57) . Наибо
лее крутая зависимость Рп от температуры соответствует криоген
ным жидкостям (водород, кислород,  фтор) . Поэтому влияние термо
динамических свойств на кавитацию проявляется в значительной 
мере для криогенных жидкостей . В случае некриогенных жидкостей 
(вода , керосин ,  азотные соединения и т . д . )  при обычных темпера
турах Т (230 . . .  3 1 5  К) влияние  термодинамических свойств прак
тически отсутствует .  Э го позволяет кавитационные характер исти ки 
н асосов , работающих на некриогенных жидкостях ,  получать по 
результатам испытаний насосов на модельной жидкости , воде . При 
криогенных жидкостях ,  особенно водороде , для получения кавита
ционных характеристик требуются испытания насосов на натурных 
жидкостях .  

Расчетным путем значение д.hт (термодинамической поправки)  
для шнекоцентробежного насоса может быть определено по п рибли
женной фJрмуле В .  И .  Петрова и В .  Ф .  Ч ебаевского 

f1hт = 35 _..:....Р::..п_ (yгtg �l Jr . cp - 0 , 3) U�p . РнР . ж (3 . 1 57) 

где Рнv. ш - критическое давление жидкости . 
Отношение р11 1Рнv. ж характеризует крутизну зависимости р11 

от температуры , а у гол лопатки �lл. е р  и окружная скорость шнека Ис р .  
к которой близка скорость жидкости на входе в шнек (w1c11 � Иср) . 
определяют размеры зоны кавитации (интенсивность парообразо
вания ) ,  которые влияют на  падение температуры д.Т (см . рис .  3 . 57) . 

Выражение  для срывнаго кавитационного запаса насоса с учетом 
термодинамических свойств жидкости записывается в виде 

д.hсрв .  т = (Ро срв - Рп)/р = д.hсрв - д.hт , (3 . 1 58) 

где д.hсрв - срывной кавитационный запас без учета влияния  тер
модинамических свойств жидкости , определяемый по формуле (3 . 1 39) 
или по результатам испытаний насоса на воде . 

Значение  bltт для крио генных жидкостей может быть бл изким 
к f').hcpв и даже превышать его . 
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i -Iусть l!.hт -- Ыzс rв - - с� х /2 ,  тогда и з  у равнени я  (3 . 1 58) пол учим , 
что Рс rв -- , Рп · Следовательно ,  в этом сл учае насос может работать 
на криогенной жидкости при давлении на входе ,  равном давлению 
пара , т .  е .  на ки пящей жиДкости . Это подтверждается эксперимен
тально . 

Газы ,  растворен н ые и мерастворенные в жидкости . На развитие 
кавитации и на антикавитационные качества насоса влияет содержа
ние в жидкости газов - растворенных и нерастворенных , вьще
ляющихся и увеличивающих свой объем в области пониженнога 
давления . Пр·н обычных небольших количествах растворенного 
в жидкости газа его влияние  почти не сказывается на параметрах ,  
характеризующих антикавитационные качества насоса в области 
расчетного режима . 

Влияние верастворенного газа на  антикавитационные качества 
шнекоцентробежного насоса можно оценить с помощью соотноше
ния [9 ] : 

Ссрв. г/Ссрв = ехр (- 1 , 5 -Уб::) .  (3 . 1 59) 

где Ссрв . r - кавитационный коэффициент быстроходности при  ра
боте насоса на жидкости с верастворенным газом ,  бвх - газасодер-
жание жидкости на входе в насос . Обычно бвх = Vr! V; Vr - расход 
газа ; V - расход жидкости . 

3 . 3 . 6 .  Обеспечение высокого антикавитационноrо 
качества шнекоцентробежноrо насоса 

3. 3. 6. t .  Выбор наружного диаметра шнека и диаметра его втулки 

Высокого антикавитационного качества насоса можно 
добиться правильным выбором конструктивных параметров шнека . 

Наружный диаметр шнека определяется выбором осевой скорости 
на входе в шнек c1 z .  Существует оптимальная скорость c1z , при кото
рой дости гаются наилучшие антикавитационные качества насоса . 
Найдем выражение для оптимальной скорости c1z .  Преобразовав 
формулу (3 . 1 46) , получим 

с 298 ( ,Л hсрв )-З/4 срв = 
w 4;зу2/3 • (3 . 1 60) 

Максимум Ссрв дости гается при минимуме комплекса 11hcpвl (ffi4/3 V213 ) .  
Умножим и разделим правую часть уравнения (3 . 1 4 1 )  на  отноше
ние (clz /Uc p)213 и и спользуем выражения 

где 

200 

wDcp  w ( 1 + d- ) D · Ис р = 2 = 4 вт ш • 

4V 4v 
Clz = -D2 = n D2 ( 1  _ az ) ' :n: э ш вт 

(3 . 1 6 1 )  

(3 . 1 62) 

(3 . 1 63) 
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Рис.  3 . 58 .  Зависимость оптимальной 
осевой с корости жидкости н а  входе 
в шнек от ао и �пuдв 

Рис.  3 . 59 .  Зависимости максимального 
значения  кавитационного коэффициен
та быстроходности шнекоцентробежно
го насоса (а) ,  оптимальных значений 
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- - - - кольцевой , коленообраз ный ,  0,2 0,4 о,б iluт 
спиральны й  и поJiуспи ральный подводы ( �подв = 0 • 5 >  fJ) 
Тогда получим 

дhсрв _ ( 1 + d8т ) 413 1 { • -2 1 -,---,-,_, 4/"'""зvf-:. 2"'/3,.- - 0 ,09 { l  __ -2 ) 2' 3 � ( 1  + �под в) C 1 z т 
"' dвт c l z 

+ (ао + О , 1 1 5ёl z) ( 1 + ёТz)] . (3 . 1 64) 
Пренебрежем во втором слагаемом в квадратных скобках значе
нием ёТz (ёТz « 1 )  и определим при постоянных а0 , �подв и dвт п роиз
водную d (L\hc pвl ffi4/3 V213 ) /dc12 .  Приравняв производную нулю,  по
лучим квадратн Jе уравнение для оптимальной скорости ё12 , решение 
которого имеет вид 
ёl z op ! = - 0,0 1 4/( 1  + �подв ) + }r0, 0002/( 1 + �подв)2 + Go/2 ( 1 + �подв ) · 

(3 . 1 65) 
Из формулы (3 . 1 65) следует, что ё1zapt зависит только от а0 и �подв ·  

Рассчитанная п о  формуле (3 . 1 65) зависимость для ё12арt приведена 
на  рис . 3 . 58 .  Видно ,  что увеличение  а0 и уменьшение �подв приводит 
к росту оптимальной скорости ё12 . 

На основании формул (3 . 1 60) , (3 . 1 64) и (3 . 1 65) можно заключить , 
что максимальное значение  Сс рв . помимо а0 и �подв . зависит от отно
сительного диаметра втулки dвт . Рассчитанная с помощью этих  
соотношений  зависимость Ссрв шах от  dвт (при обычном значении  
ао  = 0 ,0.3) приведена  на рис .  3-. 59. Видно ,  что с увеличением dвт 
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значение Се р в max уменьшается . Отсюда следует необходимость 
выбора возможно меньшего значения  ди аметра втул ки wнека . Насо
сам с осевым подводом соответствуют большие значения Ссрв max . 
чем насосам с другими видами подводов .  

Найдем связь между ди аметром шнека Dш и ё1z . Используя соот
ношени я  (3 . 1 6 1 )  и (3 . 1 62) , после п реобразова : rи й получим 

- C1z 1 6V 49 , 2  1-:?'3 
C1 z = --и;:-; =  nw (Dfn -- d�т) (Dш + dвт) - К }у ( 1 - d�т) ( 1 + dвт) ' ш 

(3 . 1 66) 
' r -. -

где КD
ш = 2 , 1 3Dш/J V/ro . 

Рассчитанная с помощью соотношени й  (3 . 1 65) и (3 . 1 66) зависи
мость (см . рис .  3 . 59) дл я оптимального коэффициента диаметра шнека 
KDшopt , соответствующего ё 1 z op t .  показывает, что оптимальный 
диаметр шнека с увеличением dвт сначала уменьшается , а затем 
возрастает . При этом оптимальное значение  коэффициента эквива
лентного ди аметра шнека , определенное с и спользованием формулы 

� r -, - Г ,-----:;.".--
KD:J = 2 , 1 3Dэ/У V/ro = КDш 1· 1 - d�т .  (3 . 1 67) 

с увеличением dвт уменьшается . Увеличение  �подв ведет I< росту 
KD opt  и KD op t . При обычных значен и я х  dвт = 0 , 2 . . .  0 , 5  зна-э I1l 
чение KD:Jor t находится в пределах 6 , 5  . . . 7 , 5 ,  а С с рв шах = = 4500 . . .  3000 . 

При проекти ровании  насосов , как п равило ,  и звестной ве.'l ичиной 
является не  относительное значение dв·r · а абсолютное значение  
диаметра втул ки dвт · В консольном насосе диаметр определяется 
из конструктивных соображений . При неконсольном насосе 
( р и с .  1 . 1 1 ,  поз . 9 )  вал шнека передает зн ачительный крутящи й 
момент, поэтому dвт находится и з  расчета вала на  п рочность . 

При и звестном значении  dвт  можно определить коэффициент 
диаметра втул ки 

(3 . 1 68) 

Зависимость Kd от dвт для KD opt (см . рис .  3 . 59) , полученная в т ш с помощью соотношения  
Kd = Kv d в·r • 13 . 1 69) вт ш \ 

позволяет по и звестному зн ачению Kd опреде.1 ить Се 1 , в  шах и в т  
KD3o p t  и KD,пor t . Есл и  при  этом получаются большие значениЯ  KDa 

1 1  KD , приводящие к существенному уменьшению КПД насоса III 
(см . рис .  3 . 27) , то следует перейти от схемы насоса с одинаковым н 
диаметрами шнека и входа в колесо (Dш = 00 - вставной  шнек ,  
см . рис .  3 . 1 )  к схеме с диаметром шнека , большим , чем ди аметр 
входа в колесо (Dш > D0) , ( рис .  3 . 60) -вы ставной шн ек .  Это целе
сообразно прн KD" ;:::::, 7 , 2 .  

Дл я п о в ьн u е : т я  H J rю p н 1CT : I  шн �ка I I H 1 ГJ.a б:,ш з �т н � Jб х ·ц юю  
увел ич �пь дн а ч ::'тр в гу.1 !\ r н а  u ы х ·)де (yв �'I : I '-I eH . I e  0 " 11 ) ;  т лд а  ц е л е-
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Рис . З . GО .  Схема насоса с диамет
ром шнl?ка , превышюощим диа
метр входа в центробежное колесо 
(выставной шнек ) :  
1 - к о р н ус от вода ; 2 - цент р о б� ж н ос 

к ол е с о ; J - н м л е л л е р ; 4 - ш н е к ;  

5 - к о нус н а  в х оде в ш не к ; б -
к о р п ус ш н е к а ; 7 - к о н у с на в х оде 
в це нтр обе ж н ое к оле с а  

сGобразно применять в шн с:
ке коническ ую вту.ТJ ку (см . 
р и с .  3 . 45) . 

3 . 3 . 6 . 2 .  Повы шение антикавитационноrо ка•:ества центробежных колес 

Необходимо обеспечить высокие анти кавитационные ка
чества центробежного колеса , так как при  этом треб� ется меньшее 
давление  для его бессрывной работы , а это ведет к уменьшен и ю  необ
ходимого напора шнека п р и  шнекоцентробежном насосе или  бустер
ного насоса п р и  центробежном осноr ном насосе . Меньший  напор  
шнека получается при  меньшем у гле  атаки н а  е го  входе , что благо
приятно сказывается н а  анти кавитационных качествах шнека и 
всего шнекоцентробежного насоса , а также уменьшает пульсации 
давления . При меньшем напоре бустери ла насоса затрата мощности 
на его привод уменьшается .  Анти кавитационные качества центро
бежного насоса определя ются давлением н а  нерабочей стороне  ло 
пато к .  Чем  больше скорость потока ,  тем больше паден ие  давления . 

Конструктивные элементы входа в центробежное ко.ТJ есо должны 
обеспечивать малые скорости потока и маJюе падение  давления . 
JLл я этого целесообразно входную кромку лопатки р асполагать на  
меньших  радиусах , приближая ее ко  входу в колесо . При этсм в ре
зультате уменьшени я  окружной скорости снижается относительная 
скорость потока . Вынос кромки лопатки ко входу усложняет колесо , 
так как  п ри этом лопатку уже нецелесообразно выполнять цилиндри 
ческо й ,  т .  е .  с поверхностью,  образующая которой параллельна  
оси вращения . Цилиндрическая лопатка с вынесенной ко  входу 
кромкой  имеет значительное и зменен и е  угл а  вдоль кромки , что п р и
водит к н еоптимальным у глам атаки и у х удшает анти кавитацис н
ные качества колеса . Поверхность лопатки также образует с перед
ним покрывным диском острый телесный ·у гол . В этой обл асти воз
ни кает вихревая зона ,  ухудшающая работу колеса . Наиболее благо
при ятна поверхность лопатки , нормальная к дискам колеса . При  
этом лопатка пол учает форму двоя коизагнутой поверхности и назы
вается лопаткой двоякой  кривизны (рис .  3 . 6 1  ) . При такой форме 
.ТJопатки удается получить у глы атаки , близкие  к оптимадьным .  

Кодеса с допатками двойной кривизны обладают более высокими 
анти кавитационными качествами (Лсрв .  ц = О ,  1 . . . О ,  1 2) ,  но и х  из го 
товление  достаточно с.ТJожно ,  обычно и х  дедают литыми (здесь и 
дадее индексом <Щ» обозначены параметры центробежного кодеса) . 
При коэффици ентах быстроходности ns ;::, 90 , которым соответствует 
бодьши й  относительный дн аметр кодеса D1 , выполнение  лопатки 
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Рис.  3 . 6 1 .  Центробежный насос с ЛО" 
патками двоя кой кривизны 

с двойной кривизной позво
ляет увеличить ее поверхность . 
Это поsышает теоретический 
напор , уменьшает потери и 
пульсации (путем увеличения 
равномерности потока) . 

Весьма эффективной мерой повышения антикавитационных ка
честв центробежного колеса является увеличение,  как и для шнека , 
диаметра входа до значений ,  при которых KD = 7 . . .  8 ,  см . форэ. ц 
мулу (3 . 1 67) . Однако при  таких значениях KD снижается КПД з. ц 
(см . рис .  3 . 27) . В связи с тем что антикавитационные качества шне-
коцентробежного насоса определяются в основном шнеком , диаметр 
входа в колесо выбирают равным диаметру шнека (вставной шнек) . 
При больших значениях KD шнек делают выставным , а диаметр щ 
центробежного колеса выбирают, принимая KD = 5 . . .  6 .  э. ц 

Уширение проходиого сечения колеса перед входными кромками 
оказалось наиболее успешным мероприятием ,  повышающим анти
кавитационные качества центробежных колес . Допустимо введение 
значительной диффузорнести входного участка колеса без серьез-

nD2 f4 
ного уменьшения его КПД. Отношение х = �-; , характери-

n 1 1 
зующее диффузорнесть входного участка колеса , для повышения 
антикавитационных качеств без существенного снижения КПД 
следует выбирать в пределах 0 ,6  . . .  0 , 8 .  Опыты показали ,  что на 
бескавитационных режимах при уширенном входе у переднего диска 
возникает зона обратных токов . По мере снижения давления при 
кавитационных режимах эта зона уменьшается , чем обеспечивается 
запас по сечению, уменьшающий скорость потока и затя гивающий 
по давлению срыв центробежного колеса . 

Эффективной мерой ,  улучшающей антикавитационные качества 
центробежных колес, является заострение лопаток .  Из соображений 
прочности , технологичности ограничивают минимальную толщину 
входных кромок 61ц .  Обычно 61цz!D1 = О,  1 . . .  0 , 2  ( z  - число лопа
ток центробежного колеса) . 

Коэффициент кавитации центробежного колеса можно опреДе
лить по формуле А . С. Шапиро : 

Лсрв . ц = 0 , 65 ( 1  + 561цz/D1) 1 CtmцjU/щ • - Ctuц Uщ (3 . 1 70) 

Коэффициент кавитации центробежного колеса так же, как и 
коэффициент кавитации шнека [ см .  формулу (3 . 1 33) ] , линейно зави
сит от соотношения скоростей на входе . Увеличение закрутки потока 
на входе в кo.rr eco ведет к повышению Лсрв. ц ·  
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3 . 3 . 6 . 3 . Определение шага шнека 

Антикавитационные качества шнекоцентробежного насоса 
определяются шнеком , если при всех входных давлениях , больших 
давления кавитационного срыва , создаваемый шнеком напор доста
ТQчен для бессрывной работы центробежного колеса . Условие одно
временного срыва определяется как равенство полного давления на 
выходе из  шнека на  срывнам режиме полному давлению срыва цен
тробежного колеса . Принима$1: , что струйка ,  покидающая шнек на  
диаметре Dcp •  поступает в колесо на  диаметре D1 (см .  рис .  3 . 4) ,  за
пишем (пренебрегаем потерями на  участке между шнеком и колесом) 

Рпl + р�hсрв + рНш - р�Нш = Рпlц + р�hсрв. ц •  (3 . 1 7 1 )  
где Нш - напор шнека при отсутствии влияния кавитации ;  Рпt 
и Рпtц - соответственно давление  насыщенных паров жидкости на  
входе в шнек и н а  входе в центробежное колесо ; �hсрв • f!hcpв .  ц -
срывной кавитационный запас . шнека и центробежного колеса ; 
!!Нш - уменьшение напора шнека из-за кавитации .  

В общем случае давления Pnl и Рпtц н е  равны, так как темпера
тура на  входе в центробежное колесо выше, чем на  входе в шнек, 
из-за подогрева жидкости утечками , поступающими на вход в ко
лесо . При работе насоса на  расчетном режиме различием давлений  
паров можно пренебречь .  В этом случае уравнение (3 . 1 7 1 )  запишется 
так : 

f!hcpв + Нш - �Нш = �hсрв. ц · (3 . 1 72) 
Разделим уравнение (3 . 1 72 )  на  u�P •  в результате получим 

�hсрв/И�р + Н ш/U�р  - �Н ш/U�р  = f!hcp в ц/U�р . (3 . 1 73) 
где �hLpB . ц = Асрв .  цWТц/2 + тстц/2 ; 
w1ц и с1ц - скорости на  диаметре D1 ; Лсрв . ц - коэффициент кави
тации центробежного колеса на срывнам режиме; т - коэффициент 
неравномерности скоростей (т > 1 ) . При расчетах принимают т = 1 ,  
а влияние неравномерности скоростей учитывают увеличением �Hm . 
В .  И .  Петров и В .  Ф .  Чебаевский рекомендуют принимать !!Ншlи�р = 
= 0 , 1 0  . . .  0 , 1 5 . 

Уравнение (3 . 1 73) является уравнением совместной работы шнека 
и центробежного колеса . Из треугольника скоростей на  входе в цен-
тробежное колесо (см . рис .  3 . 4) можно записать wТц = (и 1 ц -
- Ciuц )2 + СТтц ; сТц = сТтц + Cfuц ' где И ! ц  = UcpD I /Dcp . 

При допущении ,  что потери в пространстве между шнеком и 
колесом отсутствуют, течение подчиняется закону cur = const . 
Тогда 

С1uц = C2u cpDcp/D1 ,  (3 . 1 74) 
где c2u ер - окружная скорость (закрутка) потока на  выходе из 
шнека , на  среднем диаметре .  

Используя средние значения осевой скорости на  выходе и з  шнека 
C2z (c2z = C1z) и меридиональной скорости на входе в центробежное 
колесо с1mц. получим 

(3 . 1 75) 
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о Cu A 

Рис. 3 . 62 .  Графи ки для определения необхо
ди�юй окружной составляющей абсолютной 
скорости потока после шнека 

где х = D'U(4D1b1} - отношение пло
щади сечения на  выходе из  шнека 
к площади сечения на вход на  лопат
ки центробежного колеса . 

Напор шнека Нш можн9 выра
зить едедующим образом : 

Н ш = 'llr. шС2u  е рИер • (3 . 1 76} 

где 'llг. ш - гидравлический КПД 
шнека ('llг. ш = 0 , 4  . . .  0 , 5) .  В пер 
вом приближении  положим D1  = = Dep . Х = 1 .  Тогда получим ulЦ = 
= Иер = и ; Cluц = C2u ер = Си ;  
Ctmц = Ctz = Cz . Преобразуем с по

мощью этих соотношений уравнение (3 . 1 7 1 ) :  
- ' - - 1 { [ (  - )2 -:1 ]  -:1 -2 1 dhcpв т 'll r . шCu - dflш = Т Асрв . ц 1 - Си + Cz -+ C u -t Cz , (3 . 1 77} 

где dficpв = dhepв/U2 , ё = cju . 
На рис .  3 . 62 для графического решения уравнения (3 . 1 77) при

ведены зависимости от ёu левой и правой частей этого уравнения . 
В точках А и Б выполняется равенство (3 . 1 77) , поэтому эти точки 
определяют диапазон и зменения необходимой окружной составляю
щей скорости на выходе У. Э  шнека ёu = ё2u е р · Следует выбирать 
меньшее значение ёu , так как при этом шнек будет менее напорным 
и будет обладать большим КПД и лучшими антикавитационными 
качествами . Обычно ёu = 0 , 2  . . . 0 , 5 .  

Для более точного определения необходимой окружной скорости 
на выходе иэ  шнека c2 1l ер графическое решение уравнения (3 . 1 73) 
проводится при и спользовании соотношений  (3 . 1 74) , . . .  , (3 . 1 75) . 
По значению c2u ер находится угол потока на  выходе шнека на сред
нем диаметре 

tg R _ Clz/Ucp ___ _ s_з _  t-' 2ep - 1 -- C2u с р/Ие р - л Dср • (3 . 1 78) 

Из соотношения (3 . 1 78) определим эквивалентный шаг  шнека 
(3 . 1 79) 

На необходимую окружную скорость c2u е р и ,  следовательно ,  
на S3 и напор шнека влияет отношение площадей выхода и з  шнека 
и входа на лопатки центробежного колеса х и отношение  диаметров 
шнека и входа в колесо Dep/D1 . Уменьшение х (увеличение площади 
входа на лопатки кодеса) и Dep/D1  снижает dhcpв ц вследствие 
уменьшения Лс рв .  ц и Сiц [ см . формулу (3 . 1 73) ] , и ,  следовательно ,  
снижает потребный напор шнека , угол �2ср и шаг  sJ .  
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При этом , когда шнек имеет постоянный шаг (s1 �� s2 = sэ = s) ,  
удается выдержать угол атаки в заданных пределах (iep  = 4 . . . 1 0°) ,  
что благоприятно сказывается н а  антикавитационных качествах 
шнека и всего шнекоцентробежного насоса . Таким образом , при проек
тировании центробежного колеса надо стремиться обеспечить его 
высокие антикавитационные качества .  Обычно принимают х = 
= 0 , 6  . . .  0 , 8 ; D ep/Dl  = 0 ,9  . . .  1 , 1 . 

Для шнека постоянного шага s = S8 , причем в этом случае s8 
подсчитываем по формуле (3 . 1 79) . У гол лопаток на  входе равен 
углу лопаток на выходе �1л. ер = �2л. ер = �2е р ·  Тогда угол атаки 
на  среднем диаметре на входе 

ie p = �1 n. ер - �1 ер • 
где �1е р  - угол потока на  входе шнека , определяемый 

�1 е р  = arctg (c1z/Uep) · 
Отношение c1z/Uep  определяется по формуле (3 . 1 66) . 

(3 . 1 80) 
по формуле 

(3 . 1 8 1 )  

Угол атаки icp н е  должен превышать 1 0° .  Больwее его значение 
приводит к значительному ухудшению антикавитационных качеств 
шнекоцентробежного насоса и увеличивает пульсации .  Если  угол 
атаки i ep .  подсчитанный по формуле (3 . 1 80) при �1 .'J. ер = �2л . ер • 
окажется менее 1 0° ,  то можно остановиться на шнеке постоянного 
шага . Если  же iep будет больше 1 0° , то следует принять угол атаки 
равным 3 . . . 4° и применить шнек переменнаго шага с s1 < s2 • Тогда 
шаг шнека на входе s1 найдем и з  соотношения  

s 1  = лDср tg �1n . е р · 

(3 . 1 83) 

Напомним,  что напор шнека постоянного шага создается благо
даря наличию угла  атаки : поток в решетке шнека поворачивается 
на угол , равный углу атаки .  При нулевом угле атаки шнек постоян
ного шага не  будет создавать напора . В шнеке переменнаго шага 
напор создается как благодаря наличию угла атаки , так и из-за 
изогнутости профиля .  В принципе при нулевом угле  атаки шнек 
переменнаго шага будет создавать напор . Технологически шнек 
переменнаго шага сложнее шнека постоянного шага . Для повыше
ния КПД насоса может о казаться целесообразным применение шнека 
переменнаго шага для создания оптимальной закрутки на входе 
в центробежное колесо (см . разд . 3 . 1 . 1 . 6 ) , особенно при D1/D2 > 0 ,5 .  

3 . 3 . 6 . 4 .  Определение густоты решетки шнека, числа лопаток 
и других конструктивных параметров ш нека 

Густота ре шетки и число лопаток .  Определенным выбором 
ко н стр у кт и в н ы х  п а р а"v!етр � в  шн е к а м � ж н 1 обес п еч и ть е го в ы с о к и е  
анти ка в и таци о н н ы е к а честв а .  В р а ц .  3 . 3 . 2  от:\iеч ал ось ,  ч то к ул у ч -
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шёнию антикавитационных качеств шнека приводит уменьшение 
толщины входной кромки лопаток бср  и угла клинообразного участка 
профиля лопатки . Остановимся на выборе густоты решетки шнека 
и числа лопаток .  

Режим кавитационного срыва насоса характеризуется предсупер
кавитационным течением в решетке шнека , при котором каверна 
со следом занимают большую часть лопатки (см . рис .  3 . 56) . Если 
длина лопатки недостаточна , то след не исчезает в межлопаточном 
канале , а распространяется за его пределами . Это приводит к ка
витационному срыву при более высоких входных давлениях .  По
этому необходима определенная длина лопатки , обеспечивающая 
разрушение следа в межлопаточном канале . Опытные данные [ 9 ] 
показывают, что такая длина 

(3 . 1 84) 
Густота решетки шнека связана с длиной лопатки : 

'tcp  = Ь л. cp/fc p  (3 . 1 85) 
ИЛИ 'tc p = Ьл. срZш/(лDср) · (3 . 1 86) 

После подстановки в формулу (3 . 1 86) соотношения (3 . 1 84) получим 
'tcp ;::::,: 2 , 3Zш/'Л . (3 . 1 87) 

Отсюда следует, что густота решетки связана с числом лопаток 
шнека . Увеличение Zш приводит к ухудшению антикавитационных 
качеств шнека , см . формулу (3 . 1 34) . Обычно выбирают Zш = 2.  
Тогда из  соотношения (3 . 1 87) получим,  что Тер ;::::,: 1 , 46 .  Как правило , 
выбирают большие значения  густоты решетки : 'tc p = 1 , 6 . . . 2 (при 
Zш = 2) , так как увеличение  Тер уменьшает падение напора между 
критическим и срывным режимом шнекоцентробежного н асоса 
(см . рис .  3 . 50) . 

Углы конусности шнека и форма входны х  кромок его лопаток. 
Для улучшения антикавитационных качеств шнек выполняется 
с углом конvсности на входе 81 (рис .  3 . 63 ,  а) ,  который составляет 
90 . . .  1 20° . При наличии угла  кануснасти н а  входе в результате 
действия центробежных сил потока , закрученного корневыми сече
ниями , давление на  входе в периферийные сечения решетки шнека 
возрастает . Это облегчает условия работы в периферийнь1х сечениях 
при кавитационных режимах . Иногда для увеличения стой кости 
лопатки шнека к колебаниям вводится угол кануснасти на выходе 
82 = 1 40 . . .  1 60° . Меньшие значения 81 и 82 соответствуют меньшим 
диаметрам Dш . 
� -- - Благоприятное влияние  на антикавитационные качества шнека 
оказывает подрезка входной части лопатки . При этом радиус вход
ной кромки лопатки определяется ф:)рмулой R = 0 ,35 (Dш - dвт )  
(см . рис . 3 . 63 ,  6) . 

Толщина и профиль лопаток. Профиль лопатки шнека выпол
няется в виде прямой (при S = coпst) или и зогнутой (при S = var) 
пластины с заостренными (клинсюбразными) входн )Й и выходной  
кромками (см . р и с .  3 . 63 ,  в) . Треугольный  профиль выполн я ется 
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Рис. 3 . 63 .  Схемы, используемые при  профилировании  шнека 

по форме, близкой к форме каверны и следа , возникающих на пла
стине на  предсуперкавитационном режиме.  Использование треуголь
ного профиля уменьшает кавитационную эрозию шнека [ 2 ] . 

Толщину лопатки бер  нужно выбирать минимальной для умень
шения загромождения сечения . Из соображений  прочности корне
вые сечения  должны иметь большую толщину, чем перифери йные . 
Обычно бвт равно 0 ,0 1 5  . . .  0 ,02 от длины лопатки в корневом се-
чении ,  а бп равно 0 ,005 . . .  0 , 0 1  от длины лопатки в периферийном 
сечении . 

Длина заострения входной и выходной кромок должна состав
лять 35 . . . 50 % от диаметра . Для улучшения антикавитационных 
качеств поверхность лопатки надо выполнять с Ra < 1 0  мкм .  

Рад1щльный  зазор шнека . Для уменьшения перетекания жидко
сти с одной стороны лопатки на другую радиальный зазор �111 (см . 
рис .  3 . 60) надо выдерживать минимально возможным из  конструк
тивных и технологических соображений .  Однако при этом возра
стают пульсации ,  связанные со щелевой кавитацией . Обычно �ш = 

= (0 ,03 . . . 0 ,05) (Dш - dвт) .  
Осевая длина шнека . Она определяется значениями Dш,  dвт . 

s1 ; s2 ,  81 ,  82 , 'Гер • Zш ,  рекомендации  по выбору которых были при
ведены в данном разделе . 

Остановимся на определении осевой длины шнека постоянного 
шага .  

Представленная н а  р ис .  2 . 49 решетка шнека является р азверт
кой цилиндрического сечения  шнека по среднему диаметру Dep · 
Осевая длина н а  этом диаметре определяется из выражения 

lz е р = Ь л. е р s in �л .  ер · (3 . 1 88) 

Выразим Ьл. ер через густоту решетки  'Гер из формулы (3 . 1 86) , 
а угол �л. ер  через шаг шнека s = лDer tg �л. ер · Получим 

nDep"tep . s 
lz ер = sш arctg -- . 

Zш nDep (3 . 1 89) 

Из рис . 3 . 63 легко установить следующую связь между длиной 
шнека lzш и lz ер : 

l l 
Dep - dвт  

zщ = l е р +  2 ( ctg �� + ctg � ) . (3 . 1 90) 
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После подстановки выражения (3 . 1 89) в формулу (3 . 1 90) получим [ 2лтс р s in a rctg -8-

lzш = Dcp :rrDcp + ( 1 - dвт ) (ctg_&_ + ctg�) J • 
2 Zш Dcp 2 2 

(3 . 1 9 1 ) 
Для уменьшения lzш выбирают Zш = 3 ,  несколько ухудшая 

при  этом антикавитационные качества шнека (3 . 1 34) . 
По формуле (3 . 1 9 1 )  с достаточной степенью точности можно опре

делить lzш для шнека перемениого шага , используя эквивалентный 
шаг шнека sэ = (s1 + s2)/2 . 

3 . 3 . 6 . 5 .  Определение взаимного расположения лопаток шнека 
и центробежного колеса .  Установка конусов перед шнеком 
и центробежным колесом 

Опыт показывает [2 ] ,  что значение осевого расстояния 
между лопатками шнека и центробежного колеса [00 не влияет 
на  антикавитационные качества насоса , если l00 < 0 , 1D0 •  Однако 
значительное уменьшение [00 может увеличить кавитационную эро
зию лопаток центробежного колеса , так как паровые- пузырьки , 
выходя из шнека , будут захлопываться не в пространстве между 
шнеком и колесом , а на лопатках колеса . 

Угловое расположение выходных кромок лопаток шнека отно
сительно входных кромок лопаток центробежного колеса может 
также сказаться на  кавитационной эрозии  колеса . Благоприятным 
является расположение выходных кромок шнека посредине меж
лопаточного канала центробежного колеса . При этом паравые пу
зырьки , покидающие лопатки шнека , будут захлопываться не на 
лопатках колеса , а в его межлопаточном канале [ 2  ] .  

Положительное воздействие н а  антикавитационные качества 
шнекоцентробежного насоса оказывает установка неподвижных 
конусов с отверстиями перед шнеком и центробежным колесом 
(см . р ис .  3 . 60) . Благоприятное влияние конусов можно объяснить 
тем , что они отсекают обратные токи ,  выходящие из шнека и центро
бежного колеса , и ослабляют их вредное влияние на основной  по
ток  [2  ] . При установке конусов уменьшается затрата энергии основ
ного потока , поступающего в колесо , на  поворот обрат.ных токов и 
направление их в колесо . Кроме того , конус , р асположенный перед 
центробежным колесом , направляет по потоку утечки , проходящие 
через переднее уплотнение .  В этом случае утечки  не нарушают 
поток , выходящий из шнека , что благоприятно сказывается н а  ан
тикавитационных качествах н асоса . Установка конуса перед центро
бежным колесом приводит также к уменьшению падения напора  
межцу критическим и срывным режимами насоса (см . рис .  3 . 50) . 

3 . 3 . 6 . 6 .  И спользование двустороннего входа 

Улучш�ние антикавитационных качеств шнекоцентробеж
ного насоса может быть получено при  пр именении двустороннего 
входа (рис . 3 . 64) . Через каждый вход поступает половина всей 
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I> и с .  3 . 64 .  Схем а ш н екоцентр uбеж
ноrо н асоса с двустор о н н и м  в х одом 

жидкости ,  подаваемой насо
сом . Скорость н а  входе в 
шнек c1z уменьшается , что 
п риводит к уменьшению ка
в итационного запаса 11hсрв 
[см . формулу (3 . 1 39) ] .  

Если  необходимости в уменьшении  11hсрв нет или если эта вели
чина задана ,  то при двустороннем входе [ см . формулу (3 . 1 46) J 
можно увеличить угловую скорость ffi в -" 2 раза (при  неизменном 
значении  Ссрв) , так как расход через шнек уменьшается в два раза . 
В действительности увеличение угловой скорости будет несколько 
меньше ,  так как для насоса с двусторонним входом Ссрв будет меньше , 
чем для насоса с односторонним входом . Это происходит как из-за 
увеличения коэффициента Kd = 2 ,  1 3dвт/}/ V/ffi (уменьшения  р ас-вт 
хода через шнек) , см . рис .  3 . 59 ,  так и из-за того , что в насосе с дву-
сторонним входом по конструктивным соображениям нельзя исполь
зовать осевой подвод , а в насосе с односторонним входом это сделать 
можно .  

Отметим,  что пр именение двустороннего входа позволяет не только 
улучшить антикавитационные качества насоса ,  но  и несколько 
увеличить его КПД при больших ns и KD. (см . рис .  3 . 27) . Вместе 
с тем , двусторонний  вход усложняет конструкцию н асоса и увели
чивает его массу , поэтому вопрос о целесообразности применения 
двустороннего входа должен рассматриваться отдельно в каждом 
случае . 

3 . 3 .  7 .  Применеине бустерных насосов в системах 
питан и я  

Для повышения антикавитационных качеств системы 
питания ЖР Д используют вспомогательные (бустерные) насосы . 
Б устерный насос устанавливается перед основным шнекоцентро
бежным насосом ТНА двигателя . Для ЖРД н ижних ступеней р акет 
бустерный н асос р асполагают рядом с основным насосом для исполь
зования больших инерционных подпоров и выработки остатков 
компонента в длинной трубе , соединяющей бак с двигателем . Для 
ЖР Д верхних ступеней длина труб и инерционные подпоры не
велики , поэтому насосы устанавливаются у бака (рис . 3 . 65) . 

Бустерный насос поддерживает давление ,  необходимое для бес
срывной  р аботы основного насоса . Бустерный насос ввиду меньшей , 
чем у основного насоса , частоты вращения  вала требует для бес
срывной работы меньшее давление на входе , поэтому его установка 
позволяет уменьшить давление на  входе в систему питания  и, сле
довательно , давление в баке . Частота вращения вала основного 
насоса при н аличии бустерного может быть выбрана значительно 
большей . 

2 1 1 



1 

-

Рис.  3 . 65 .  Б устерный лоnаточный насос 
в системе n итания :  
1 - бак с компонентом топлива ;  2 - бустер
вый насос; 3 - турбина  бустерного насоса 

lf 5 
Рис. 3 . 66 .  Б устерный струйный нассс в си
стеме n итани я :  
1 - б а к  с компонентом топлива ;  2 - бустер· 
ный струйный насос; 3 - сопло бустерного на
соса; 4 - основной насос ;  5 - магистраль 
подвода компонента высокого давления к со 
плу 3 ;  6 ,  7 ,  8 - соответствен но конфуз ор ,  
камера смешения и диффузор струйного насос а 

Для получения связи между угловой скоростью ro вала основного 
насоса ТНА и срывным кавитационным запасом бустерного н асоса 
(системы питания)  в расчетах формально применяют кавитационный 
коэффициент быстроходности системы питания 

(3 . 1 92) 

где V - объемный расход через основной насос . 
Здесь и далее индексом «б .  Н» обозначены параметры бустерного 

насоса . 
В качестве бустерных насосов можно использовать насосы осе

вые (шнеки) с конусной втулкой , диагональные , центробежные и 
шнекоцентробежные .  Также в качестве бустерных насосов можно 
использовать струйные насосы (рис . 3 . 66) . При использовании лопа
точных бустерных насосов Сс. п  = 1 0000 . . .  1 5000 , а при  использо
вании струйных бустерных насосов - 8000 . . .  1 0000 . Активная 
жидкость для струйного насоса отбирается на  выходе из основ
ного н асоса и подается через одно или несколько сопл . 

Привод лопаточных бустерных насосов может осуществляться 
от газовой турбины (рис . 3 . 67) , газ для которой вырабатывается 
в специальном газогенераторе ,  а может также отбираться из основ
ного газогенератора или на выходе из основной турбины .  Если 
компонент криогенный , то турбина может р аботать н а  парах этого 
компонента . Газификация компонента происходит в теплообменнике , 
обогреваемом газом , выходящим из основной турбины , или в рубашке 
охлаждения  камеры сгорания . Газовая турбина применяется для  
привода бустерного насоса , перекачивающего тот компонент , с из
бытком которого р аботает газогенератор или пары которого исполь -
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Рис. 3 .67 .  Б устерный насосный агрегат с приводам от газовой турбины:  
1 - корпус насоса; 2 - рабочее колесо насоса ;  3 - подшипники; '  4 - спря мля ющий ап ·  
па рат насоса;  5 - спи ральный сборник насоса; б - подводящий коллектор ту рб и ны;  7 -
сопловой аппа рат турбины;  8 - п ромежуточный направля ющий аппа рат турбины ;  9 - кар· 
пус турбины;  10 - рабочее колесо турбины  

зуются как р абочее тело турбины (это позволяет избежать возго
рания в агрегате) . Для бустерного насоса другого компонента воз
можно использование гидравлической турбины (рис . 3 . 68) . Жидкость 
под высоким давлением для турбины поступает от основного насоса .  

Лопаточные бустерные насосы применяются в ЖРД как с пред
камерной турбиной ,  так и с автономной .  Струйные насосы конструк
тивно более просты , мало чувствительны к содержанию в жидкости 
газов (это важно для верхних ступеней ракет) , но имеют значительно 
меньший КПД. Поэтому в ЖРД с автономной турбиной их целесооб
р азно применять при  отсутствии высоких требований  к удельной 
тяге . Обычно их используют в ЖРД с предкамерной турбиной .  
В таком ЖР Д увеличение мощности основной турбины в результате 
отбора  рабочего тела для привода бустерных насосов не дает умень
шения удельной тяги , а только требует повышения  температуры 
и давления  в газогенераторе .  Последнее обстоятельство вызывает 
необходимость проектировать Gтруйные и лопаточные насосы и 
турбины для их  привода с высоким КПД. 

Давление н а  входе в бустерный насос , необходимое для его ра
боты без кавитационного срыва , можно определить из выражения 

298 4, 3 v· 2 3/С4 3 + (3 1 93 )  Ро с р в .  б н = Pffiб .  н б .  н Рп .  · 
г де с б. н - кавитационный коэффициент быстроходности бустер
ного н асоса . 
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Рис.  3 . 68. Б устер ный н асос
ный агрегат с приведом от 
гидравлической турбин ы :  
1 - корпус насоса; 2 - - рабочее 
k.олесо насоса;  3 - подш ипники ; 
4 - сопловые лопатки первой 
сту пени турб ины ; б - рабоч ие 
лопатки первой сту пени турби
ны; б - спря мляющий а п парат 
насоса ;  7 - подводящий рееи
nер гидроту рбины;  8 - ка н алы 
подвода жидкости к ту рбине; 
9 - спи ральный  сборник насоса 

Поел� подсrановки выражения (3 . 1 93) в формулу (3 . 1 92) запишем 
Се . п = С б. нffi/ffi6. н ·  (3 . 1 94) 

Увеличение с б . н и уменьшение угловой скорости вала бустер
ного насоса ffio. н ведут к понижению необходимого давления на входе 
в систему питания [ см .  формулу (3 . 1 93) ] и к улучшению ее анти
кавИтационных качеств [см . формулу (3 . 1 94) ] . 

Осевой шнековый и шнекоцентробежный н асосы имеют большие 
значения кавитационного коэффициента быстроходности ,  чем цент
робежные насосы , поэтому пр именение их в качестве вспомогатель
ных насосов предпочтительнее . 

Потребный напор бустерного насоса Н 6 . н определяется из ус
ловия бессрывной работы основного насоса при  ускорен ии ракеты , 
р авном нулю : 

(Ро с р)б .  н + рН б. н + pgl - рLс0пр � Ро с рв ; 
Н б. н � Ро с r,в/Р - (Ро с рв) б . н/Р + Lс0пр - gl, 

(3 . 1 95) 
(3 . 1 96) 

где рLсопр - потери  полного давления в магистрали от выхода из 
бустерного насоса до входа в основной. насос ; р0 с рв - срывное дав
ление основного насоса ; l - разность уровней расположения бу
стерного и основного насосов . 

При больших потребных напорах бустерного насоса требуются 
большие углы атаки н а  входе в шнек постоянного шага , что ухуд
шает антикавитационные качества шнека . В связи с этим при боль
ших потребных напорах (обычно больших 1 500 Дж/кг) вспомога
тельный насос следует выполнять в виде шнека переменнаго шага , 
а при  напорах , превышающих 3000 Дж/кг ,  - диагональным или  
шнекоцентробежным . 
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Расчет геометрических размеров и характеристик бустерных 
шнекоцентробежных насосов производится так же , как и расчет 
основного шнекоцентробежного насоса . Расчет бустерных шнековых 
и осевых н асосов проводится с использован ием соотношен ий ,  при
ведеиных в разд . 2 . 1 0 . 1 и 3 . 2 .  

3 . 3 . 8 .  Применеине преднасосов с мен ьшей угло вой 
скоростью, чем у центробежного насоса 

Для повышения антикавитационных каче'ств насосного 
агрегата целесообразно иметь у преднасоса меньшие угловые ско
рости , чем у центробежного колеса . По существу , преднасос с мень
шей угловой скоростью выполняет роль бустерного насос а ,  встроен
ного в насосный агрегат . Наличие сопротивления магистрали от 
бака до входа в насосный агрегат приводит к снижению давления , 
следовательно ,  при  том же давлени и  в баке давление на  входе во 
встроенный преднасос будет н иже , чем у бустерного н асоса , р аспо
ложенного у бака , что снизит и антикавитационные качества си
стемы . Это обстоятельство ограничивает применение встроенных 
преднасосов . Другим обстоятельством , ограничивающим nримене
ние этих преднасосов ,  является усложнение конструкци и .  

Для систем п итания ,  требующих особо высоких антикавитацион
ных качеств ,  можно применять бустерные н асосы и н асосные агре
гаты со встроенными шнековыми преднасосами .  

На рис .  3 . 69 приведена схема насосного а грегата с о  встроен
ным преднасосом , привод которого с меньшими угловыми скоро
стями обеспечивается шестеренной передачей . Наличие шестеренной 
передачи снижает н адежность этого агрегата ,  что ограничивает его 
пр именение .  

Большие возможности имеют насосные агрегаты , у которых привод 
преднасоса осуществляется с ис пользованием лопаточных венцов ,  
работающих на  рабочем компо
ненте . 

Осевой шнековый преднасос 
при работе с меньшими угловыми 

Рис.  3 . 69 . Схема насосного агрегата со 
встроенным диагональным преднасосом 
(преднасосом , приводимым во враще
ние  через шестереиную передачу) :  
1 - п редна с о с ;  2 - о с н о в н ой ш некоце нт
Р 1)б е ж н ы й  н а с о с ;  3 - ш есте р е н н а я  п е р е 
да ч а  

1np Znp 111 Zн 1т  
1 1 1  1 1 

Рис. 3 .70 . Схема п р ивода осевого пред
насоса осевой гидротурбиной (прямо
точный турбопреднасос) : 
а - осев ой п редн асос;  б - осевой насос;  

в - осев а я  г ид р оту рб и н а ;  г - цент роб еж
н ы й н асос;  1 п р , 2 пр,  1 н ,  2 н ,  1 т ,  � т 
х а р а кте р н ы е  с еч е н н я  с о птве1 с rв е н н о  п ред

н сн.� о с а ,  н а соса н т у рб н н ы  
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fпр lпр 1н lн tт Zт  Рис.  3 .  7 1 .  Линии изменения 
п араметров и треугольники 
с коростей дл я п роточной ча
сти прямоточного турбопред
н асоса 

Wnp «- W  

Рис.  3 .  72 . Схема турбопр ед
насоса с приводам п реднасоса 
от р адиальной гидротурбины : 
1 - ш нековый  преднасос; 2 -
центробеж ный насос; .З - ради
альна я гидроту рб ина  

скоростями должен обладать большим коэффициентом теоретического напора .  Как правило , при  повышении коэффициента теоретического напора (увеличении  угла атаки) ухудшаются собственные антикавитационные качества преднасоса .  Выигрыш от применения  преднасоса с пониженной угловой скоростью будет только в том случае , если понижение угловой скорости окажется более существенным для 

Рис. 3. 73 . Треугол ь н и ки скоростей и профил и лоп аток для  п р иводящей преднасос радиальной турбины ,  устанав.шваемой на выходе из центробежного н асоса 216  



nоnышения антикавитационных качеств , чем ухудшение антикави
тационных качеств преднасоса с ростом коэффициента теоретиче
ского напора и увеличением н агрузки на его лопатки . Если анти
кавитационные качества преднасоса достаточно  высоки , то в ре
зультате применения  этой схемы можно значительно поднять угло
вую скорость основной напорной ступен и .  Угловая скорость сту
пени ,  установленной за преднасосом , может быть найден а  по формуле 

' ·  (дро расп/Р)3.14Ссрв ()) = tffiпp = _ , - 298 -,i v 
где i -�передаточное отношение от основной н асосной  ступени 
к осевому преднасосу ; /1р0 расп = Ро вх, пр + рНпр - Рп · Здесь и 
далее индексом «пр» обозначены параметры преднасоса . 

На рис .  3 . 70 приведена схема привода осевого преднасоса осе
вой гидротурбиной ,  стоящей за  осевым н асосным колесом , обеспе
чивающим колесо гидротурбины необходимым напором . По существу , 
осевое колесо и турбина являются элементами гидромуфты , вклю
ченной в основной поток прокач иваемого компонента .  Сочетание 
осевого преднасоса , осевого колеса и гидротурбины н азовем турбо
преднасосом . Такой турбопреднасос может стоять как перед центро
бежным , так и перед осевым многоступенчатым н асосом . На  р ис .  3 .7 1 
нанесены линии  изменения  давления ,  а также абсолютной  и отно
сительной скоростей по длине проточной части турбопреднасоса .  
Там же приведены треугольники  скоростей и примерные профили 
лопаток преднасоса ,  осевого н асоса и турбины . В преднасосе давление 
и абсолютная скорость возрастают , а относительная скорость п а
дает ,  так как колесо преднасоса всегда должно быть реактивным .  
В осевом н асосе ,  который имеет большую угловую скорость , ско
рость и давление в проточной части р астут в большей степени ,  а от
носительная  скорость падает , так как осевое колесо целесообразно 
выполнять реактивным, чтобы поднять статическое давление .  В тур
бине ,  которая приводит преднасос , абсолютная скорость и давле
ние падают , а относительная скорость несколько р астет , так как 
следует применить реактивную турбину ,  у которой меньше изогнут 
профиль и выше КПД . 

Параметры турбины находят из условия  равенства мощ�ости и 
угловой скорости турбины и преднасоса . 

На рис . 3 . 72 показава схема турбопреднасоса с приводам швеко
вого преднасоса от радиальной гидротурбины , установленной за  
центробежным колесом . 

На рис .  3 . 73 приведены возможные профили лопаток и треуголь
ники скоростей для приводящей преднасос радиальной турбины, 
устанавливаемой за  центробежным колесом . 



4. РАС Ч ЕТ ТУ РБИН 

4 . 1 .  ОСОБЕННОСТИ Т УРБ И Н  

4 . 1 . 1 .  Предкамерн ые турбины 

В ЖРД применяются предкамерные турбины (ЖРД с до
жи гани�. Потребная мощность турбины ТНА ЖРД определяется 
необходимой мощностью для привода насосов : 

Nт = � Nн. (4 . 1 )  
Чем больше тя га дви гателя ,  тем больше потребная мощность 

турбины . Выполненные дви гатели имеют турбины мощностью от 
десятков до сотен тысяч киловатт. Мощность , развиваемая турбиной 
(эффективная мощность) , определяется соотношением 

(4 . 2) 
Адиабатная работа 

Lo ад = ll -� 1 RToo ( 1 - б ( k-11 ) / k ) ' (4 . 3) 

где б ,-� p0�i  р2 - степень понижени я давления в турбине* . В ЖР Д 
с дожи ганием газ из турбины поступает в камеру .  Поэтому для пред
камерных турбин заданными параметрами , определяемыми параме
трами дви гателя , являются давление на выходе из турбины р2 и 
расход газа через турбину при  выбранной температуре газа перед 
турбиной Т00 .  

Из  условия равенства мощностей насосов и турбины определяется 
давление на входе р00 (см . разд .  5) . Дав.11ение  на выходе из турбины 
р2 должно быть больше давления в камере на  величину , определяе
мую сопротивлением газового тракта между турбиной · И камерой . 

Температурой газа перед турбиной Т00 задаются , исходя из усло
вий надежности турбины и выбранных материалов . Заданную тем
п ературу обеспечивают соответствующим режимом газогенератора , 
т .  е .  определенным соотношением компонентов . Следовательно ,  за
давая температуру , устанавливают физические константы генера
торного газа (R , k) . Из формул (4 . 1 ) ,  . . .  , (4 . 3) следует , что чем боль
шую температуру перед турбиной можно допустить , тем меньше мо
жет быть давление перед ней . Определяющим соображением при 
выборе температуры перед турбиной является надежность конструк-

* Индексоы «00» обоз начены параметры торможен и я во входном сечен и и  тур 
бины . 
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т и вных элементов , работающи х при  высокой температуре .  Как пра
вило ,  в случае неохлаждаемых турбин допускаемая тем перату ра дл я 
восстг н Jвительного газа Т00 = 1 000 . . .  1 200 К .  а дл я окислительного 
газа Т00 � 800 К,  так как окислительный газ отр и цательно вл ияет 
на  металлические  детали .  

Расход газа через предкамерн ую турбину  п р и  и звестной темпера
туре�Перед турбиной является заданным . Расход ксмпс нента , п ропу
скаемого полностью через турбину ,  оп редел яется тя гой и массовым 

-соотношением компонентов в камере, а расход добавл яемого компо
нента определяется массовым соотношением компонентов в газо генера
торе ,  т .  е .  в конечном счете температурой перед турбиной (см . разд .  5) . 

Обычно в п редкамерных турбинах  степень понижения  давлен 1 1я  
составляет 1 , 2  . . .  1 , 8  (давление  перед турбиной может дости гать 
десятков мегапаскалей) . Следовательно , предкамерным турбин ам 
ЖР Д соответствуют низкие  степени понижения  давлен и я  (дозвуко
вые скорости течени я  газа) и высокие  расходы газа . Параметры этих 
турбин весьма существенно отличаются от параметров автономных 
турбин (см . разд .  4 . 1 . 2) .  

Ввиду большого расхода газа через турбину удельная работа тур
бины (джоуль на килограмм) невел и ка 

Lт = Nт/rhт = Lo ад'11т ·  (4 . 4 )  

Поэтому  мал и коэффициент  работы турбины Lт = Lт lu2 (сн значи
тельно меньше , чем у автономных турби)н . 

КПД турбины и н асосов не  вли я ют н а  удельный импульс тя ги 
ЖРД с дожи ганием ,  так как энтальпия  газа , выходящего из  тур бины , 
и энтальпия  компонентов топлива , выходящих из н а сосов , и споль
зуются в камере; но ,  как уже указывалось (см . разД .  1 . 4 . 1 ) , КПД 
и грает существенную роль при  получении  минимальной массы ТНА 
и свя занных с ним трубопроводов . Из формул (4 . 2) и (4 . 3) видн о ,  что 
чем выше КПД, тем меньше н ачальное давление ,  а температуру газа 
перед турбиной можно выбрать н иже и тем самым сделать дви гатель 
меньшей массы . При малых КПД насосов и турбины требуются 
большие температуры и давления  перед турбиной . Последнее в свою 
очередь , требует больши х  давлени й  за насосами .  Существует (как 
будет показано в разд.  5) п редельное давление перед турбиной , п ри  
превышени и  которого мощность турбины будет меньше необходимой  
для п ривода насосов .  

Поэтому предкамерные турбины , как и насосы , должны иметь 
высокий  КПД при  минимальной массе , достатсчнс й надежисети и 
про стоте конструкции . Для повышени я  КПД п редкЕ мерные турби ны 
можно выполнять со  степенью реактивности 0 ,2  . . .  0 ,3 .  Однако для 
уменьшения о севой силы задают более низкую степень реактивности 
или турбr. ны выполняют а ктивными .  

4 . 1 . 2 .  Автономные турбины 

При заданной мощности Nт параметры автономной тур
бины должны быть выбраны такими , чтобы расход рабочего тела через 
турбину был минимальным (см . разд . 1 . 4 . 2) .  Требовани е  мини маль-
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наго расхода рабочего тела (при заданной мощности ) означает необ
ходимость получения максимальной удельной работы турбины ,  вы
ражаемой в джоулях на килограмм , или ,  иначе говоря , мощности ,  
приходящейся н а  расход газа , равный 1 кг/с ,  и выражаемой в ваттах 
на килограмм в секунду , см . формулу (4 . 4) . 

При thт -+  min ;  Lт -+ max . 

Отсюда вытекает основная особенность автономных турбин ЖР Д: 
в связи с необходимостью работы этих турбин с малым расходом 
рабочего тела важно получить не  максимальный КПД турбины ,  а вы
сокую удельную работу Lт , которая обеспечивается большой адиа
батной работой L0 ад (КПД турбины при увеличении L0 ад снижается ) . 
Однако при заданной адиабатной работе L0 ад повышение  КПД тур
бины увеличивает удельную работу турбины Lт [ см .  формулу (4 . 4) ] 
и уменьшает потребный расход рабочего тела thт [ см .  формулу 
(4 . 2) } .  

Требование максимальной работы Lт , получаемой о т  1 кг  массы 
рабочего тела ,  означает, что при заданной окружной скорости , 
которая определяется диаметром турбины и ее угловой скоростью,  
обычно равной угловой скорости насосов , коэффициент работы Iт 
должен быть максимальным . Диаметр турбины выбирается с учетом 
компоновки ТНА и обеспечения минимальных габаритных размеров 
или лимитируется прочностью ротора турбины . 

Поскольку большая адиабатная работа L0 ад позволяет получить 
большую удельную работу Lт , то параметры турбины нужно выби
рать такими , чтобы адиабатная работа была возм.ожно большей 
[см . формулу (4 . 4) ] .  

Из формулы (4 . 3) следует, что при  выбранном рабочем теле (за
данных R , k) больших значений адиабатной работы можно 
достигнуть выбором высоких температур рабочего тела и боль
ших б . 

В автономных турбинах чаще применяется восстановительный 
газ ,  т .  е .  газогенератор работает на избытке горючего (см . разд .  1 . 4 . 2) , 
так как произведение R T00 для такого газа больше, чем соответствую
щая величина для окислительного газа . Применение высоких тем
ператур о граничивается работоспособностью конструкции .  В ЖР Д 
применяют неохлаждаемые турбины - более простые и легкие .  
Температура перед неохлаждаемой турбиной ограничивается 
1 000 . . .  1 200 К. В автономных турбинах ЖРД удельная работа Lт 
составляет 400 . . .  800 кДж/кг. 

Большие отношения  давлений  дости гаются увеличением началь
ного давления р00 , так как противодавление  р2 выбирается в зависи
мости от давления среды , в которую выбрасывается газ , или в зави
симости от давления на входе в рулевые сопла дви гателя , если газ 
после турбины поступает в сопла ,  или в зависимости от давления 
в баке, если газ используется для наддува бака . 

В первом случае. чтобы исключить влияние изменения атмо
сферного давления Ратм на работу турбины , давление р2 на выходе 
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из турбины выбирают таким,  чтобы оно было больше критического 
давления , определенного по Ратм :  

(4 .5) 
где б11р = [(k + l )/2] k/ ( k-l ) - критическая степень понижения дав
ления в турбине . При этом в минимальном сечении выходного 
устройства турбины устанавливается скорость звука и изменение 
в определенных пределах давления наружной среды не  будет 
сказываться на работе турбины.  

При питании газом рулевых сопл скорость звука устанавливается 
в их минимальном сечении . Практически начальное давление перед 
турбиной (давление в газогенераторе) определяется разностью дав
ления за насосами и падения давлений на сопротивлениях маги
стралей и газогенератора . 

Обычно начальное давление перед турбиной составляет 3 . . . 1 0 
МПа . Степень пониженин давления при этом дости гает 20 . . .  50 . 
Следовательно , автономным турбинам ЖР Д соответствуют высокие 
степени понижения давления . Это одна из  особенностей таких тур
бин .  

И з  соображений простоты конструкции и уменьшения массы 
автономные турбины выполняют одноступенчатыми или двух
ступенчатыми . При значительном поиижении  давления скорость 
течения газа становится сверхзвуковой .  Сверхзвуковая ско
рость течения также является особенностью автономных тур
бин ЖРД.  

Автономные турбины ЖР Д часто выполняют с подводом газа 
к венцу рабочего колеса не по всей окружности , а по ее части , что 
является еще одной особенностью . При малом расходе газа подвести 
газ к рабочему колесу по всей окружности можно лишь при малой 
высоте сопловых каналов и рабочих лопаток .  Опыт показал , что при 
малой высоте лопаток резко падает КПД турбины.  При заданной 
оптимальной высоте сопла , при небольших расходах рабочего тела 
сопла приходится располагать не по всей окружности , а по ее части -
в виде сегментов или отдельных каналов . Такой способ подвода газа 
называется парциальным . Наличие парциального подвода харак
терно для многих автономных турбин ЖР Д. 

Парциальную турбину выполняют активной , так как при пар
циальном подводе вследствие  растекания газа и перетекания его со 
входа в колесо на  выход по дуге , не  занятой соплами , невозможно 
поддержать перепад давлений ,  необходимый для обеспечения реак
тивности колеса , и с введением реактивности увеличиваются потери 
на перетекание .  Автономную турбину  ЖР Д всегда выполняют ак
тивной , даже в случае подвода газа по всей окружности ,  вследствие 
того , что для активных турбин характерны высокие коэффициенты 
работы lт .  

22 1 



4 . 2 .  СТ УП Е Н Ь  Т УРБИ Н Ы . ОСНОВН Ы Е  ПОНЯТИЯ 
И СООТНОШЕН И Я  

4 . 2 . 1 .  Осевая турбина 

4 . 2 . 1 . 1 .  И зменение параметров по длине проточной части 

На рис .  4 . 1 .  представлены графики изменения давления , скорости 
и температуры в сопловой решетке и рабочей решетке (решетке ко
леса турбины) QC§Q!i. реакr!Jв.ной ступени одноступенчатой турбины . 
В верхней части рисунка показано изменение  параметров торможе
ния . Пунктирам показано изменение давления торможения без 
потерь (в идеальном случае) . Температура торможения в относитель
ном движении меньше, чем в абсолютном , в связи с тем , что относи
тельная скорость потока при входе в рабочую решетку меньше 
абСОЛЮТНJЙ . 

Из выражений для энтальпий торможения 

ioc , = i 1 + ci/2 ; (4 .6) 

io w,  = i 1 + wТ/2 (4 .7) 

получим iow, ioc, - {ci - wi)/2 . Тогда с учетом связи между 
скоростями на входе в рабочую решетку выводится соотношение 
между температурами торможения в относительном и абсолютном 
движениях 

(4 . 8) 

Соответственно давление торможения в относительном движении 
n (Лс , ) Pow, = Рос ,  n (Лw, ) · (4 . 9) 

Реактивная осевая ступень турбины характеризуется изменением 
кинетической энер гии в относительном движении : 

Рк = (w� - wТ}/(2Lu) > О. 
Таким образом , для реактивной турбины w2 > w1 ;  соответственно 
этому на рис .  4 . 1 показано и зменение относительной. скорости по 
длине проточной части рабочей решетки . Характер изменения про
ходных сечений межлопатоt; ного канала показан на рис .  2 . 1 0 . 

Схема проточной части акти вной ступени однсступ( нчатой тур
бi ны показг на на рис .  4 . 2 .  Меридис нальнсе  сечЕНие  и вид сбоку 
мо гут быть такими же, как у реакти вной турбины (см . рис. 2 . 20) . 
На рис .  4 . 2 приведено также изменЕНие параметров по длv.не проточ
ной части активной турбины . 

Активная турбина характеризуется равенством давлений  на входе 
и выходе рабочей решетки (р1 = р 2) и равенством относительных 
скоростей на входе и на выходе (w1 = w2) (без учета потерь) .  В актив
ных турбинах шющадь входного сечения межлопаточного канала 
мало отличается от площади выходного сечения . 
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Рис. 4 . 1 . Развертка цил индрического 
сечения  проточной части реактивной 
ступени турбины и графики изменения 
параметров газа по длине проточной 
части : 
1 - сопловая  решетка;  2 - рабочая ре
шетка 

и 

Рис. 4 . 2 .  Развертка цилиндрического 
сечения  проточной части активной 
ступени турбины и графики изменения  
параметров газа по длине проточной 
части : 
/- соплова я решетка ; 2- рабочая решетка 

С целью упрощения записи в дальнейшем в индексе , относящемся 
к давлению потока в абсолютном движении , знак скорости с будет 
изъят .  Например , вместо ро с, б у д ем писать Poi -

4 . 2 . 1 . 2 .  Тепловая степень реактивности 

В отличие от степени реактивности , которую в разд. 2 
называли кинематической , в турбинах применяют понятие тепловой 
степени реактивности 

Рт = L2 ад/Lо ад = 1 - Lo1 aдfLo ад ' (4 . 1 0) 
где L2 ад = i1 -· i2 - располагаемая адиабатная работа на лопат
ках рабочего колеса ; L0 ад = i00 - i2 - располагаемая адиабатная 
работа всей ступени ту рбины [см .  формулу (4 . 3) ] . 
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Если выразить кинематическую степень реактивности через отно
шение теплоперепадов , то принимая во внимание ,  что без учета по
терь и при с0 = О теплоперепад соплового аппарата L1 ад выразится 
как 

L1 ад = ci/2 И L2 ад = (w� - wi)/2 , 

выражение для Рк запишется в виде [ см . формулу (2 . 92) ] 

(4 . 1 1 ) 

Установим связь между кинематической и тепловой степенями 
реактивности . Выражение  для Рт (для идеальной турбины) можно 
записать в виде [ см .  формулу (4 . 1 0) ] 

L
2 ад р r = ----=....::;;:: 

Lu + ф2 
разделив выражение (4 . 1 1 ) на (4 . 1 2) , получим 

Рк/Рт = 1 + сШ;(2Lи) · 

( 4 . 1 2) 

(4 . 1 3) 
Тепловая и кинематическая степени реактивности будут равны 

между собой при с2 = О, т .  е .  при отсутствии  потерь энергии с выход
ной скоростью .  Тепловая степень реактивности , по существу ,  опре
деляет отношение распола гаемых теплоперепадов - отношение  рас
полагаемой адиабатной работы рабочего колеса к общей распола
гаемой адиабатной работе турбины . Кинематическая степень реактив
ности больше тепловой . Для активной ступени турбины при равен
стве нулю кинематической степени реактивности равна нулю и тепло
вая степень реактивности . Тепловая степень реактивности широко 
применяется при анализе работы турбины, поэтому ее легко опреде
лить , даже не рассчитывая турбину и не определяя скоростей тече
ния газа . 

Для определения тепловой степени реактивности достаточно знать 
отношения давлени й  перед рабочим колесом и за рабочим колесом 
к полному начальному давлению газа :rt1 и :rt2 . При ер = const из фор
мулы (4 . 1 0) получим 

Рт = (Tl - Т2 ад)/(Тоо - Т2 ад) · 

Переходя к газодинамическим функциям , получим 
't (A.cl ац) - 't (А.сад) · Рт = А. ' 1 -- 't ( сад) 

где Ас = f (:rt1 = Р11Роо) ; Ас = f (:rt9 = Р21Роо) . 

(4 . 1 4) 

шд ад -
Особенно удобно опреде.11ять тепловую степень реактивности , 

пользуясь изображением процесса в турбине в координатах i - s. 
На рис .  4 . 3  представлена i - s-диаграмма процессов идеальной 

(без гидравлических  потерь) реактивной ступени турбины .  Распола
гаемая адиабатная работа соплового аппарата изображается отрез
ком О - lад • располагаемая адиабатная работа рабочего колеса -
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от.резком 1ад -2ад • адиабатная работа всей турби ны - отрезком 
О -2ад · Отношение длины отрезка 1 ад - 2ад к длине отрезка О - 2ад 
определяет тепловую степень реактивности турбины . Отношение 
длины отрезка 1 an; - 2ад к длине отрезка О -20ад определяет к ине
матическую степень реактивности . 

4 . 2 . 1 .  3. И зображение действительных процессов турбины 
н а  тепловых диаграммах 

Остановимся на процессе течения  газа с расширением 
в межлопаточных каналах решеток ,  т. е. на течении  в сопловых ре- . 
шетках . 

Необратимую потерю механической энергии в сопловой решетке 
принято обозначать Lrp .  Очевидно , что 

Lrp = cf ад/2 - CI/2 . (4 . 1 5) 

Выразив Lrp через скоростной коэффициент ер 
(см . разд . 2 . 1 3) ,  получим 

сопловой решетки 

Lrp = ( 1 - ср
2) ci ад/2 (4 . 1 6) 

ИЛИ Lrp = ( 1 - ср2) L01 ад · (4 . 1 7) 

Расчет течения в турбинных решетках целесообразней проводить 
с помощью газодинамических функций 
А
с1 ад = �: :: ; а1 11р = V 2 k � 1 RT ot = J1 2 k � 1 RT 0 0  = а11р; 

А
с = f (лl) ; Лt = 1 /бt = P1IPoo · 1 ад 

Действительная приведеиная скорость 

Ас1 = (j)Ac1 ад .  ( 4 . 1 8) 
Потеря энергии L.p не равна всей работе трения ,  а является лишь 

частью ее . 
Потери при  течении в. рабочей решетке оцениваются· аналоги чно 

потерям в сопловой решетке . Необратимая потеря энергии при тече
нии в рабочей решетке находится из выражения 

L Ф = W� ад/2 - W�/2 , (4 . 1 9) 

где (4 .20) 

и w2 - соответственно адиабатная и действительная скорости на 
выходе из  рабочей решетки . . 

Скоростной коэффициент рабочей решетки найдем как отношение  
действительной скорости истечения из  решетки к адиабатной. скорости : 

ф = W2/W2 ад =  Au,/Aw2 ад ' 

где Aw, = Wz/aкp w; акр w = -v 2-k

-

+

'7'k_
1
_

R
_
T
_

o
_
u
-;J
•, . 

Выразив LФ через ф , получим 
L .p = ( 1 - ф2) W� ад/2 . 

8 Овся нников Б .  В .  и др .  

(4 . 2 1 ) 

(4 . 22) 

(4 .23) 
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Рис. 4 . 3, i - s-диаrрамма п р оцесса в 
идеал ьной реактивной ступени турбины 

s 
Рис.  4 . 4 .  i - s-диаrрамма р абочего 
процесса в реактивной ступени тур
бины 

Отметим что коэффициенты QJ и 'Ф учитывают потери в лопаточных 
решетках . Изобразим в i - s-диаграмме действительный процесс 
расширения газа в реактивной ступени турбины (рис .  4 . 4) .  Линия 
0 -1 соответствует действительному процессу расширения в сопло
вой решетке , линия 1 -2 - процессу в рабочей решетке . 

Величину Lrp [ см .  формулы (4 . 6) и (4 . 1 5) ]  можно определить 
по формуле (4 . 24) 

Коэффициент полного давления сопловой решетки а1 найдем 
[см . формулу (2 . 1 75) ] по отношению полного давления р01 (изобара 
р01 проходит через точку 1 0) к полному давлению р00 (см . рис .  4 . 4) .  
При отсутствии внешнего подвода теплоты прирост энтропии газа 
при течении по сопловой решетке определяется коэффициентом пол
ного давления . Для изобарного процесса 

(4 .25) 
Следует иметь в виду , что для сверхзвукового течения степени 

уширения сопл (для получения одного и того же давления в конце 
расширения)  при учете потерь и без их учета должны быть различ
ными . Подвод теплоты приводит к торможению сверхзвукового 
потока, и для достижения заданного давления  на выходе степень 
уширения сопла при процессе с трением должна быть больше, чем 
при идеальном процессе . При идеальном адиабатном процессе в дан
ном сопле можно было бы получить меньшее давление  р1 .  

Адиабатный теплоперепад рабочей решетки в реальной турбине 
может быть несколько больше , чем в идеальной. (L2 ад > L2 ад) 
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Рис. 4 . 5 .  i - s�диаграмма рабочего процес
са в активной ступени турбины 

1 (см . рис .  4 . 4) , так как процесс :;t 
1 

в рабочей решетке при подогреве .j 1 
газа вследствие потерь соплового н 1 

б 
� !' 1 

аппарата протекает в о ласти ..:J 1 
больших температур ,  а удельная 
теплоемкость ер ,  определяющая l�· / 
энтальпию ( i  = ср Т) , с увеличе- "--------L 
нием температуры возрастает . 1ид 
п L ,  Pt"' P'Z. рактически разница между 2 ад и Lz ад невелика (для наглядности s 
изотермы проведены так ,  что они совпадают с линиями постоян
ной энтальпии ) .  

В соответствии  с формулой (4 . 1 9) LФ  найдем как разность длин 
отрезков low - 2�д и 2ow - 2 .  

Как следует и з  рис .  4 . 4 ,  LФ = i2 - i2;д. 
Коэффициент полного давления  рабочей решетки а2 найдем по от

ношению давления в точке 20w к давлению в точке low · Так как 
Tow, = Tow, , то прирост энтропии при течении газа по решетке 
будет равен 

s2 - s1 = - R ln Po w, = - R ln a2 •  (4 .26) Po w, 
Для активной ступени турбины (L2 а д  = О) потеря энергии при 

течении  в рабочей решетке определяется по формуле 

Lф = WI/2 - W�/2 , (4 . 27) 
вытекающей и з  общей формулы (4 . 1 9) . Вводя коэффициент 1/J ,  кото
рый в данном случае определяется формулой 

1/J = W2/W1 = "лw,/"лw, , 
получим формулу (4 . 27) в виде 

L Ф = ( 1 - 'Ф2) wi/2 . 

(4 . 28) 

(4 . 29) 
Рабочий процесс течения  в осевой активной ступени турбины 

изображен на  i -s-диаграмме (рис .  4 . 5) . Процесс в рабочей решеше 
происходит при постоянном давлении  -· участок 1 -2 на и зобаре 
р1 = р2 •  Потеря энергии при течении  по рабочей решетке находится 
в соответствии  с формулой (4 . 27) как разность энтальпий :  

L11, = i2 - i1 . (4 . 30) 
Коэффициент потери полного давления определяется отношением 

давлений в точках 20w и low · 
4 . 2 . 2 . Одноступенчатая радиальная турбина 

На рис . 4 . 6  показана схема ради �льной центростремитель
ной турбины .  В ЖРД радиальные турбины применяются в качестве 
предкамерных . При этом рабочее колесо выполняется радиально-
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A-5-o-r 

PaэDr:pmкa по М М1 

Рис. 4 .6. Схема радиальной центростремительной турбины: 
I - подвод; I I - соплов ой а п па рат; I I I - раб очее колесо ; IV - отв од 

осевым , так что , по существу ,  центростремительные турбины в ЖРД 
являются радиально-осевыми . В дальнейшем , однако,  мы будем 
называть их радиальными турбинами . Чисто радиальная турбина 
(см . рис . 2 . 22) применяется в ЖРД редко , так как она плохо компо
нуется с камерой сгорания . 

По габаритным размерам и массе радиальная турбина уступает 
осевой .  Кроме того , для колеса радиальной турбины характерно 
большее осевое усилие ,  что усложняет обеспечение разгрузки под
шипников ТНА. По условиям прочности колеса конструирование 
радиальной турбины также представляет определенные трудности , 
но в изготовлении  колесо радиальной турбины проще, чем осевое . 
Радиальная турбина лучше компонуется с камерой , при  сравнитель
но малых размерах (ЖР Д малых и средних тя г) может· иметь боль
ший КПД за счет меньших вторичных потерь в решетках , скоростных 
выходных и расходных потерь . 

Радиальные турбины более чувствительны к воздействию посто
ронних м,еталлических частиц ,  поступа�щих с компонентами топ
лива . Частицы сепарируются в поле центробежных сил при входе 
в колесо . Взаимодействуя в окислительном газе с элементами тур
бины, они могут привести к ее возгоранию. 

На рис .  4 . 6 изображена конструктивная схема одноступенчатой 
р адиальной турбины ,  обеспечивающей выход газа , близкий к осе
вому .  Подводящее устройство может представлять собой кольцевой 
подвод, чаще подвод выполняется как спиральный с постепенным 
уменьшением проходнога сечения . Это дает возможность выровнять 
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скорости и обеспечить более равномерный подвод газа к соплам . 
Сопловой аппарат выполнен в виде круговой решетки лопаток .  В прин
ципе , роль соплового аппарата может выполнять спиральный под
вод, в этом случае круговая сопловая решетка отсутствует и кон
струкция турбины упрощается , ОJ!Нако жесткость ее корпуса умень 
шается . Отвод обычно выполняют в виде прямоосиого диффузора .  

Проследим изменение  параметров газа по длине проточной части 
радиальной центростремительной турбины (рис .  4 . 7) .  На оси абсцисс 
отмечены характерные сечения (вх , О, 1 , 2 , вых) п роточной части 
турбины .  В подводящем сборнике (участок вх - 0) , который обычно 
выполняется конфузорным , несколько падает давление , соответст
венно пада�т температура и повышается скорость . Такое и зменение 
характерно для осредненных параметров , так как распределение 
скорости по сечению подводящего сборника существенно неравно
мерно . 

Сечениями О и 1 выделен сопловой аппарат ,  в котором происходит 
расширение газа и ускорение газового потока . Давление и темпера
тура газа падают, а скорость возрастает . Давление торможения 
в идеальном случае (штрихпунктир) остается постоянным, в реаль
ном же случае оно падает и з-за потерь . Температура торможения 
остается постоянной . 

На  рис . 4 .8 приведены треугольники скоростей на  входе в рабо
чее колесо и на  выходе и з  него . Они расположены в разных плоско
стях . Треугольник  скоростей на входе в колесо лежит в плоскости 
вращения , а треугольник  скоростей на выходе из  колеса - в  пло
скости , касательной к цилиндрической поверхности с осью,  совпа
дающей с осью- вращения . Совмещенные треугольники скоростей вы
несены отдельно на рис .  4 .8 .  

Выходные кромки сопловых Лопаток наклонены под небольшим 
углом к окружности выхода . Угол наклона обычно составляет 15 . . . 
20° . Скорость определяется отношением давлений на входе в сопло
вой аппарат и на выходе и з  него , а также начальной температурой .  

Окружная скорость при задан-70t ной угловой скорости ffi опреде
ляется наружным диаметром коле-

Ро! са . Максимальная окружная cкo-

о 1 2 6ых. 
Рис. 4 . 7 . Графики  изменения парамет
ров газа по длине проточной части ра
диальной центростремительной тур
бины 

Wzu 

Рис. 4 .8 .  Треугольники скоростей на 
входе в рабочее колесо и на выходе из  
него для радиальной центростремитель
ной турбины 
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рость на входе· ограничивается прочностью колеса (обычно u1 ..;;;: 
..;;;: 400 м/с) . Применяют полузакрытые (см . рис .  4 . 6) и закрытые 
колеса . Исходя из соображений прочности наиболее целесообразно 
применять радиальные на выходе лопатки . Поэтому стараются обес
печить такое соотношение скоростей u1 и с1 ,  чтобы направление w1 
было близко к радиальному (см . р и с .  4 . 6) . Если такого соотношения 
скоростей не удается достичь ,  то приходится применять лопатки , 
имеющие входной участок ,  с направлением средней линии , отличным 
ОТ раДI-'аЛЬНОГО (см . рис .  2 . 22) . 

В рабочем колесе , т .  е .  между сечениями 1 и 2 (см . рис .  4 . 7) , 
происходит отбор механической энерги и ,  в результате чего абсо
лютная скорость газа уменьшается . При этом газ течет в поле инер
ционных сил вращательного движения и с переходом на меньшие 
радиусы давление газа понижается [ см .  формулу (2 . 88) ] .  Дополни
тельное понижение давления по колесу имеет место в тех случаях ,  
когда межлопаточные каналы выполняются конфузорными и в них 
происходит увеличение относительной скорости газа . 

На рис .  4 . 7  приведены графики для такого течения (w2 > w1) . 
Ускорение газа не  является обязательным условием протекания 
рабочего процесса в радиальной центростремительной турбине ,  но 
оно и сключает диффузорное течение газа по межлопаточным кана
лам ,  сопровождающиеся большими потерями . 

Укажем , что и скусственно обеспечивая изменением проходных 
сечений колеса диффузорное течение  в его каналах , можно получить 
меньшее падение давления по колесу , чем падение давления при  те
чении , направленном к центру вращающегося колеса . В этом случае 
относительная скорость движения газа по колесу уменьшается . Та
кое протекание процесса невыгодно , так как диффузорнее течение 
сопровождается большими гидравлическими потерями . 

Температура Tow и энтальпия торможения в колесе меняются 
с уменьшением радиуса , так как изменяются инерционные силы 
вращательного движения (см . разд . 2 . 7) :  

io w2 = io w ,  - {ui - u�)/2 ; 
k - 1 ( 2 2) 

То ш2 = To w, -- 2kR U1 - Щ · 

Значение Tow, находится из соотношения  (4 .8 ) :  
k - 1 ( 2 2) Т о w, = Т о - 2kR С1 - WI • 

(4 . 3 1 ) 

(4 . 32) 

(4 . 33) 

Аналогично меняется и давление торможения , даже в идеальном 
случае (см . рис .  4 . 7) . Температура в колесе Tw понижается из-за 
пониженин температуры торможения  и в резуJiьтате расши рения 
потока ,  если w2 > w1 . Это свойство радиальных центростремитель
ных турбин и спользуют для получения низких температур . 

На выходе из  колеса радиальной турбины ставят отвод (см . 
рис .  4 . 6) ,  который целесообразно выполнять в виде диффузора ,  чтобы 
преобразовывать кинетическую энергию потока , выходящего и з  
турбины , в потенцна,'!ьную - энергию давления . Это позволяет при 
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Рис .  4 . 9 .  i - s-диаграмма п роцесса в ступени  
р адиальной  центростремител ьной  турбины 

заданном противодавлении  (давлении  
на  выходе и з  диффузора) увеличить 
отношение  давлений для колеса . 
Кроме того , и спользовать энергию 
непосредственно в скоростной форме 
в газовых форсунках камеры сгора
ния затруднительно . Целесообразно 
понижение скорости в диффузоре 
после турбины,  так как наличие 
больших скоростей в переходнам 
устройстве , соединяющем турбину  
и камеру, связано с большими гид
равлическими потерями . В общем 
случае примем , что в выходном участке турбины давление (возра
стает, а скорость падает (участок 2 - вых) . 

Для получения в абсолютном движени и  направления выходной 
скорости , близкого к осевому ,  лопатку колеса необходимо отогнуть 
в сторону , обратную вращению (см . рис .  4 . 6) .  Наличие большой 
закрутки потока на  выходе и з  турбины может привести к большим 
гидравлическим потерям в устройстве, подводящем газ к камере 
сгорания . 

Подчеркнем еще раз ,  что отношение давлений  на  входе в колесо 
и на выходе из него должно быть больше, чем требуется для расши
р ения газа , если исходить из геометрических соотношений  канала .  
Значительная доля падения давления по колесу связана с перемеще
нием газа с больших радиусов на меньшие .  Таким образом , колесо 
центростремительной турбины всегда реактивное . Кинематическая 
степень реактивности колеса находится из  общего соотношения 
(2 . 92) . 

Выражение для тепловой степени реактивности записывается 
в том же виде , что и для осевой турбины [ см .  формулу (4 . 1 0) ] . 

Процесс в идеальной ступени радиальной турбины в i - s-диа
грамме изображается так же, как и процесс реактивной ступени осе
вой турбины (см . рис .  4 . 3 ) ,  но отрезок 1ад-2ад (располагаемая адиа
батная работа на лопатках колеса) в этом случае представляет собой 
сумму двух членов :  

( /'1' ) "  о ? ,, 
L _ W2 'У " - Wf + U]_ - U:j 

2 ад
- 2 2 • (4 . 34) 

Процесс в реальной ступени радиальной реактивной турбины, 
являющейся наиболее общим видом ступени турбины,  в координатах 
i -s упрощенно изображен на рис .  4 . 9 .  Следует обратить внимание 
на то , что температура торможения в относительном движении на 
выходе из  колеса меньше температуры торможения в относитеJiьном 
движении на входе в колесо в связи с уменьшением потенциальной 
энергии газа при переходе на меньшие ресурсы . 
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4 . 3 .  ТЕЧ ЕН И Е  В Т УРБИ Н Н Ы Х  РЕШ ЕТ КАХ . 

В Ы БОР КОНСТРУКТ И ВН ЫХ ПАРАМЕТРОВ РЕШЕТО К 

4 . 3 . 1 .  Расширен ие газа в ре шетках 

4 . 3 . 1 . 1 .  Сужающиеся решетки 

Расширение газа в общем случае происходит и в сопловой 
и в рабочей решетках (реактивная ступень) . В,  активной ступени газ 
расширяется только в сопловой решетке . Турбины ЖР Д выполняют 
с малой или нулевой (активные турбины) степенью реактивности . 
Поэтому в турбинах ЖР Д процесс расширения происходит в основ
ном в сопловых решетках . 

Обтекание рабочих решеток и потери в них  были подробно рас
смотрены в разд . 2 . 1 2 . В данном разделе остановимся на  процессах 
расширения газа в решетках и на особенностях обтекания решеток 
потоком с околозвуковыми и сверхзвуковыми скоростями . 

Рассмотрим течени е  в конфузорных решетках . Для конкретности 
возьмем сопловую решетку .  Все зависимости , полученные для соп
ловой решетки , справедливы и для рабочей решетки при замене 
абсолютной скорости относительной и при учете н ачальной скорости . 

Форма межлопаточного канала решетки по казана на  рис .  4 . 1 О .  
Работа расширения такой решетки зависит от  степени понижения 

давления в ней (<\ = р00/р1) .  Характер течения будет разный для 
условий б1 < бнр и б1 � бнр • где бнр - критическая степень пони
жения давления , см . формулу (4 . 5) .  

Определим параметры н а  выходе и з  конфузорной решетки при 
б1 < бнр (такая степень понижения давления характерна  для пред
камерных турбин) . 

Действительную скорость истечения найдем из соотношения  
Cl = <рСl ад• 

где <р - скоростной коэффициент для осредненной скорости . Осред
нение можно проводить по уравнениям неразрывности ,  количества 
движения и энергии в зависимости от решаемой задачи . Обычно 
коэффициент <р сужающихся сопл равен 0 ,97 . . . 0 , 98 . 
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Расход газа находим с помощью газодинамических таблиц через 
приведенный р асход: 

. 
q (Л.с. ) = PICI/(PI краl кр) · (4 . 35) 

Расход через решетку найдем 
по формуле 

rh = ZcfmlnPlCl ,  
где fш1n - минимальная площадь 
сечения канала . 

Рис. 4 . 10 . Схема для определения  угл а  от
К.1онения  потока в косом срезе сужающей
си сопловой решетки 



Учитывая формулу (4 . 35) , после преобразований получим 

rh = Zc{min  
V

Pol q (Л.с , )  n, RTo1 
где Zc - число сопловых лопаток ; 

= 
-vk (-2-) ( k+l ) / ( k- 1 ) n k +  1 • 

(4 . 36) 

Давление р01 выразим через начальное давление торможения с по
мощью коэффициента полного давления : 

(4 . 37 ) 
тогда 

(4 . 38) 
так как Т00 = Т01 . · 

Для определения направления потока на выходе и з  решетки при  
дозвуковых скоростях в практике турбостроения и спользуется 
формула 

(4 .39) 
где k - коэффициент, определяемый опытным путем ; dm1n - ши
рина минимального сечения (см . рис .  4 . 1 0) ;  t c  -- шаг  сопловой ре
шетки . 

Результаты , полученные при расчете по формуле (4 . 39) , совпа
дают с опытными данными при  коэффициенте k = 1 для скоростей 
на выходе , близких к звуковым . При меньших скоростях (М � 0 , 5) 
рекомендуется принимать k = 1 , 08 .  

Рассмотрим основные соотношения для течения в конфузорной 
решетке при б� = б1ир · В сечении  межлопаточн'Jго канала с мини 
мальной площадью устанавливается критическая скорость 

Сl ир = аl ир -v 2 k � 1 RToo . (4 . 40) 

Эта скорость определяет расход газа через сопло ,  равный максималь
ному (критическому) расходу : · · 

f Роо т = тир = Zc minn<Yl иp V , RTo3 
(4 . 4 1 ) 

где <У1ир = р01ир/ Роо - коэффициент полного давления от входа до 
критического сечения . 

При 61 > б1ир расширение газа продолжается в пределах косого 
среза межлопаточного канала ,  т. е. между сечениями k - k и с - с 
(см . рис .  4 . 1 0) .  Рассмотрим этот вопрос подробнее . 

4 . 3 . 1 . 2 .  Косой срез сужающейся решетки 

Лопаточные решетки имеют косой срез, так как угол наклона лопаток 
на выходе значительно меньше 90° . При давлении  за сопловой решеткой р1 , мень 
шем Р1ир . в пространстве между критическим сечением и срезом происходит р ас
ширение газа .  Давление вдоль спинки падает постепенно, а в точке А сразу (см . 
р ис .  4 . 10) . Около точки А возникает течение  Прандтля-Майера (течение п р и  обте
кании тупqго угла) , приводящее к увеличен ию скорости газа от звуковой (Ли р = 1 )  
до сверхзвуковой (Л > J ) ,  и поток повор ачивается . 
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В плоском косом срезе постоянное давление устанавливается вдоль характе
р истики ,  т .  е. вдоль луча ,  выходящего из точки А .  Давление, соответствующее 
выходному, может установиться в пределах косого среза . В этом случае н еполно 
используется косой срез .  Когда характеристика , соответствующая выходному 
давлению, установится на срезе сопла , то р асширительная способность косого 
среза будет использована полностью. Скорость определяется степенью пониженин 
давления 61 и потеряыи в сопле. Расход газа остается р авным критическому, так 
как на  скорость (в критическом сечении) р асширение в косом срезе не влияет. Рас
ширение в косом срезе сопровождается отклонением потока в сторону увеличения 
угла ,  под которым выходит поток .  

Из эпюр давления ,  показанных на рис .  4 . 1 0 ,  следует, что н а  газовую струю, 
протекающую по косому срезу, действует импульс давления в окружном направле
нии . Под действием этого импульса давления струя  отклоняется от оси сопла . 

Угол отклонения потока в косом срезе е может быть найден расчетным путем . 
Точные формулы для определения угла отклонения  потока в косом срезе р ассматри
ваются в курсе газовой динамики .  Приближенная формула для определения угла 
отклонения потока в косом срезе получается из ур <:�внения неразрывности , заnисан
ного для сечений  k-k и 1-1 , без учета возможного отрывного течен ия : 

(4 . 42)  
где f1 - п лощадь сечения струи  н а  выходе из сопла .  

Считая ,  что высота р ешетки (размер , пер пендикулярный плоскости чертежа) 
остается постоянной в пределах косого среза и что в струе до сечения 1-1 сохра
няется этот р азмер постоянным, получим соотношения между площадями сечений f mtn ,  
f1 и площадью сечения в плоскости среза fc : 

/1 = fc sin схlЛ = fc s in (хlл + 8) и fmtn = f1 sin СХ1л · 
Подставив эти соотношения в формулу (4 . 42) и произведя сокращения ,  получим 

РнрС1 нр s in СХ1л = P1CJ s in (сх1л + 8) , 
откуда 

(4 .43) 

Пренебрегая потерями,  т. е . полагая Рнр = Рнр. ад и с111р = а111р . из формулы 
(4 . 43) получим 

(4 . 44) 

Выведем количественные соотношения для определен ия р асшир ительной спо
собности косого среза .  Составляющая скорости газа, перпендикулярная изобар иче
ской поверхности (характеристике) , равна скорости звука .  Тогда для предельного 
р асширения в косом срезе (характеристика совпадает со срезом сопла) осевая состав
ляющая выходной скорости (перпендикулярная фронту решетки) должна быть 
р авна скорости звука при  данной температуре (рис.  4 . 1 1 ) .  Для пред�льного случая 
р асширения (без учета потерь) можно записать 

sin (сх1л + 8пр) = а1 np/C1 пр ·  ( 4 . 45) 
Индексом «np» здесь и далее обозн ачены nредельные параметры . 

Уравнение (4 .44) запишем в виде 

s in (схlл + 8пр) = (/ 
) 

sin 0\lл · q l ПР 
( 4 .  46) 

Приравняв правые части уравнений (4 .45) и (4 .46) и иреобразовав их, получ им 

1 
l)l up = бнр 

( 
. )2k; ( k+ l ) .  SШ СХ1л 

(4 . 47) 

Предельное отношение давлен ий зависит от угла н а клона сопла ,  которым опр е
деляется соотношение площадей fmtnlfc · Эта зависимость , р ассчитанная по фор муле 
(4 . 46) для k = 1 ,33 , пр иведена н а  р ис.  4 . 1 2 .  Большую степень р асширения в сужа
ющемся сопле с косым срезом можно получить пр и  меньших углах наклона сопла 
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L---'----J Cтz =drnp 
Crnp 

Рис. 4 . 1 1 . Схема определения предель
ного расширения газа в косом срезе 
сужающейся решетки при р1 < Ршр 

'f 10'::----:::--::---f:--....1..---::--1 
15 17 19 21 lX]л/t1poDyc 

Рис. 4 . 1 2 .  Зависимость предельной 
степени пониженин давления бшр и 
предельного угла отклонения потока 
Опр в косом срезе сужающейся решетки 
от угла решетки (k = 1 ,33) 

(больше прирост площади в косом срезе) и меньших потерях полного давления 
(меньше удельный объем газа и , следовательно,  меньше требуемая площадь) . 

Но окончательно вопрос о выборе степени р асширения в сужающемся сопле 
можно р ешить , определив значение углов отклонения в случае предельного р асши 
р ения .  Подставив в формулу (4 . 46) значение Лшр для предельной степени пониже
нил давления ,  см . формулу (4 . 47} , найдем угол отклонения Опр. соответствующий 
полному использованию расширительной способности косого среза сужающегося 
сопла.  Зависимость Опр от угла а1л дана на р ис .  4 . 1 2 .  

Обычно р асчетный угол отклонения потока при  р асширении  в косом срезе огра
н ичивают значениями 3 . . .  5° . Большие углы отклонения потока на  выходе из 
сопловой решетки невыгодны, так как уменьшается окружная составляющая clU 
и увеличиваются потери с выходной скоростью из р абочего колеса из-за увеличен ия 
осевой составляющей скорости .  Переходить на  малые углы отклонения  потока 
также нецелесообразно, так как это увеличит потери в связи с ростом площади 
поверхности трения  и толщины кромок по фронту , а также в связи с возрастанием 
угла поворота потока при входе в сопловую решетку . Поэтому сопловую решетку 
никогда не  р ассчитывают на  предельное отношение давлений .  Максимальная рас
четная степень пониженил давления для сужающихся сопл при угле отклонен ия  
потока в косом срезе е = 3 . . .  5° составляет с'\1 = 3 . . .  4. 

4 . 3 . 1 . 3 .  Решетки и сопла с расш иряющимися каналами 

Для больших степеней р асширения (б > 3) в сопловых 
решетках применяют профили ,  которые образуют межлопаточные 
каналы в форме сопл Лаваля (рис .  4 . 1 3) .  В турбинах с малым р асхо
дом газа ч асто применяют отдельные сопла ,  выполненные в виде 
сопл Лаваля . Сопловые аппараты , образующие сужающе-расширяю
щиеся каналы, позволяют получить большие сверхзвуковые ско
рости истечения . 

На  р ис .  4 . 1 3  изображен элемент решетки с межлопаточными ка
н алами ,  выполненными в форме сопл Лаваля . Слева показано изме
нение пар аметров потока .  Выделены два характерных сечения : 
сечение k-k с минимальной площадью (критическое) и сечение 1 ' -1 ' 
в конце р асширяющейся части ,  перпендикулярное оси сопла .  Пара
метры в сечении  1 '  -1 '  будут обозначаться нижним индексом « 1 »  
и верхним индексом «Штрих» . Границы струи ,  вытекающей и з  сопла ,  
н а  ри с .  4 . 1 3  отмечены nунктирными линиями . 
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Рис. 4 . 1 3 .  Схема течения газа через решетку с межлопа1очными канал ами , выпол
ненными в форме сопл Лаваля 

Площади проходных сечений fm1n и fi являются рассчитываемыми .  
Площадь критического сечения будет определять расход через ре
шетку ,  см . формулу (4 . 4 1 ) .  Если задан р асход ,  то из формулы (4 . 4 1 )  
можно определить потребное значение площади минимального (кри
тического) сечения fm1n · 

Площадь fi праходного сечения 1 '- 1 '  определяет степень уши
рения сопла f i  = fllfm1n и скорость cj .  Найдем связь степени ушире
ния сопла с параметрами газа .  

Применим уравнение неразрывности для сечений  k-k и 1-1:  
tft = Роо па! кp{mi n = 

V
Poo naifiq (Лсi) • VRToo RToo 

из которого получим 
(4 .48) 

Пренебрегая потерями в докритмческой ч асти сопла ,  из формулы 
(4 . 48)  получим - '  1 f 1 = a; q {J'·ci) , 

(4 . 49) 

В формулу (4 . 49) входит полученный опытным путем коэффи
циент а; ,  который связан со скоростным коэффициентом q/ [ см .  

_, формулу (2 . 1 78) ] . Коэффициент IP ' 
f, обычно равен 0 , 94 . . . 0 ,98 .  

На  р ис .  4 . 1 4  представлена з а
висимость степени уширения соп
ла от б ! , р ассчитанная при  р аз
ных значениях скоростного коэф
фициента сопловой решетки q/ . 
Значение IP ' влияет на уширение 
сопла .  З адаваясь при расчете соп
ла заниженным значением IP' , 
можно получить чрезмерное уши-

Рис .  4 . 1 4 .  Зависимость степени уширения  

1,07--;---;!--�:----=---:.l..---l.-...t_--4 сопл а от в ;  пр и  различных значениях ско-
'f б lJ 70 1Z t'f 1б 18 iJ{ ростнаго коэффициента ер' (k = 1 ,33) 
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рение сопла для заданного б ! . Такое сопло р аботает в режиме пере
р асширения ,  что может вызвать дополнительные потери .  

При расчете сопл лучше выбирать завышенные значения ер ' . 
При этом поток в сечении 1 '  - 1 '  (см . рис .  4 . 1 3) недорасширен и даль
нейшее расширение потока происходит в косом срезе . 

4 . 3 . 1 . 4 .  Косой срез расширя ющихся соплов ы х  решеток 

Если б1 будет больше б! , то в косом срезе может произойти 
дальнейшее расширение газ а .  Поток газа при  этом будет выходить 
с большим yr лом а1• Изменение параметров газа с учетом р асширения 
в косом срезе показано пунктирными линиями на рис .  4 . 1 3 . В этом 
случае Лс > Лс ' . 1 1 1 ' Расширение в косом срезе начинается не от сечения 1 -1 , 
а только от характеристики а-а, смещенной относительно сечения 
1 '  -1 ' .  Волны разрешения от давления р1 за  сопловым аппаратом рас
пространяются только в пределах конуса Маха ,  с образующей харак
теристикой а-а, так как скорость газ а  превышает скорость звука 
(с '  > а) . 

Угол 10 ,  под которым расположена характеристика  а-а по отно
шению к направлению потока ,  определяется из известного соотноше
ния 

s in e = ai /c i  = 1 /Mi . (4 . 50) 
При больших сверхзвуковых скоростях потока р асширения 

в косом срезе может вообще не произойти . При этом характеристика ,  
соответствующая давлению p i ,  совпадает с линией среза сопла .  
Для этого случая можно записать соотношение 

s in е =  s in СХ! л  = 1 /Mi п р ·  (4 . 5 1 ) 
Так,  при  СХ [ ,л  = 20° число М \ пр = 2 , 9 .  При м; < М ! п р  р асши

рение в косом срезе может иметь место , но практически оно приводит 
к небольшому приращению скорости ,  по сравнению с тем , которое 
наблюдается при  р асширении в косом срезе сужающегося сопла .  Это 
объясняется тем , что в закритической области в связи с резким уве
личением удельных объемов газа необходимое приращение площади 
при  р асш ирении газа велико .  

Можно получить приближенные соотношения для угла  отклоне
ния потока ,  воспользовавшись уравнением неразрывности . Н аписав 
уравнение неразрывности для двух сечений :  1'  -1' и 1-1 (см . 
рис .  4 . 1 3) ,  получим после преобразований ,  аналогичных тем , кото
рые выполнялись при  выводе формулы ( 4 . 44) , для адиабатного течения : q (Л.' ) 

. ( 1 е) cl ад . (4 52) SШ СХ1л  --�-- = ('"л .  ) SШ СХ 1 л ·  ; 
q cl ад 

4 . 3 . 1 . 5 .  Профилирование сопловых решеток и сопл 

Сопловая решетка должна быть спрофилирована таким 
образом , чтобы она обеспечивала необходимые по направлению и 
абсолютному значению скорости потока на выходе и имела минималь
ные потери .  
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Рис.  4 . 1 5 . Профил и лопаток сопловых р е
шеток 
а - дозву ковой п рофиль ( г ру п п а  А ) ;  б 
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Рис. 4 . 1 6 . Зависимость коэффициента nо
терь сопловой р ешетки от числ а М1 н а  вы
ходе : 
А - дозвуковой профиль лопаток ( груnп а  А ) ;  
Б - околозвуковой профиль  лопаток (груп
nа  Б) ;  В - сверхзвуковой п рофиль лоnаток 
( групnа  В) 

Газ подводится к сопловой решетке из газогенератора в осевом 
направлении . Поэтому обычно угол входа в сопловую решетку а0л = = 90° . Выходной угол а1л выбирается в пределах 1 5  . . .  20° . Чем 
меньше угол выхода сх1л , тем больше высота лопаток и тем больше 
изогнутость сопловой и р абочей лопаток .  Профильвые потери (осо
бенно кромочные и вторичные) возрастают . При больших углах а 1 л  
возрастают потери с выходной скоростью в результате увеличения 
осевой составляющей скорости на выходе из колеса ,  которая близка 
по абсолютному значению к осевой составляющей скорости на входе 
в колесо , которая с увеличением а 1  возрастает . 

При проектировании турбин ЖР Д следует выбирать профили ло
паток сопловых решеток с известными характеристиками и обладаю
щие минимальными потерями . Профили лопаток ,  р азработанные 
в МЭИ на основании теоретических и экспериментальных исследова
ний ,  приведены в работе [ 3 ] .  

Профили лопаток сопловых решеток р азделены на тр и группы:  
А ,  Б и В (рис . 4 . 1 5) .  Решетки с профилями групп А и Б являются 
сужающимися , а решетки с профилями группы В - сужающе-р ас
ширяющимися . Профили группы А предназначаются для сопловых 
решеток с дозвуковой скоростью на выходе (М1 = 0 , 4  . . .  0 , 9) . При 
околозвуковых скоростях  (0 , 9 < М1 < 1 ,2) применяются профили 
группы Б .  В решетках с этими профилями сверхзвуковая скорость 
достигается в результате р асширения газа  в косом срезе (61 ..;;;:: 3 , 5) .  
Решетки с профилями группы В предназначаются для больших сверх
звуковых скоростей (М1 > 1 , 2) . 

Решетки дJIЯ дозвуковых скоростей имеют профили с плавно 
меняющейся кривизной спинки и корыта (группа  А ) ,  что обеспечи-
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вает достаточно равномер ное , без диффузорных участков , распреде
ление давления по профилю , при  котором потери в решетке мини
мальны . 

В решетках с профилями группы Б (М1 < 1 , 2) спинка  в косом 
срезе ,  где происходит увеличение скорости потока до сверхзвуковой ,  
выполняется прямолиней ной . Это делается потому ,  что выгнутая 
спинка (большая кривизна) привела бы к местному повышению 
скорости у поверхности лопатки до значительной сверхзвуковой 
(местное обтекание тупого угла) с последующим торможением в 
в скачке уплотнения ,  сппровождающимся потерями энергии (вол
новые потер и) . 

Профили группы В имеют после минимального сечения межло
п аточного канала вогнутую спинку ,  образующую расширяющийся 
канал . 

Сопловым решеткам соответствуют потери ,  находящиеся на  
уровне минимальных , при  расчетных значениях М1 (рис . 4 . 1 6) .  
Они в основном определяются потерями трения . При отклонении  от 
р асчетного значения М1 в связи  с верасчетным течением потери воз
р астают . При больщих З!fаЧеf!ИЯХ М1 (61 больше р асчетного бр) 
расширение газа происходит за  пределами решетки .  Оно сопровож
дается скачками уплотнения , повышающими ,  потери .  

Если значения М1 меньше расчетного , то в сужающейся решетке 
(профили групп А и Б)  возрастает толщина пограничного слоя , вслед
ствие чего увеличиваются профильвые и концевые потери .  Увеличе
ние потерь в р асширяющихся решетках (профили группы В) при  61 < 
< бР объясняется в основном возрастанием волновых потерь ,  вызы
ваемых скачками уплотнения в р асширяющейся части канала .  

После выбора по значениям М1 , сх0л и сх 1л  профиля лопатки соп
ловой решетки определяют относительный шаг t = tlhл , где Ьл -
хорда профиля и коэффициент потерь решетки . Для этого используют 
графические характеристики  профиля , пр иведенные в р аботе [ 3 ] . 

�����0,��--���-4�� 
А-����0,2�--��---4--� 

о 

Рис . 4 . 1 7 . Распределение  давлен ия п о  реактивному п рофилю п р и  р азюiЧI IЫХ зна
чениях относите,1 ьно ш ага решетки 
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Рис. 4. 1 8. Коническое расширяющееся  
сопло 

Существует оптимальное зна
чение относительного шага l , 
при  котором потери в решетке 
минимальны . Это вызвано тем , 
что с увеличением шага умень

шается площадь поверхности трения и снижаются профильные по
тери .  При этом,  увеличение шага вследствие возрастания нагрузки 
н а  каждую лопатку приводит к падению давления на спинке и воз
р астанию давления на корыте (рис . 4 . 1 7) .  При этом увеличиваются 
вторичные потери и создается возможность отрыва потока .  С увели
чением шага ухудшаются отклоняющие свойства решеток .  Для 
сопловых решеток lort = 0 ,7 . . .  0 ,9 .  

Предкамерным турбинам ЖР Д соответствуют малые 61 (см . 
р азд. 4 . 1 . 1 ) ,  при  которых М1 < 1 , 2 ,  поэтому в этих турбинах в каче
стве сопловых решеток можно применять решетки с профилями 
групп А и Б .  Значения М1 > 1 , 2 соответствуют автономным турби
н ам ЖР Д с высокой 61 ,  поэтому для автономных турбин можно ис
пользовать сопловые решетки с профилями группы В. Однако в ав
тономных турбинах , которые часто выполняются парциальными 
(с подводом газа не по всей окружности колеса) , широко применяют 
конические сопла (рис .  4 . 1 8) .  

Отметим, что конические сопла просты в технологическом отно
шении . В коническом сопле поток достигает скорости звука в сечении 
диаметром dшin · Дозвуковая часть сопла выполняется с плавными 
обводами .  Расширяющуюся ч асть сопла от сечения диаметром dш1n до 
сечения 1 '  - 1 '  целесообразно проектировать с углом конусности 
1 2 . . .  1 5° .  В пределах косого среза коническую поверхность сопла 
целесообразно переводить в цилиндрический участок . Наклон оси 
сопла р авен 1 5  . . .  20° . Определение р азмеров конического сопла 
(dт1n , di ) и Zc будет р ассмотрено далее в р азд . 4 . 3 . 3 . 2 . В конических 
соплах ,  в отличие от сопловых решеток ,  отсутствуют потери н а  пар
ный вихрь .  

4 . 3 . 2 .  Обтекание лопаточных решеток газом 

4. 3 . 2 . 1 .  Профилирование лопаток для дозвуковых скоростей 

При изменении  относительной скорости потока на входе 
в лопаточную решетку (Mw, ..;;: 0 , 25) характер потока в решетке не 
меняется : р аспределение давлений и коэффициенты потерь остаются 
неизменными .  Газ ведет себя в основном , как несжимаемая жидкость . 

При числах Mw. , превышающих 0 , 25 ,  проявляется сжимаемость 
газа - изменяется р аспределение давлений и скоростей по профилю 
лопатки ,  изменяются коэффициенты потерь .  

При больших  дозвуковых скоростях н а  входе в решетку (Mw. = 
= 0 , 7 . . .  0 , 9) скорость , увеличиваясь на спинке лопатки ,  может 
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Рис .  4 . 1 9 . Зависимость коэффициента по
терь в р абочей решетке от числ а  Mw, : 
А - доз в у к о в а я  ре ш етка ; Б - о к о л оз в у к о 

в а я  реш етк а ; В -- с в е р х з в у к о в а я  реш етка с 

суж аю ще- р асш и р я ю щ и м и с я  к а н ал а м и ,  с п р о 

екти р о в а н n а я  п о  методу п р я м о г о  ска ч ка ; 1 -
сверхзвуков а я  решетка с к а н а л о м  п о сто я н н о г о  

с еч ен и я , с п роект и р ов а н н а я  п о м етоду п р я м о г о  

ска ч к а ;  2 - с в е р х з в у к о в а я  реш етк а , с п роек
ти р ов а н н а я  п о  м етоду сту п е н ч ато г о  то р м о ж е

н и я  

стать звуковой и сверхзвуковой .  
Если ниже п о  потоку скорость 
дозвуковая , то переход потока от 
сверхзвуковой скорости к дозну

1,2  
ковой происходит в скачке уплотнения и сопровождается увеличе
нием потерь в решетке (волновые потери) . Сверхзвуковые зоны и 
скачки уплотнения возникают и у выходной кромки лопатки 
со стороны спинки . Они связаны с увеличением скорости по
тока у выходной кромки , вызванным кривизной выходной части про
филя . 

Уменьшение кривизны способствует уменьшению интенсивности 
скачков уплотнения . Этому способствует также уменьшение толщины 
выходной кромки . 

При увеличении  Mw, . соответствующем увеличению скоростей 
от малых дозвуковых до больших дозвуковых , коэффициент потерь 
в дозвуковой решетке сначала уменьшается , а затем возрастает 
(см . кривые А и Б на  рис .  4 . 1 9) .  Падение коэффициента потерь свя
зано с .уменьшением толщины пограничного слоя с увеличением 
Mw, , п риводящим к уменьшению профильных и концевых потерь .  
Ч исло Mw, , при  котором в межлопаточном канале достигается ско
рость звука ,  называется критическим .  Возрастание потерь в ре
шетке начинается после достижения  критического значения  Mw, и 
связано с волновыми потерями и отрывом потока , вызываемым скач
ками уплотнения . 

Рабочие решетки ,  предназначенные для дозвуковых скоростей 
потака ,  как и дозвуковые сопловые решетки (см . р азд . 4 . 3 . 1 . 5) , имеют 
лопатки с плавно меняющейся кривизной спинки и корыта , со скруг
ленной входной кромкой . Чем больше р адиус скруглени я ,  тем менее 
чувствительна решетка к изменению режима р аботы (угла атаки) . 

Дозвуковые скорости на  входе в рабочую решетку соответствуют 
предкамерным турбинам ЖРД, выполняемым реактяв.ньши. {с ма
дой степенью реактивности) и.zш. активными . Дозвуковым обычно 
является также поток на  входе во вторую ступень автономной двух
ступенчатой турбины со ступенями скорости . 

В качестве рабочей решетки реактивной предкамерной турбины 
используют решетки с профилями лопаток группы А (см . рис .  4 . 1 5 , а) , 
которые применяются в качестве сопловых (см . разд . 4 . 3 . 1 . 5) .  До
звуковые активные решетки подбирают из решеток с профилями  
группы А , пр иведенными в р аботе [ 3 ] .  Решетки с профилями А 
имеют плавно сужающийся канал . Профиль группы А спроектиро
ван так , чтобы рабочие Mw, были меньше критического Мш, · 
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Рис. 4 . 20. Рабочая активная решетка 
с расшир яюще-сужающимися канала
ми с профилями лоп аток (группы А н) 

Рис. 4 . 2 1 .  Зависимость коэффициента 
потерь от числа J\lw, для решеток с про 
филями группы А и группы А 1, при  
h,'llbл = 0 ,9 

В качестве активных решеток и решеток с малой реактивностью , 
имеющих малую высоту (hл/Ь,ТJ < l , 6) , при  которой· велики потери 
н а  парный вихрь , рекомендуется использовать решетки с профилями 
группы Ан  (рис .  4 . 20) . Решетки с профилями группы А н  имеют вход
ной р асширяющийся участок (d"' > d1) и выходной - сужающийся 
(dт > d2) .  Весь межлопаточный канал приобретает р асширяюще-су
жающуюся форму . На начальном участке такого канала поток пово
р ачивает при  сниженной скорости и, следовательно ,  уменьшается 
поперечный градиент давления . Это приводит к уменьшению вторич
ных потерь (потерь на  парный вихрь) . Конфузор ный выходной уча
сток канала обеспечивает конфузорное течение на  спинке в косом 
срезе, что предотвращает отрыв потока .  Поэтому решетки с профи
лями группы А н позволяют увеличить угол поворота потока (умень
шить углы· Р1л и Р2л) , не опасаясь отрыва потока и увеличения по
терь . При малой высоте лопатки решетки с профилями лопаток 
группы Ан  имеют меньшие в l , 3  . . .  1 ,5 раза коэффициенты потерь ,  
чем решетки с профилями лопаток группы А в широком диапазоне 
дозвуковых скоростей (р ис .  4 . 2 1 ) .  

Шаг р абочей решетки и потери определяются п о  характеристи
кам решеток ,  приведенным в р аботе [ 3  ] .  

Угол лопатки на входе Р1л определяется углом потока Р 1  и углом 
атаки 

Pt . I = Pt :- i .  
Из треугольника скоростей (см . рис .  2 . 2 1 )  имеем 

·ч"! s in cx. Pt = a rctg 1 .. . 
cos сх.1 -- и, с1 

(4 . 53) 

( 4 . 54) 

Угол атаки выбирается в зависимости от профиля лопатки .  Для 
дозвуковых скоростей небольшие отр ицательные углы атаки i = = -2 . . .  -6° (i � -0, 1 Р1л) соответствуют минимальным профиль
ным потерям .  Чем больше положительный угол атаки ,  тем значи 
тельнее падает давление на спинке лопатки и суммарное окружное 
усилие увеличивается .  Однако обтекание при  больших положитель
ных углах атаки  при дозвуковых скоростях приводит к большим 
потерям,  так как увеличиваются области диффузорнаго течения . 
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Рис .  4 . 22 .  Зависимость дл я ол ределе· 
н ия уменьшен и я  КПД r ешетки п r и  не
расчетных угл а х атаки  

Таким образом , потери пр и  
обтекании профилей сильно за
висят от угла атаки .  Профили 
с тупыми ,  округлыми входными 
кромками и густые решетки менее чувствительны к изменению угла 
атаки .  

Учет влияния угла атаки на потери в решетке можно произвести 
по приближенным эмпирическим зависимостям . Подобные зависимо
сти приведены в работе [ 3 ] .  

Для ориентировочного определения уменьшения КПД решетки 
можно применить формулу [ 5 ] 

'I'J p - '11 = � = А ( i - ip ) 2 , (4 . 55) 'I'Jp 'll p Р� 
где А = 0 ,65 при  i > ir и А = 0,22 при  i <ip ; i и i r,- соответственно 
текущий и расчетный углы атаки ;  'I'J r - р асчетный КПД решетки ;  
д'У] - уменьшение КПД.  При i < ir потери меньше, чем при  i > ir 
(рис . 4 . 22 . ) .  

Выходной угол �2л выбирается в зависимости от степени реактив
ности решетки .  В профилях  реактивных решеток он всегда меньше, 
чем �1л ,  и определяется требующимиен значениями выходного угла 
потока �2 • В активных решетках также целесообразно выходной угол 
делать несколько меньше входного (на 2 . . .  4°) . Это обеспечивает 
небольшую конфузориость межлопаточного канала  и снижает потери .  

4 . 3 . 2 . 2 .  Профилирование лоnаток для сверхзвуковых скоростей 

Х арактер потока в решетке изменяется при  достижении 
потоком перед решеткой сверхзвуковой скорости . На  рис .  4 . 23 пока
зан спектр обтекания сверхзвуковым потоком профилей лопаток 
(группа А) решетки ,  предназначенной для р аботы при  дозвуковых 
скоростях .  Профили имеют скругленную входную кромку , спинка 
на входном участке и в косом срезе криволинейна . 

Перед входной кромкой возникает головной скачок уплотнения  1 ,  
по  интенсивности близкий к прямому . После скачка поток остается 
сверхзвуковым . Обтекая выпуклый входной участок спинки ,  поток 
ускоряется в пучке характеристик (пунктир) , как при  обтекании 
тупого угла . Сверхзвуковой поток при взаимодействи и  с потоком 
меньшей скорости , прошедшим через головной скачок соседней ло
п атки , тормозится в скачке уплотнения 2, за которым наблюдается 
отрыв пограничного слоя . Скачки уплотнения  1 и 2 образуют Л-об
р азный головной скачок , после которого скорость п адает до дозву
ковой . 

Если давление достаточно велико ,  то в косом срезе решетки про
исходит ускорение потока . Вследствие большой кривизны выход
ной части спинки поток на спинке ускоряется в пучке характеристик 
(обтекание тупого угла) . 
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Рис. 4 .24. Рабочая активная лопа 
точная решетка , предназначенная 
дл я околозвуковых и небольших 
сверхзвуковых скоростей потока 
(п рофили лопаток группы Б)  

Рис .  4 . 23 . Сп ектр тече н и я  в дозву ковой р аСочей 
р ешетке (профил и л о п аток г р у п п ы  А )  при свер х
звуковой с корости П О1 0 1\ 3  на в х оде · 
1 ,  2, 3, 4, 5 - ска ч к и ·�/П.riотнен и я ;  б - з ош J отрыва 

6 
Рис. 4 .25 . Спектр течения в решетке с про
филями лопаток группы Б при сверхзву
ковой скорости на входе : 
1, 3, 4 - скачки уплотнения ; 2 - м инималь � 
ное сечение; .'i - з он а  отрыва ; б -- кромочный  
вихревой след 

Обтекая выходную кромку большой кривизны (толстую кромку) , 
сверхзвуковой поток отрывается и тормозится . Возникает кромоч
ный скачок 3. Возмущение от этого скачка приводит к появлению 
скачка 4 на кромке с выгнутой стороны . В месте падения этого скачка 
на  соседнюю лопатку образуется скачок 5 . После скачка 5 из-за 
большей кривизны спинки поток будет ускоряться , тормозясь з атем 
в скачке 3 .  

Таким образом ,  в решетке , предназначенной для дозвуковых 
скоростей ,  при сверхзвуковых скоростях возникают дополнительные 
потери в скачках уплотнения (волновые потери) и потери в связи 
с отрывом пограничного слоя . С увеличением скорости набегающего 
потока эти потер и  быстро возрастают . 

Рассмотренная картина течения (см . рис .  4 . 23) позволяет заклю
чить , что для сверхзвукового потока нужно применять специально 
спрофилированные лопатки .  Входной и выходной участки спинки 
профилей должны выполняться прямолинейными для исключения 
разгона потока  с последующим его торможение:\1 в скачках . Вход
Р.ая и выходная кро:vши должны быть возможно более острыми . 

В работе [ 3 ] для околозвуковых ·скоростей рекомендуются 
решетки с профилюли группы Б (0 , 9  < Мш, < 1 ,2 )  (рис .  4 . 24) , 
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а для сверхзвуковых скоростей (Mw, = 1 ,2 . . .  1 , 8) - с профилями 
группы В . 

Сверхзвуковые скорости обтекания рабочей решетки соответст
вуют автономным турбинам ЖР Д. Эти турбины выполняют актив
ными . 

Решетки с профилями группы Б (см . рис .  4 . 24) характеризуются 
входными и выходными кромками с малыми радиусами скругления 
и плавно сужающимиен межлопатоЧными каналами .  Решетки с про
филями группы Б спроектированы по методу прямого скачка .  При 
Mw, > 1 перед решеткой поток тормозится в прямом скачке 
(рис .  4 . 25) , затем ускоряется до звуковой скорости в минимальном 
сечении 2 и до сверхзвуковой скорости - -в косом срезе . В районе 
выходной кромки возникают скачки 3 и 4 (аналогично профилю 
лопаток группы А ,  см . рис .  4 . 23) . Однако интенсивность скачков 
здесь меньше, так как кривизна спинки в косом срезе меньше , чем 
в решетке с профилями лопаток группы А .  Потери в решетках с про
филями лопаток группы Б невелики . При Mw, > 1 потери в решетке 
с профилями лопаток группы Б значительно меньше,  чем в решетке 
с профилями лопаток группы А ,  при  Mw, < 1 - наоборот . 

Для больших сверхзвуковых скоростей (Mw, = 1 , 2 . . .  1 , 8) в ра
боте [ 3 ] рекомендуются решетки с профилями лопаток группы В, 
спроектированные, как и решетки с профилями лопаток группы Б , 
по  мет-оду прямого скачка .  

Сверхзвуковой поток (рис .  4 . 26 ,  а )  тормозится в косом скачке 1 ,  
а затем в прямом скачке 2 .  Межлопаточный канал сужающе-р асши
ряющийся . В начальной , сужающейся части происходит поворот 
потока при  малых дозвуковых скоростях .  В минимальном сечении 
достигается скорость звука . Затем поток ускоряется до сверхзвуко
вой скорости в р асширяющейся части канала и в косом срезе .  Вход
ную и выходную части спинки профиля выполняют прямолинейными . 
Степень сужения канала и степень расширения канала выбираются 
при  Mw, = 1 , 5 . . .  1 , 8 в следующих пределах : d11dm = 1 , 1  . . .  1 ,2 ;  
d2/dm = 1 , 5 . . .  1 ,25 .  

а) 1) 

Рис. 4 . 26. Рабочие  активные лопаточные решетки , предназначенные для больших 
сверхзвуковых скоростей потока :  
а - решетка , с п ректи ров а н на я  п о  м етоду п ря м о г о  скач к а  ( п рофи л и  л о п а т о к  г руп п ы  В ) ;  б - реш етка , с п роект и р ов а н н а я  п о  м етоду сту пе н ч а то г о  торм оже н и я ;  в - реш ет к а , с п р о

е кти ро в а н н а я  по м;тоду п .� ав н о г о  то рм ожен и я  вдоль в о г нуто г о  н а ч аль н о г о  у ч а стка с п и н к и  245 



r Помимо метода прямого скачка ,  на  основе которого спроектиро
ваны решетки с профилями лопаток. групп Б и В, включенными в ра
боту [ 3  ] ,  для расчета сверхзвуковых решеток (М"", > 1 ,2) сущест
вуют метод ступенчатого торможения в систе:v1е скачков (см . рис .  
рис .  4 . 26 ,  6 )  и метод плавного торможения вдоль вогнутого началь
ного участка спинки (см . рис .  4 . 26 ,  в) . При р асчете по этим методам 
полагается , что торможение потока организуется в системе скачков , 
состоящей из нескольких косых скачков , з амыкаемых прямым . 
После прямого скачка ,  как и в решетках с профилями лопаток группы В , дозвуковой поток ускоряется в сужающе-р асширяющемся канале 
до сверхзвуковой скорости . Таким образом , в канале имеет место 
смешанное течение :  сначала дозвуковое , а затем сверхзвуковое . 

Методы ступенчатого и плавного торможения позволяют спроек
тировать решетки ,  имеющие меньшие потери при  Mw1 > 1 , 5 ,  чем 
решетки ,  р ассчитанные по методу прямого скачка (см . рис .  4 . 1 9) .  
Однако такие решетки более чувствительны к изменению режима ра
боты . С изменением Mw1 и угла атаки нарушается р асчетная система 
скачков и потери резко возрастают . 

Картина течения при  сверхзвуковом обтекании лопаток услож
няется тем, что поток из одного соплового канала обычно обтекает 
несколько лопаток (шаг лопаток меньше , чем шаг сопл) . При этом 
скачок , отходящий от лопатки и выходящий из зоны действия дан
ного сопла ,  влияет на  параметры потока ,  обтекающего последующие 
лопатки .  Однако фотографии спекторов обтекания показывают, что 
в целом взаимное влияние скачков невелико. 

4 . 3 . 2 . 3 .  Определение угла  выхода из решетки при обтекании 
ее газом со сверхзвуковой скоростью 

Угол потока на выходе из активной лопаточной решетки 
при обтекании ее сверхзвуковым потоком (рис .  4 . 27) может быть точно 

246 

определен экспериментальным пу
тем . Приближенно его можно найти 
из уравнения неразрывности ,  за
писанного для осредненных пара
метров . 

Для сечений 1-1 (см . рис .  4 . 27) 
и 2-2 за решеткой (теоретически 
в бесконечности) можно записать 
(при постоянноЙ высоте решетки) 

q (Ли.J t s in � � = a2q (Лw2) t sin �2 · 
(4 . 56) 

Из последнего выражения получим 
q (l.wJ . s i n  �2 = a2q (Л", , )  

sш �1 . 
-

(4 . 57) 
Рис. 4 . 27 .  Схема определения угла выхода 
потока  из а ктивной решетки 



4 . 3 . 2 . 4 .  Режимы «Запирания»  рабочей решетки 

Как отмечалось в разд . 4 . 3 . 1 . 2 ,  в минимальном сечении 
сопловой решетки при  критическом отношении  давлений (б1 = <'>ир) 
устанавливается скорость звука .  При  этом расход достигает макси
мального значения при заданных параметрах на входе р0 и Т0 • Уве
личение степени понижения  давления  ( б1 > <'>ир) за счет уменьшения 
р1  приводит к р асширению газа в косом срезе без изменения расхода 
через решетку , т .  е. решетка «запирается» .  Расход не может превы
шать максимального . Режим «запирания» может иметь место и в ра
бочей решетке . 

Найдем условие ,  определяющее режимы «запирания» при  постоян
ных начальных давлении  Pow, и температуре Tow, ,  считая сечение 
т - т  (см . рис .  4 . 27) минимальным сечением межлопаточного ка
нала .  Из уравнения неразрывности для сечений 1-1 и т-т опреде
лим зависимость плотности тока от начальных параме:гров:  

q (Лw, )  t s in P I  = Umq (ЛwnJ dm ; 
q (Лwт) = q (Лwl) t s in P II(Umdт) . (4 . 58) 

где Um - коэффициент полного давления для течения от входа до 
сечения т-т . 
Соотношение 

(4 . 59) 

соответствует возможным (в том числе и звуковым) течениям в мини 
мальном сечени и  решетки ,  т .  е .  при  выдерживани и  этого соотноше
ния решетка обтекается без «запирания» .  

Соотношение q (Лw ) > 1 определяет режимы , которые не могут • т 
быть осуществлены , т .  е .  является условием «запирания» р абочей 
решетки .  При запирании увеличение скорости w1 в случае сверхзву
кового потока приводит к нарушению р асчетной системы скачков и ,  
к ак  правило,  к появлению перед решеткой прямого скачка .  Режим 
запирания , при котором q (Лwn, ) > 1 ,  нежелателен , так как приводит 
к дополнительным потерям .  При проектировании решетки его можно 
избежать , выбирая угол Р1 ,  площадь минимального сечения и шаг 
решетки так , чтобы обеспечить соотношение (4 . 59) . 

4 . 3 . 3 .  Высота и ширина ре шетки . Осевой зазор 
4. 3 . 3 . 1 .  Высота и ш ирина сопловой решетки . Степень 
п арциальности 

Высота сопловых лопаток hc определяется расходом газа , 
котор.ый необходимо пропустить через решетку . 

За�ишем уравнение (4 . 38) для параметров в сечении  за решеткой , 
где поток выровнялся : 

· D h PooCJ1n ( 1 ) tn = л е р с V q ""с, s in CG J . 
RT6o 

Из формулы (4 . 60) определим hc :  

hc = m VR1'_oo . , 
:тt D cpPooai q(Л.с, ) n sщ а! 

(4 . 60) 

(4 . 6 1 )  
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1,0 z,o J,O fтcftл.c . 
Рис. 4 . 28 . Приближенная зависимость 
скоростного коэффициента сужающейся 
решетки от относительной высоты сопла 

Рис.  4 . 29. Схема,  используемая при 
п рофилировании меридионального се
чения сопловой решетки малой высоты 

где а1 - коэффициент полного давления от входа до р асчетного се
чения . К:оэффициеf!Т полного давления определяется_. по данным про
дувок непосредственно или через скоростной коэффициент ер . Коэф
фициент ер определяется по коэффициенту потерь �с • значение кото
рого находится по ха_р акт:еристикам выбранной сопловой решетки [ 3 ] .  

При увеличении  высоты сопла уменьшаются вторичные потери .  
З ависимость скоростного коэффициента решетки (с учетом вторичных 
потерь) от относительной высоты сопла представлена на рис. 4 . 28 .  
Если высота сопл будет меньше 10 мм (hclb.:� . с < 1 . 2) , то обычно 
следует переходить к подводу газа не по всей окружности , а по ч асти 
ее (!f _ _  парциальному подводу) . При этом ступень должна быть выпол
нена активной . Автономные турбины ЖРД, как правило, являются 
турбинами с парциальным подводом . 

Введем понятие о степени парциальности 8 для сопловой решетки .  
Степень п арциалыюсти определяется отношением дуги , занятой 
сопловой решеткой , к длине окружности по среднему диаметру :  

8 = icZc /(лDcp) · (4 . 62)  
Для 8 < 1 формула (4 . 6 1 )  принимает вид 

Отсюда 
(4 . 63) 

8 = т VRТ;;;; . (4 .64) hcлDcpPooa1q  (Лс , ) n s iп .a1  

Следует иметь в виду , что при заданном р асходе через турбину 
суш..�ствует оптимальная по К:ПД турбины степень парциальности 
(высота сопловых лопаток) (см . р азд . 4 . 5 . 4 . 2) .  

-Для сужающихся сопловых решеток малой высоты целесообразно 
специально профилировать меридиональное сечение (рис .  4 . 29) . 
В р ешетках с поджатиеи выходного сечения в ·меридиональной пло
скости обеспечивается конфузорное течение на спинке в косом срезе 
и точка минимума давления смещается к выходной кромке. Раз 
ность давлений на корыте и спинке в области максимальной кривизны 
уменьшается , 1 1  пнтенснвность вторичных течений снижается . При 
этом КПД турбины обычно повышается на 1 . . .  1 , 5 % . 
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Оптимальное поджат и е (h0 - hc)lhc = 0 , 3  . . .  0 , 6  при lz c/bл . с = = 0 , 2  . . .  0 , 5 (где Ьл. с - хорда лопатки) . 
При малой высоте сопловой решетки для уменьшения потерь 

на парный вихрь следует уменьшить хорду лопатки ,  стремясь обес
печить hclbл. с > 1 (см . рис .  4 . 28) . При этом хорда лопатки выби
р ается минимально возможной по условиям прочности из технологи
ческих соображений (обычно Ьл. с min = 8 . . .  15 мм) . 

Сопловые лопатки предкамерных турбин имеют достаточно боль
шую высоту , поэтому их хорда принимается обычно большей , чем 
хорда лопаток автономных турбин (Ьл. cшin = 15 . . .  30 мм) . 

4 . 3 . 3 . 2 .  Высота конических сопл . Ч исло сопл 

В автономных парциальных турбинах ЖР Д, как правило, 
применяют сопловые аппараты , состоящие из отдельных конических 
сопл (см . рис .  4 . 1 8) .  Начать р асчет таких сопловых аппаратов целе
сообразно с определения площади минимального (критического) 
сечения всех сопл Fш1n = Zcfш1n [см . формулу (4 . 4 1 ) ] . 

После определения F шln определяют степень уширения сопла по 
формуле (4 . 49) . Для расчетного режима обычно полагают б! = б1 , 
т .  е .  п ри  р асчетном режиме не предусматривается р асширение в ко
сом срезе ввиду его небольшой расширительной способности . 

Для многорежимных турбин ЖР Д ,  р аботающих на  нерасчетных 
режимах , п ри  степенях понижения давления , превышающих р асчет
ную,  целесообразно выбирать степень уширения сопл н а  1 5  . . .  20 % 
меньше, чем та , которая получается в результате р асчета по формуле 
(4 . 49) . 

Площадь сечений сопл 1 '- 1 ' (см . рис .  4 . 1 8) определяют по най-
денной степени уширения 

Fi = f \Fш i n •  

Суммарная площадь выхода сопл 
F с = F!/sin СХ. ! л . 

где а1 л - угол наклона оси сопла .  

(4 .65) 

(4 . 66) 

Высота соплового аппарата hc равна р адиальной оси эллипса 
в выходном сечении  сопла (р ис .  4 . 30) . Большая ось эллипса связана 
с hc соотношением 

(4 . 67) 

а площадь выхода сопла определяется по формуле 

(4 . 68) 

Существует оптимаЛьная высота соплового аппарата hc opt • при  
кото1>ой степень парциальности оптимальная и .КПД турбины дости
гает максимума (см . р азд . 4 . 5 . 4 . 2) .  При hc o p t  оптимальное число сопл 
определяется выражением 

Zc opt = F clf с op t ·  
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Рис. 4 . 30. Сегмент конических 
сопл с перекрытнем выходных 
сечений  

Подставив  выражения 
(4 . 66) и (4 . 68) в последнее 
выражение, получим 

Zc o p t = 4F;/(лh� op t ) · 
(4 . 69) 

Округляя число сопл до 
меньшего целого числа ,  
уточним hc · 

Для сопловых аппаратов ,  составленных из конических сопл , сте
пень парциальности представляет собой отношение суммарной пло
щади выхода сопл к площади кольца с шириной , равной hc : 

е = Zchc/(лDcphc) = F c/(лDcphc) · (4 . 70) 
Диаметр конуса dl в сечении 1 ' - 1 '  (см . рис .  4 . 1 8) р авен hc . 

Диаметр минимального сечения найдем по Fш1n и числу сопл : 
dmln = V 4F min/(лzc) · (4 . 7 1 )  

Иногда , в целях  уменьшения площади между соплами , н е  занятой 
потоком , и уменьшения таким путем потерь (см . р азд . 4 . 5 . 2 .2) , сопла 
р асполагают так , чтобы их  выходные сечения частично перекры
вались (см . рис .  4 . 30) . При значительном перекрытии потери возрас
тают в связи  с пересечением струй ,  вытекающих из соседних сопл . 
Шаг сегмента конических сопл обычно выбирают в пределах tc = 

( 1  ,02 . . .  0 , 86) ас . 

4 . 3 . 3 . 3 .  Высота и ш ирина рабочей решетки 

Высоту р абочей лопатки на входе определяют по высоте 
сопловой лопатки (конического сопла) , увеличенной на размер пер е
крытий (р ис .  4 . 3 1 ) :  

(4 . 72) 
где f... hп и д hвт - перекрытия рабочей лопатки относительно сопло
вой на  периферии  и у втулки соответственно . 

Перекрытия д hп ,  дhвт вводятся для того , чтобы при  технологи
ческих погрешностях во взаимном расположении соплового аппарата 
и колеса и при температурных деформациях обеспечить беспрепят
ственное течение газа из соплового аппарата в колесо . Для уменьше
ния потерь в активных дозвуковых и сверхзвуковых ступенях при 
больших степенях п арциальности (е > 0 ,5) перекрытия должны 
быть минимальными (можно принять f... hп = 1 • • .  2 мм , а дhвт = 
= О . . .  1 мм) . При малых степенях парциальности следует увеличи
вать f... hп . 

В реактивных турбинах также целесообразно вводить перекры
тия . На  периферии перекрытие следует делать тем больше, �ем боль
ше степень реактивности и осевой зазор . Обычно t-.. lzп = 2 . . .  4 мм,  
f...hвт = 1 . . . 2 ММ . 
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Рис. 4 . 3 1 . Меридиональное сечение р а
бочего колеса 

Рис. 4 .32 .  Меридиональное сечение ко
ротких и широких рабочих лопаток 

Высоту лопатки на выходе из р абочей решетки р ассчитывают 
исходя из уравнения неразрывности 

h - rh' l/� 2il - D (' ) о А ' e:n:n срРош•, u2q "'w2 sш 1' 2  

где th' - расход с учетом утечек или подсоса . 
Из уравнения неразрывности , записанного для 

в лопатки и на выходе из  них ,  имеем отношение 
h2.'1/hнr = P1Clz/(p2C2z) · 

(4 . 73) 

сечений  на входе 

Следовательно ,  h2л тем больше h1 л ,  чем р1 больше р2 и чем c2z меньше 
c1 z . Для реактивных лопаток вследствие р асширения газа всегда 
р1 > р2 • Для активных лопаток вследствие подогрева за  счет теплоты 
трения также имеем р1 > р2 • Осевая скорость на выходе для активных 
турбин меньше, чем на входе , из-за уменьшения скорости w (w2 < 
< W1 И C2z < Clz) · 

Для реактивных лопаток уменьшение угла �2л приводит к сни
жению c2z , а возрастание скорости w2 увел ичивает c2z · 

При h2n > h1л (что особенно характерно для активных лопаток) 
меридиональное сечение выполняют расширяющимся . Угол р асши
рения Л целесообразно ограничивать ('Am1 n = 1 5 . . . 20° , см . рис .  2 . 68) . 
Иногда с учетом перекрытий высота лопатки на  входе получается 
равной ее высоте на выходе : h1л = h2л . Если взято слишком большое 
перекрытие ,  то по р асчету может получиться h2л < h1л . Практиче
ски в этом случае уменьшают перекрытие и принимают h2л = h1л . 

Меридиональное сечение коротких и широких лопаток следует 
выполнять с зауженным средним участком (рис .  4 . 32) . Введенная 
конфузориость на  н ачальном участке может снизить вторичные 
потери в результате утонения пограничного слоя на огр аничивающих 
поверхностях .  

При коротких лопатках вторичные потери будут больше . Коэф
фициент потерь ,  учитывающий профильвые потери и вторичные по-
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Рис . 4 . 33 . Пр ибл ижен н а я за висимость 
скоростного коэффициента 'ljJ дл я  активной 
р ешетк и  от отн осительной высоты лоп атки 

тер и ,  будет заметно снижаться 
с уменьшением высоты лопаток 

0.86 (см . рис .  4 . 33 ,  где приведены 
гр афики изменения коэффициен
тов -ф) . Короткие р абочие лопат-

0,82 ки ,  как и сопловые, следует вы-
о 2, 0 lfO hm/bл полиять узкими ,  обеспечивая 

отношения h1л1Ьл > 1 .  JР�iр ину  
коротких лопаток следует выбирать минимальной из условий  проч
·Ности и по технологическим соображениям (8 . . . 1 5  мм) . 
· · - ·потери ,  связанные с конечной длиной лопатки ,  главным образом 
потери на  парный вихрь , могут быть учтены уменьшением КПД 
рабочей решетки (0 , 7  < Mw, < 1 ,5) : 

Ll'l'] = 0 1 3  bJ1 /h1л . 
' 1 + Mw, ' 

где Ьл - хорда лопатки .  
С увеличением числа Mw, потери н а  парный вихрь снижаются , 

так как уменьшается толщина  пограничного слоя н а  лопатках и 
ограничивающих ее высоту поверхностях .  

В турбинах !КРД при коротких  лопатках целесообразно приме
нять бандажи для перекрытия межлопаточного канала на перифе
р и и  (см . рис .  4 . 3 1 )  и предотвращения перетекания газа с корыта н а  
спинку . Пр  именение бандажа может повысить КПД турбины на  
5 . . .  1 0  % , а пр и  малых степенях парциальности возможно повыше
н ие КПД на 30 % . Однако надо учитывать , что бандаж увеличивает 
массу двигателя и при  этом возрастают центробежные силы инерци и .  

Кроме того , применение бандажей при  длинных лопатках , 
а также при  парциальном подводе целесообразно для предотвраще
ния  колебаний лопаток ,  так как бандаж увеличивает жесткость ко
леса . В рабочих лопатках бандаж , конечно , не устраняет перетека" 
ния ,  которое осуществляется через радиальный зазор поверх бан
дажа в осевом направлещш под действием разности давлений  на  входе 
в решетку и на выходе из нее . 

Если бандаж по условиям прочности применить не  удается , то 
р адиальный зазор следует выполнять минимально допустимым . 
Обычно его выбирают таким, чтобы при  р азогретом двигателе он 
был в пределах 0,4 . . .  0,6 мм . 

Приближенное выражение для скоростного коэффициента р або
чей решетки с - бандажом при  сверхзвуковых скоростях представ
ляется в в иде 

252 

'Ф = [ 1 - (),23 ( 1 - �1 � �2 Y J  [ 1 - 0 ,05 (Mw, - 1 )2] Х 

х [ 1 - 0 ,06�] ( 1 - _t_) ' . h1л 2лDсрЕ (4 .74) 



Выражение в первых квадратных скобках в формуле (4 . 74) учи
тывает потери на  трение и вихреобразование при обтекании  лопатки ,  
во вторых квадратных скобках - волновые потери (при Мш,  ..;;: 1 
это выражение следует принимать р авным единице) , в третьих квад
ратных скобках - концевые потер и на  парный вихрь в решетке . 
Выражение в первых двух квадратных скобках характеризует про
фильные потери решетки при сверхзвуковом обтекании  лопаток ра
бочего колеса . Выражение в последних круглых скобках учитывает 
дополнительные потери в решетке , вызванные парциальным под
водом и связанные с р азмывом струи  на границах дуги подвода (т . е .  
с и�менением скоростей и углов потока) . При е = 1 последний член 
принимается р авным единице . 

Напомним ,  что лопатки автономных турбин ЖРД являются отно
сит�льно короткими (Dcplhл > 1 0) ,  поэтому они выполняются с по
стоянным профилем по высоте . Лопатки предкамерных турбин при 
D0/hл < 7 следует профилировать по радиусу (см . разд . 2 . 1 0 . 2) .  

4 . 3 .  3 . 4 . Определение  осевого зазора 

Увеличение осевого 'зазора 11z (см . рис .  4 . 3 1 )  между соп
ловым апtтаратом и рабочей решеткой приводит к выравниванию 
скоростей потока на входе в колесо (см . рис .  2 . 64) и ,  следовательно ,  
к уменьшению пульсаций и вибраций турбины . Однако увеличение 
осевого зазора увеличивает потери на  трение в зазоре ,  а также подсос 
и утечки  газ а .  

, В автономных турбинах ЖР Д,  где уплотнение по осевому за
зору обычно отсутствует , осевой зазор уменьшают . При  парциаль
ном подводе газ через осевой зазор перетекает по дуге , не занятой 
соплами ,  на выход из турбины и это приводит к падению КПД тур
бины . В парциальных турбинах осевой зазор делают минимально 
допустимым для обеспечения  надежной работы в горячем состоянии ,  
т .  е .  в условиях , когда проявляются температурные деформации .  
П р и  холодном двигателе этот зазор обыкновенно составляет 2 . . . 
3 мм . 
... Влияние осевого зазора н а  КПД предкамерной турбины иное .  

В данном случае четко выявляется оптимальный зе.зор , при котором 
потери минимальны . Однако для уменьшения  пульсаций и вибраций 
сле�ует зазор выбирать большим .  Обычно для предкамерных турбин 
осевой зазор выбирают в диапазоне (0,2 . . .  0 ,4) Ьл . 

4 . 4 .  О КРУЖНО Й КПД И КОЭФ Ф И ЦИ ЕНТ О КРУЖН О Й 

РАБОТ Ы СТУПЕН И Т УРБИН Ы  

4 . 4 . 1 .  Окружной I(ПД 

, В р азд . 2 . 1 4 . 2  было введено понятие окружного КПД 
турбины . ОкруЖной КПД ступени турбины определяется как отно
шение окружной работы колеса к располагаемой адиабатной работе : 

1Jи = Lu!Lo ад = 1 - (Lr:p + L1p + L0)/L0 а д ·  (4 . 75) 
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О�ружной КПД колеса учитывает потери с выходной скоростью 
и гидравлические потери в проточной части ,  включая профильные , 
вторичные и дополнительные .  

Окружной КПД 'l'l и  в значительной мере определяет эффективный 
КПД турбины 'УJт , характеризующий совершенство турбины как 
приводного двигателя (см . разд . 2 . 1 4) .  Особенно близок окружной 
КПД к эффективному для предкамерных турбин ЖРД , которые, как 
правило , выполняются с полным подводом газа по окружности колеса 
(е = 1 )  и поэтому не имеют дополнительных дисковых потерь , свя
занных с парциальностью (см . разд . 4 . 5 . 2 . 2) .  

Введем понятие фиктивной адиабатной скорости , определяемой 
по располагаемой адиабатной  работе турбины , 

Са,9 = } .2Lo ад· 

С учетом этого соотношения окружной КПД ступени в наиболее 
общем случае определяется формулой 

'l'lu = 2 _!!!___ [ер V- 1 - Рт COS CG1 + 
Сад 

+ !i_ (Ф cos �2 v ep2 ( 1 - рт) + (!:!.) 2 _.!::!_ - 2ер v 1 --Рт _!!!___ cos CGl + Рт -и2 _ u2 Сад Сад 

(4 . 76) 

Анализ этой формулы достаточно сложен .  Проведем . анализ  
формул окружного КПД для частных случаев . 

Выведем зависимость окружного КПД от параметров режима 
и от конструктивных параметров для ступени активной турбины .  

Подставляя в формулу (4 . 75) выражения Lu  = и (с1 cos  а1 + 
+ с2 cos а2) и Lоад = ci12ep2 и используя соотношения с1 cos а1 = ·  = w1 cos � 1 + и ; с2 cos а2 = w2 cos Р2 - и, вытекающие из треуголь
ника скоростей (см . рис .  2 . 2 1 ) ,  получим 

'l'lи = 2ер2 .!!:..._ (cos а1 - .!!:._ )  ( 1 + ф cos �2 ) • (4 . 77)" с1 с1 cos �1 

Эта формула называется формулой БанкИ . В таком виде выра
жение для 'l'l u  удобно для анализа , так как отношение cos P2/cos Р1 
для активных турбин практически не зависит и/с1 и близко к еди
нице . Выходной угол Р2 в первом приближении  равен углу лопатки 
Р2л , который меньше Рtл на 2 . . .  4° . Угол Р1л  определ яется форму
лой (4 . 53) . Из формулы (4 . 77) следует , что 'l'lи принимает нулевое зна
чение прп  и/с1 = О и ulc1 = cos а 1 .  

Полагая ер и ф независимыми от  u/cl , а также считая , что в� = P t .  
дифференцированием Щiределим значение и/с1 , при котором имеет 

и d1']u _ О  место максимум 'l'l и · з соотношения d (u 1c1) - получим cos а1 -

- 2 (и/cl) Тlu шах = О ; 
(4 .78) 
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'lu 1, 0  
Рис . 4 . Э4 . Б ал анс потерь  и зависимость 
окружного КПД а ктивной турбин ы от 
и/с1 

Рис . 4 . 35.  Треугоjjьник скоростей для 
идеальной активной турбины 

Максимальный окружной К.ПД активной одноступенчатой тур
бины имеет место при ulc1 = (cos а1) /2 . Е го значение получим , 
подставив в формулу (4 . 77) (cos а1)/2 вместо ulc1 : 

1l u max = <p2 ( 1  -f- 'ф) (cos2 at)/2 . (4 .79) 
Н а  р ис .  4 . 34 показан пр имерный вид зависимости 11 и = f (ulc1) 

для активной одноступенчатой турбины п р и  Lоад = const . Дл я на
глядности там же нанесены относительные дол и потерь энер гии 
при течении  в сопловом а п пар ате Lrpl Lоад•  в р абочем колесе L'ФI Lоад • 
а также относительная доля скоростных потерь Lcl Lоад · 

Потери в сопловом аппарате не зависят от отношения 
ulc1 (Lrp!Loaд = 1 - ср2) , а потери  в р абочем колесе от  него  зависят : 

L'Ф! Lo ад = ( 1 - 'ф2) cp2wi/cf . 
Так как w1 = tQJ1ulcos �1 , а W1и = с1 cos а1 - u1 ,  получим 

� = ( 1  _ 'ф2) ср2 [ cos а1 -;- (и · cl) j 2 " 
Lo ад cos �1 (4 .80) 

Вел ичина  11 и  шах достигается п р и  ulc1 = (cos а1)/2 ,  а минимум 
скоростных потерь - пр и  u/c1 , несколько меньшем (cos а1)/2 (см . 
р ис .  4 . 34) . 

Для ·идеальной активной турбины ,  т .  е .  в предпо.тюжении ,  что 
гидравлические потери отсутствуют (ер = '1' = 1 ) 

(u/c1)11 = (cos al)/2 . (4 . 8 1 )  u max 
Из соотношения (4 . 8 1 )  следует , что в р ассматр иваемом случае 

(u/c1) 11 не зависит от потерь .  и max 
Отметим,  что соотношение (4 . 8 1 )  непос редственно следует и з  

треуго.Тiьника  скоростей , приведеиного на  р ис .  f . 35 .  
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Рис .  4 . 36 .  З aв:JCci\I JCт;r ll u от ulc1 и от rx1 , а такж� ф от �  дл я активной  турбины 

При осевом выходе (c2 u = О) получается соотношение 2ulc1 = 
= cos а 1 ,  т . е .  соотношение (4 . 8 1 ) .  

Режимы по  u/c1 для максимума 'УJ и и для минимума потерь с вы
ходной скоростью дл я  идеальной турбины совпадают . Максималь
ный окружной КПД такой турбины равен cos2 а ,  см .  формулу (4 . 79) . 
Соответственно относительная доля скоростных потерь п р и  этом 

L.c _ с�/2 _ 1 _ 1 2 _ . 2 -L-- - 2;2 - - 'YJu max - - cos а1 - sш а1 . о ад С1 
Из формул ы (4 . 77) следует , что на  'УJи активной ступени большое 

влияние оказывает а1 - угол наклона вектор а абсолютной ско
рости с1 .  Чем меньше а1 , тем (пр и постоянных ер и 'Ф) больше 'll n · 
Но с учетом потерь в решетках оптимальный угол находится обычно 
в пределах 15 . . . 20° . 

Н а  рис .  4 . 36 приведена полученная расчетом зависимость 
'УJп  = f (ulc1) п р и  р азличных у глах  а1 для активной турбины п р и  
переменнам значении  Р1 = f (ulc1) ; пр и этом Р 1 = Р2 = р .  

Принято , что 'Ф зависит от угл а  Р (по существу , от .суммы углов 
Р1 + Р 2 ,  см . рис .  4 . 36) . Зависимость 'У] ,. шах от а1  также показан а  
на  р ис .  4 . 36 .  

Остановимся на  вопросе определени я  оптимального u/c1 для 
Чи  max реактивной турбины .  В качестве предельного случая р ас
СМО1 р им ч исто реактивную турбину (Рт = 1 ) ,  которая  выполняется 
в виде сегнерова колеса (по этому п р и нцнпу  р аботает реактивный 
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Рис. 4 . 37 . Схема , иллюстрирующая 
принцип действия турбины со степенью 
реактивности Рт = 1 
Рис. 4 .38 . Зависимость окружного КПД 
'I'J u от и/сад для одноступенчатых тур
бин с различной степенью реактивно
сти Рт (а1 = 24°) о 0, 2  O, lf  О, б 0,8 И/Сид 
винт) . Схема вращающегося колеса и планы скоростей п р иведены 
на рис .  4 . 37 .  Абсолютная скорость выхода газов из : колеса с яв -

-+ 
ляется векторной суммой w скорости истечени я  и окружной скорости .  

-+ _,. 
Пр и равенстве по  модулю w и и абсолютная  скорость выхода газа 
из колеса равна нулю.  Следовательно ,  равны нулю и потер и с вы
ходной скоростью,  а окружной КПД максимален . Таким образом , 
при  Рт = 1 

(иfw).. = (и/ V 2Loaд )" = 1 .  
· •и max и max (4 .82) 

Для предвар ительных расчетов и выбора оптимального режима 
по 'll u. для р азных степеней реактивности турбины удобно польза· 
ваться зависимостью 

'll и = f (и/сад) . 
Для реактивной ступени 

Сад = cl ад/ v 1 - Рт ; 

для активной ступени Сад = с1ад · 
Тогда из выражения (4 . 78) получим:  

для активной ступени 

( и ) и ер cos а1 • 
Сад 11и max - 2Lo ад - 2 

для чисто реактивной турбины пр и Рт = 1 

(4 .83) 

(4 . 84) 

( и ) • = qJ . (4 .85) V 2 l.o ад 11и max 

На р ис .  4 . 38 пр иведены расчетные зависимости 'll и = f (и/сад) · 
Пр и р асчетах принято а1 = 24° и учтf но увел ичение rp и 'Ф с ро
стом Рт · Согласно кр ивым , приведеиным на  р ис . 4 . 38 ,  чем больше 
степень реактивности Рт. тем больше оптимальное. соответствующее 
'llи max • значение иiсад · Смещение оптимального значения  'll и п р и  изме
нен и и  Рт определяется тем , что с увеличением Рт увеличивается 
и/сад • соответствующее режиму минимума потерь с выходной ско-
р остью [ер . соотношения (4 . 84) и (4 . 85) ] . " 
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4 . 4 . 2 .  Коэффициент окружной работы ступени 

Важным параметром для турбины явл яется коэффициент 
окружной р аботы 

(4 . 86) 
Чем больше этот коэффициент , тем большую окружную р аботу 

можно получить при  выбранной окружной скорости .  Допустимая 
окружная скорость турбины ЖР Д определ яется ее габар итным и 
размераv ш ,  так как у rлов�я скорость турби н ы  уже задана  угловой 
скоростью насоса .  Обычно. !l = 250 . . .  300 м/с , т .  е .  не  достигает 
предельного значения , определяемого запасом прочности и р авного 
и = 350 . . .  400 м/с . 

Для уменьшения  массы конструкции и снижения  расхода рабо
чего тела необходимо иметь высокие коэффициенты окружной ра 
боты . Это особенно важно дл я автономных турбин ЖРД (см . 
р азд . 4 . 1 . 1 ) .  

Из формулы (4 . 86) следует , что 

L
- �иLз ап �и и = u2 = 2 (u/Сад)2 • (4 . 87) 

Подставив сюда выр ажение (4 . 77) для 'I'J 1t ,  получим для активной 
турбины 

U /Сад (4 .88) 

На режиме 'I'Jи = 'I'Jи max имеем (и/сад)11 = (ер cos а1)/2 . Тогда 
и mах 

дл я активной ступени n р и  'Ф = 1 получим (Lu)11 = 2 .  и шах 
Согласно формуле (4 . 88) с уменьшением и/сад •  несмотр я на паде-

ние 'I'Ju в области ,  дл я которой и/сад < ер (cos а1) /2 , коэффициент 
окружной р аботы возрастает , так как уменьшение и/сад связано 
с увеличением Lоад (и = const) . При и/сад -+ О  коэффициент Lu -+ -+ оо .  

Зависимость L1• от и/сад при  р азличных Рт представлена на 
р ис .  4 . 39 .  Зависимость получена р асчетом по формуле (4 . 87) с ис
nользованием графиков , приведеиных на р и с .  4 . 38 .  

В автономных турбинах Ж Р  Д с целью уменьшения р асхода газа 
стараются обеспечить большие значени я  адиабатной работы (Lоад -+ -+ max) (см . р азд . 4 . 1 . 2) .  При ограниченной окружной скорости 
этому требованию соответствуют и/сад = 0 , 05 . . .  0 , 3 .  

Н а  рис . 4 . 38 и 4 . 39 видно ,  что п р и  малых значениях и/сад актив
ная одностуnенчатая турбина имеет большие значени я  коэффи
циента окружной р аботы [и и КПД 'I'J и , чем реактивные одноступен 
чатые турбины . Поэтому в качестве автономных турбин nрименяют 
активные турбины .  

Предкамер ным турбинам ЖР Д в .  связи  с большими р асходами 
р абочего тел а  соответствуют малые адиабатные р аботы (см .  
р азд . 4 . 1 . 1 ) .  Поэтому эти турбины имеют большие значения и/сад 
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РИс.  4 . 39 . Зависимость коэффициента ок-
ружной работы Lu от и/сад дл я односту - La 
пенчатых турбин с р азличной степенью ре- 20 
активности р r (а1 = 24°) 

(превышающие 0 , 5) ,  при  которых 
(см .  рис .  4 . 39) целесообразно п р и
менение в качестве предкамер
ных турбин реактивных турбин : 
они имеют при  больших отноше-
н иях  и/сад значения  Ln , превыша· 
ющие значения  для активной тур· 
бины.  

Однако для уменьшени я  осевого 
усил ия (см . раЗд .  5 . 5 . 1 .2 )  предка 
мерные турбины часто выпол
няют а ктивным и .  В это\1 c,Jiyчae 

16' 

12 

8 

(] 

-9т=О 

\V 0, 25 

\\\ f?т =О, 5 

� l 
� ' 

0,2  O,'f  
для повышения L 11 стношение и/сад уменьшают путем 
окружной скорости (уменьшения D cp пр и  <0 = const) . 

умеfiЬШеНИЯ 

4 .5 .  ПОТЕРИ СТ У П Е Н И  ТУРБИ Н Ы  

4 . 5 . 1 .  Потери, связанные с утечкой рабочего тела 
из проточной части 

Расс\1отрим потер и ,  связанные с р абото:ii ступен и в целом . 
Условно будем называть и х  потерями ступени турбины.  К ним 
относятся потер и ,  связанные с утечкой р абочего тела из проточной 
части ,  дисковые потери  (потери на  трение о газ диска и бандажа 
колеса и потер и ,  связанные с парциальным подводом) и механи
ЧРские потер и .  

Утечка рабочего тела через зазоры между корпусом и рабочим 
колесом п р иводит к снижению мощности турбины.  Через сопловой 
аппарат проходит бС'льше р абочего тел а ,  чем через р абочую ре
шетку . Поскольку при  подсче1 е КПД р аботу колеса относят к а));и
абатной раб(lте 1 кг  массы р.абочего тел а ,  подсчитанной по пара
ме1 рам н а  входе в сопловой аппарат ,  то величина утечки  сказывается 
на  эффективном КПД (см . раgд ,  2 . 1 4) .  

Н а  рис .  4 . 40 приведена схема осевой ступени турбины и показаны 
возможные направле ния  утечек в ней . Утечку поверх бандажа 
определяет тот из зазоров Llz, или Llг (осевой или радиальный) , кото
рый  меньше (будем обозначать его Ll) . 

При уменьшении  асового зазера Llz, умЕ.НI: шается подсос газа 
со стороны вал а .  На валу р асп(lл агают систему, уплотнений , пре
пятствующую проникнове нию компонента топлива из полости насоса 
в полость турбин ы .  Однако некоторое кол ичество компонента может 
проникать через уплотнения и в в иде газа поступать в проточную 
часть тур бины через за зор Llza · " 
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Рис.  4 . 40 .  Схема осевой ступени тур
бины и возможные направления утечек 
в ней 

O,lf 

0, 2 

v� 
/ / 

v 
f z J 

Рис. 4 . 4 1 .  З ависимость коэффициента 
р асхода утечек через зазор �заз от за
зора l'!r для осевой турбины с банда
жом без лабиринта (см . рис .  4 . 40) 

В турбине без бандажа потер и ,  связанные с утечками ,  опре
деляются р адиальным за зором /j.r · Эти потер и при проч и х  равных 
условиях больше у турбины бЕ'з бандажа ,  чем у 1 урбины с бандажом , 
так как ,  помимо уменьшения р асхода через решетку колеса ,  утЕ'чки 
черЕ'з р адиальный зазор нарушают стру ктуру потока в периферий
ных сечениях  лопаток колеса , уменьшая эффективность и х  р аботы 
(см . разд . 2 . 1 2 . 2 . 1 ) .  

Утечки повер х бандажа осевой ступени определ им и з  уравнения  
неразрывности 

(4 .89) 
где индексом «у» отмечены параметры газа на выходе из р адиального 
зазора , а индексом «П» - п а раметры на  пер ифер и и :  су. ад , п = 
= -,1 2rт . nLoa;J. ; /!заз - коэффициент р асхода , определяемый по  · 
графику ,  пр иведеиному по  рис .  4 . 4 1 . Так как р асход через турбину 

th = ep1<pC1aд:rtDcph1л sin а1 , 
где С1ад = у2::--:-(-:-1 --Р-т....,)-L�0d_д_• то отн оси1 ельный р асход через уплот
нение запишется следующим образом : 

th = �у = Рп/tзаз vp.;;; ( 1 + h1Л ) ,Ь;_ .  (4 .90) У т P1qJ V 1 - Рт sin сх1 Dc p h1л 
При относительно кор отких лопатках h1л1D cp < 0 , 2 вместо формулы 
(4 . 90) можно использовать соотношение (е ..;;;: 1 )  

my = ll2aз -v 1 + р .•. ( 2 � 2 - 1 ) . ( 1 + 
v
hlл ')' 

h
11r  • (4 . 9 1 ) 

� sm сх1 е р  1л 
Потер и , связанные с утечками для ступени турбины без бандажа с полным под 

водом газа (е = 1 ) ,  оценивают по уменьшен ию полного КПД ступени (формула 
А .  Е. Зарникина и О. Е. Зарянкина) : 

'I'Jт ( I'. =O) - 'll т = I'!'I'Jт = 1 , 37 ( 1  + 1 , 6рт) ( 1 + hlл ) � ,  (4 . 92) 
'I'Jт ( 1'. =0 )  'I'Jт (1'.=0) 

Dc p h1.n 

где 'I'Jт ( t.=O). и 'I'Jт - соответственно полные КПД при нулевом зазоре  и пр и фикси

рованном зазоре 11 г .  
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В турбинах с полным подводом без бандажа потер и ступен и состоят только 
из р асходных потерь и потерь н а  трение диска . Относительная величина последних  
мала п р и  в = 1 ,  поэтому поправку, даваемую фор мулой (4 . 92) , можно рассматри· 
вать как поправку к окружному КПД:  

(4 . 93) 

где 'I'Ju ( ti. =O) и 'I'Ju - соответственно окружные КПД при нулевом зазоре и при фикси
р ованном зазоре t'!. r .  

Формулой (4 .93) можно также пользоваться для оценки потерь ,  связанных 
с утечками в осевых ступенях без бандажа с парциальным подводом (в < 1 ) . 

Лабиринтные уплотнения применяют для уменьшен ия утечек поверх бандажа 
и по валу турбины (рис .  4 . 42) .  Принцип действия  лабиринтного уплотнения заклю
ч ается в том ,  что газ, р азгоняясь в узком сечен ии, теряет скоростную энергию при  
внезапном р асширении в полости за гребешком . Следовательно,  полное давление не  
восстанавливается и процесс течения через лабиринтное уплотнение является про
цессом течения  через дроссельное сопротивление (i = const) , но н е  под общим пер е 
nадом давлений ,  а под меньшим.  Н а  р ис .  4 .43 изображен процесс течен ия в лаби
р интном уплотнени и  в i-S-диаграмме Р 1 , р2, р3 и т .  д . - изобары, пунктирная 
линия - i1 = const . Течения в щелях уплотнения соответствуют линиям 1 - 2  -2; 
2-3' -3 и т . д. Р асход через уплотнение  может быть определен no пр иближенной 
формуле J 

(4 .94) 

где р1, р1 - давление и плотность перед уплотнением ; бу - отношение давлени й 
н а  уплотнени и :  z - число гребешков . 

Коэффициент р асхода через уплотнение J.L можно оцен ить no формуле 

(4 . 95) 

где Л - коэффициент, зависящий от типа лабиринтного уплотнения (см . р ис .  4 .42) . 
Зазор !'!.у выбирают из конструктивных сообр ажени й .  Он должен гаранти

ровать отсутствие задевания колеса о корnус при  н агреве колеса и nроrибах вала . 

Рис. 4 . 42 .  Виды л абиринтных уплотнени й : 
а - с т реугольным и  п рям ыми гребнями  и коэффициентом, зав исящим от типа  лабиринтного 
у плотнения .  ?о =  1 , 2 ;  б - с наклонным и  гребням и  и ?о =  1 , 6 ;  в и г - сложные лабиринты 
соответственно с ?" = 2 1 1  /, = 4 
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. 
[. Рис. 4 . 43 . i - s-диаrрамма про

цесса в лабиринтном уплотнении 

Обычно при р абочих темпера
турах колеса и кор пуса п р и 
н имают �У = 2 . . .  4 мм и шаг 
гребней ty  > 1 5�3 . Высоту 
гребней hy берут в пределах 
( 1  . . .  1 7) �у ; она слабо влияет 
на коэффициент р асхода 11· 
Кромки гребней должны выпол
няться острыми .  Толщин у  греб
н я  Ь выбирают мин имально 
возможной . 

Отметим, что пр именение «мягких» вставок в кор пусе турбины по кольцевой 
поверхности , охватывающей бандаж лопаток, позволяет работать практически  
пр и  нулевом радиальном зазоре, избегая р асходных потерь .  

4 . 5 . 2 .  Дисков ые потери 

4 . 5 . 2 . 1 .  Потери на трение диска и бандажа 

Мощность диск<.'вого трения N т р.  д в турбинах по  абсо
лютному значению меньше , чем в насосах , так как плотность среды 
в проточной части и в полости между корпусом и вращающимся 
диском у турбин меньше , чем у насосов . Мощност� N т р. д подсчиты
вают по формуле (2 . 1 86) .  Под радиусом r2 понимают наружный ра
диус диска колес а .  Для осЕ>вой турбины D2 = Dcp - h1л , дл я центро
стремительной турбины с закрытым колесом D2 = D 1 .  

Для осевых турбин с большим отношением Dcvlh1л следует учи 
тывать мощность трения по наружной поверхности бандажа .  Эта 
мощность я вляется мощностью сопротивления  вращению цилиндра 
в_цилиндре . 

В ыр ажение для мощности трения бандажа запишем так : 
Nтр б = Сбр 1rо3ЬбD� ,  (4 . 96) 

где Ь6-- ширина  бандажа ;  D б  = Dcv  + h1л - наружный диаметр 
колеса с бандажом ; Сб - коэффициент трени я  бандажа .  При 2 д/Dб = = 0 ,0 1 7 . . .  0 , 2 1 ( где /).r - радиальный зазор между колесом и кор 
пусом) сб можно определить по формуле 

где 
сб = 0 , 1 / VReб , (4 .97) 

(4 .98) 

4 . 5 . 2 . 2 .  Потери, свя занные с парциальным подводом 

В турбинэх ЖР Д часто примен яют парциальный поДЕ од . 
В автономных турбинах парциальный подвод применяют особенно 
часто , так как при малом расходе р абочего тела и подводе газа по 
всей окружности высота сопловых и рабочих лопаток была  бы очень 
мала и течение газа в межлопаточных кана.ТJ ах  сопровождалось бы 
большими концевыми  потер ями . 
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В предкамерных турбинах также можно пр имелить парциальный 
подвод, если при малом объемном р асходе и при подводе газа 
по всей окружности высота лопаток будет недопустимо мал а .  

Х отя  п арциальный подвод и нежелателен ,  т а к  к а к  он вызывает 
дополнительные потери энер гии ,  в ('Тдельных случая х  пр именение 
его неизбежно в связи с тем , что малая высота лопаток приводит 
к еще большим потерям .  

Рассмотрим потер и энер гии при  парциальном подводе газа . 
Эти потер и можно раздел ить на  три  вида : а) вентил яционные по
тери - потер и ,  связанные с течением в межлопаточных каналах  
колеса , находящихся вне  дуги подвода газа ; б )  кр аевые потери 
потери ,  связанные с нес1 ационарностью течения в межлопаточных 
канал а х ,  находящихся в граничных зонах дуги подвода ; в) потери 
н а  перетекание газа  по осевому зазору в окружном напр авлении  
с дуги подвода на  участки ,  не занятые соплам и .  Рассмотрим после
довательно физическую природу этих  пот�рь ,  хотя подчер кнем , что 
такое деление в какой-то мере условно . 

Опишем в е н т и л я ц и о н н ы е п о т е р и .  Пр и движении 
лопаток по дуге , не занятой соплам и ,  имеет место перемещение 
газа лопатками и при этом кромки лопаток трутся о газ . Х ар актер 
течения  в решетке колеса вне дуги подвода зависит 01 скорости 
газа , выходящего из сопл . При дозвуковых скорост я х  может суще
ствовать обратное течение газа по межлопаточным каналам колеса 
пр и движении их вдоль глухой стенки . Обратное течение газа воз
никает из- за несимметр ичности лопаточного профил я ,  но в основном 
из-за того ,  что в активных турбинах  в зазоре между колесом и сопло
вым аппаратом иногда устанавливается давление р1 , более низкое , 
чем выходное давление р2 ( рис .  4 . 44) , в результате эжекционного 
действия стру и ,  вытекающей из сопл а .  В связи с этим в активных 
дозвуковых турбинах дл я уменьшения вентиляционных потерь 
целесообразно введение небольшой реактивности (Рт = 0 , 02 . . .  0 , 05) , 
при  которой могут выровняться давления р1  и р2 , несмотр я на  эжек
ционное действие струи . 

Пр и дозвуковых скоростях  истечения из сопла дл я уменьшения 
обратных перетеканий газа с выхода колеса на вход по дуге , не 
занятой соплами ,  используют козырек 1 .  

Определ им к р а е в ы е п о т е р и .  В граничной зоне дуги 
подвода , в районе точки А (рис .  4 . 45) га з ,  истекающий из сопла ,  
поступает в межлопаточные каналы 1 ,  которые заполнены затормо
женным газом (или движущимся с малой скоростью) и передает 
этому гэзу часть своей энер гии .  

Очевидно ,  процессы заполнения межлопаточных каналов и вы
текания заторможенного газа будут периодически повтор яться пр и  
каждом обороте колеса ,  и даже в пределах одного оборота ,  есл и 
подвод газа осуществляется несколькими группами сопл . Исходя 
из этого для снижения кр аевых потерь сопла в парциальной турбине 
целесообразно размещать в одном сегменте , а не разносить их  по 
окружности .  Правда , несимметр ичное расположение сопл приводит 
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Роо, Тоо 

Рис. 4 . 44 .  Схема ступени турбины с пар
циальным подводом газа :  
1 - коз ы рек 

Рис. 4 . 45 .  Схема течения газа при пар
циальном подводе 

1 

к неравномерному р аспределению сил , действующих на  рабочее 
колесо , и в0зникновению радиального усилия  (см .  разд .  5 . 5 . 2 . 2) .  

В граничной зоне дуги подвода , в районе точки  В (см . рис .  4 . 45) 
вл ияние свободной границы потока ,  истекающего из  сопла ,  при 
водит к изменению распределения давления н а  спинке лопатки , 
перемещающейся в эту зону.  Возрастает разрежение на  начальном 
участке спинки ,  а на  остальной ее ч асти возникает отрывное течение .  

Пр и парциальном подводе газа  наблюдаются п о т е р и н а 
п е р е т е к а н и е в окружном напр авлен и и .  Пути утечек показаны 
на  р ис .  4 . 45 стрелкам и .  Введение реактивности (Рт > 0 , 05) ведет 
к увел ичению перетекания газа и к резкому снижению КПД. В рай 
оне  точки А направление утечек может меняться за время одного 
оборота колеса ,  поэтому одна из стрелок на  р ис .  4 . 45 показана 
пунктиром.  

Приведеиная картина течения  и характер потерь в основном 
спр аведливы для любых скоростей . Но  п р и  свер хзвуковых скорост я х  
нестационарные системы скачков уплотнения  вносят свои особен
ности . Газ в межлопаточных каналах  ускоряется п р и  вхождении 
каналов в поток ,  выходящий из сопла ,  и тормозится п р и  выходе 
каналов из него . Об.пасть высокого давления  возникает в том месте 
межлопаточного канал а ,  где стру я  высокой скорости стал кивается 
с заторможенным газом . В ысокое давление распростр аняется в виде 
ударных вол н вдоль межлопаточного канала и отражается в виде 
волн  р азрежен и я  от незакрытого конца канал а .  Возмущения от удар а  
могут распространяться против течения и создавать пульсирующий 
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фронт скачка уплотнения . Когда межлопаточный канал колеса 
уходит за пределы сопл а ,  газ в канале начинает внезапно тормо
зиться , что п р иводит к возникновению вол н  разрежения . Пр и этом 
возрастает перетекание в окружном направлен и и .  

Осевой зазор для парциальной свер хзвуковой турбины нужно 
выбирать минимально допустимым по условиям сбор ки  и эксплу
атации .  

Оценить каждый и з  видов потерь опытным путем сложно ,  по
скольку они взаимосвязаны .  Потер и ,  связанные с парциальным 
подводом,  рекомендуется оценивать суммарно по формуле 

(4 .99) 

где N8 - суммарная мощность потерь из-за парциальности п одвода . 
Формул а (4 . 99) эмпирическая ,  она соответствует активным сту

пеням турбин с Мс, < 1 , 8 с одной группой сопл (Мс, - число Маха 
на  выходе из сопла) . Пр и увел ичении  групп  сопл краевые потери 
возрастают пр иблизительно пропорционально ч ислу групп  сопл , 
а вентиля ционные потер и практически не изменяются . Так как 
вентиля ционные потери и краевые потери  соизмер имы,  то можно 
пр инять , что с увел ичением групп  сопл суммарная мощность потерь 
от парциальности возр астает в (ic  + 1 ) /2 , где ic - число групп 
сопл . В двухступенчатых парциальных турбинах потер и от пар 
циальности определяются как  сумма потерь в каждой ступени .  

4 . 5 . 3 .  N\еханические потери 

К механическим потер ям относят потер и в уплотнениях  
в ал а  и подшипниках турбины.  В турбонасосных а грегатах потер и 
в уплотнениях  вала и подшипниках обычно относят к механическим 
потерям  насосов . Поэтому дл я турбин ТНА механический КПД пр и
н имается равным единице .  

4 . 5 . 4 .  Эффективн ы й  мо щиостн ой К ПД 
4 . 5 . 4 . 1 .  Зависимость эффективного КПД от  и/сад 
Мощность турбины ,  передаваемая  на  вал , т .  е .  эффектив

ная мощность турбины N т • определяется р азностью окружной мощ
ности и суммар ной мощности потерь ступени .  Так как механический 
КПД турбины ТНА можно принять р авным единице , то положим , 
что эффективная и внутренняя  мощность тождественны .  Для осевой 
турбины ,  имеющей лопатки с бандажом , 

Nт = (th - fhy) Lu - Nтр . д - Nтр . б - N8• (4 . 1 00) 
Из формулы (4 . 1 00) находим эффективную р аботу турбины 

Lт = Nт/th = 'Y]pLu - Lтр. д - Lтр. б - Le ,  (4 . 1 0 1 ) 
где Lт р. д. = Nтр. д 1th ,  Lтr . б = Nтp . б lm;  L8 = N81th - соответ
ственно работа трен ия  диска ,  р абота трения  бандажа и р абота , 
определ яемая потер ями ,  связанными с парциальностью. 



Разделив Lт на Lоад .  определ им эффективный мощиостной КПД 
турбины:  

'llт = llиllp - �1 р . д - �тр. б - �" ' 
где � ' Р · д = L гр . д/Lоад; �тр .  б = L1 p . б!Lоад ; 

(4 . 1 02) 
(4 . 1 03) 

�8 = L81 Lоад - коэффициенты потер ь ступени . 
С помощью соотношений ('2 . 1 86) . (4 . 99) получим выражения для  

коэффициецтов потерь �тр . д • �т r . б •  �е ·  Дл я этого р асход (п р и  
отсутствии  перекр ытий лопаток колеса) выразим через площадь , 
ометаемую лопатками колеса , и степЕ нь парцмальности (Рт = 0) : 

th = 8p1лDcph1 .1(/JCaд s in а1 • (4 . 1 04) 
Тогда получим 

�т . = 0 , 32 Стр. д ( 1 - hlл_/Drp)5 (-u- )3 ;  
р. 

д 
eh1л/Dcpep sш а1 Сад 

�т . б = 5 , 1  СбЬб/Dср ( 1  + h
.
lЛ /Dcp)4 (-u- )3 ;  

Р eh1л/Dc pep sш а1 Сад 

r = =  О 075 1 +' 1?b!Dcp 1 - е (_!!:_) 3 
""8 ' ер sш а1 е Сад ' 

(4 . 1 05) 

(4 . 1 06) 

(4 . 1 07) 
где Стр. д •  С б - коэффициенты трения  диска и бандаж а ;  Ь - ши
рина  лопатк и .  

Степень парциальности 8 и высота лопаток колеса h 1 л ,  входящие 
в формулы (4 . 1 05) , . . .  , (4 . 1 07) , связаРы со<'тношением (4 . 63) , на 
ос новании  которого при h1л � hc можно записать 

�п� (4 1 08) 8 = :rtDcphl;1Caдep s in а1 ' 
· 

- Рlад 't' (ер�·rад) (4 . 1 09) где -r = -- = . 
Р1 't' (Лсад) 

В ыр азив адиабатный объемный расход V1ад через nsт • см . формулу 
(2 . 1 7 1 ) ,  зап ишем соотношение (4 . 1 08) в виде 

in2 8 = 0 , 75 · 1 0-G , ST . 
h1л 1Dc p (и/сад)2 ер s ш al 

(4 . 1 1 0) 
Формул ы ( 4 . 74) , (4 . 77) ,  (4 . 1 02) , . . .  , (4 . 1 1 0) позволяют определ ить 

эффективный КПД турбины 'll т п р и  разл ичных отнош< ниях  и/сад · 
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С увеличением и/сад сумма коэф-
фициентов �тr .  д • �т г. б · �е р астет 
по кубической зависимости . Н а  
р и с .  4 . 46 представлены также 
зависимости Чп и 'll т от и/сад · В идно ,  
что максимум 'fJ т  рэсполаг ается 
левее по оси абсцисс , чем макси
мум 'll и · Смещение максимума 'fJт по 
отношению к максимуму 'fl u незначи-

Рис .  4 . 46 .  З ависиместь окружного КПД, sф
фективного КПД и суммы коэффициентов 
потер ь ступени от и 'сад дл я однсступ ен ч <:
той а ктивной турб и н ы  ( !] р  �= 1 )  



те л ь н о  д л я  турбин  с пол ным подводом (е = 1 ) .  Дл я парциальных 
турб и н  смещение с ущественно и оно тем: больше , чем меньше 
с1 е пень парциальностп е ,  т.  е .  чем больше потери , связан ные 
с парциал ьным п одводом . 

4 . 5 . 4 . 2 . Определение оптимальных степени п арциальности 
и отно шения и/сад одноступенчатой активной турбины 

Автономные турбины, а при  высоком давлении н а  входе и предкамерн ые тур 
бины ЖРД приходится выполнять парциальными (е < 1 ) .  Введение парциальности 
позволяет увеличи rь высоту сопл и лопаток р абочего колеса , а это приводит к умень
шению концевых потерь в решетке, а также потерь ,  вызываемых утечками и трен ием 
диска . Однако уменьшение е ведет к увеличению потерь ,  связанных с парциаль
ностью и трением бандажа . Поэтому существует такое значение е ,  при котор ом 
потер и в турбине достигают минимума . Это значение е называется оптимальным.  

При проектировании парциалыюй турбины следует выбирать оптимальную 
степень  парциальности e0pt · Для 11 = О (пр и использования «мягких» вставок) 
выражен ие для e0pt найдем с помощью формулы (4 . 1 10) из условия 1Jт max . т . е. 
d1]тlde = О (потерями на трение диска и бандажа пренебрегаем) : 

eap t = п.т J/ :: (k1kз + k4) , 

где k1 = [ 1 - 0 , 23 ( 1 - �lл � �2J1 У J [ 1 - 0 , 05 (Mw, - 1 )2 ] ;  

R - R - arct ер s in cxl • t'lJI  - t-'2.11 - g rn ros � - U 1С ' 

lБ 
kз = -- ; 2л 

-r ·- �1 ' ад 

ll4 = 0 , 04 1 + 1 0Б . ( и ) 2 . 
ер (ер COS СХ1 - И/Сад) S Ш СХ1 Сад ' 

(4 . 1 1 1 ) 

l = t;b . 

Из формулы (4 . 1 1 1 ) следует, что увеличен ие коэффициента быстроходности 
турбины n8т приводит к росту оптимальной степени парциальности . Такое влия
ние n8т является следствием того, что его увеличен ие связано с ростом объемного 
р асхода газа и паден ием адиабатной скорости,  см . формулу (2 . 1 7 1 ) .  А так как 
при увеличении объемного р асхода газа и при уменьшен ии его скорости тре
буется большая площадь выходного сечения сопл ,  то увеличивается степень пар
циальности . Увеличение n8т может быть вызвано увеличением w .  А это значит, 
что при прочих р авных условиях (и = const , Сад = coпst) уменьшается Dcp и е 
опять-таки возрастает . 

Увеличение зазора 11 приводит к уменьшению e0pt (увеличению оптимальной 
длины лопатки колеса) . Для определения e0p t  при 11 + О следует провести вариант
ные р асчеты, задаваясь несколькими значениями е. Эти значения выбирают близ
кими к значению е ,  определенному для 11 = О по формуле (4 . 1 1 1 ) .  Оптимальным зна
чением будет то ,  при котором 1Jт достигает максимума (при  расчетах можно при
н имать С., р . д = 3 - 10-3 ; сб = 1 , 5 · 1 0-3) .  

Остановимся на  определении оптимального отношен ия (u/caд)op t . пр и  котором 1J r  
достигает максимума (рис .  4 . 47) . Эту величину полезно знать при расчете авто
номной турбины ЖРД, хотя , как правило, р асчетное значен ие и/сад автономных 
турбин меньше оптимального . 

Если использовать выражен ие для оптимальной степени парциальности (4 . 1 1 1 ) 
и формулу (4 . 102) , то получим выражение для оптимального (максимального) КПД 
турбины при  оптимальной степени парциальности (/1 = 0) .  Этот КПД будет зависеть 
от отношен ия и/сад · При определенном значении и/сад оптимальный КПД дости
гает максимума .  Это значен ие оптимально  при e0p t · 

В связи со сложной зависимостью между параметрами найти аналитическое 
выражен ие для (u/caд)op t  трудно .  Поэтому (u/caд) o p t  определяют графически .  Для 
р яда значен и й  и/сад находят оптимальную степень парциальности , а затем и опти
мальный КПД. По максимуму оптимального КПД определяют (u/caд) op t ·  
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'lт i{U/t:aд)opt 

nsт 18 JO fl П БТ 
о) 

Рис. 4 . 47. Зависимости 'I'J т opt (--), .... 
'I'J т шах (- - -) и (u/caд)opt (- · - · -) от ns т 
для одноступенчатой турбины с бандажом : 
а - � = О; б - � =  0 , 0 1 ;  в - ii = 0 . 0 2 ;  f1 = = 6./D cp 

На р ис.  4 .47 представлены р ассчитанные таким образом зависимости (и/сад)орt 
от nsт  для активной одноступенчатой турбины с бандажом . Там же приведены за
висимости оптимального КПД 'I'Jт opt при Вор! и максимального КПД 'I'J т  max при  
Bopt  и (u/caд)op t от ns т ·  Эти зависимости можно использовать при пр иближенных 
р асчетах активных одноступенчатых турбин с бандажом, имеющих параметр ы :  
а. 1  = 1 5  . . .  20° ; Mw, < 1 , 8 ;  Re ::::::: 5 · 105 ;  ер = 0 , 93 . . .  0 , 95 ;  Б = 0 ,03 . . .  0 ,05 ;  !!за з =  = 0 ,4 . . .  0 , 6 ;  l = 0 , 55 . . .  0 , 65 ;  Ьб!Ь = 1 , 1  . . .  1 ,3 .  

Останови\1ся на  анал изе зависимостей , п р иведеиных . на  
рис .  4 . 47 , . . . , 4 . 49 . В идно ,  что на  параметр ы турбины и ее  эффектив
ность оказывает существенное влияние коэффициент быстроходности 
турбины п.т · П р и  увел ичении  nsт возр астают КПД турбины y�>opt 
и (u/caд) op t · Следует отметить , что п р и  малых значениях  и/сад вл ияние 
nsт на оптимальный КПД менее существенно .  Это объясняется тем , 
что при  малых значени я х  и/сад гл авную роль  игр ают потер и с вы
х одной скоростью и профильные потери лопаток колеса (большой 
угол поворота потока) . Как и след<'вало ожидать , с увеличением 
зазора КПД п адает (см . рис .  4 . 49) . К п адению КПД приводит уве
личение ширины лопаток колеса в основном из-за увеличения вто
р ичных потерь решетки и потерь ,  связанных с парциальностью.  
При  уве"1 ичеюш Ь 1 1  1 = !1/Dcp оптимальная  высота лопатки воз-
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12 18 2'1 .10 Jli '12 lfB 5'1 Пsт 

Рис. 4 .48 .  Зависимость оптимальной 
степени парциальности E opt от nsт и O,JI-----JrJI....,L_�...-1--1--�----J 
и/сад для одноступенчатой активной 
турбины при li = 0 ,04 и !'! = О 

Рис . 4 . 49 .  Зависимости 'll т (--) и 
'llu (- - - ) одноступенчатой актив
ной турбины от и/сад при  различных 
значениях nsт и К и пр и  а1 = 1 7° 0,1 0,2 O,J О, lf. 0,5 uj Сад 

р астет . В турбинах  б�з бандажа из-за большого вл ияния  зазора на  
потери оптимальная длина  лопатки должна быть больше , а КПД 
меньше,  чем в турбинах с ба ндажом .  При  проектировании  турбины 
зависимост и ,  приведеиные на  р ис .  4 . 47 ,  . . .  , 4 . 49 ,  позволяют оценить 
без проведения подробных р асчетов КПД турбины п р и  абсолютной 
ширине лопатки Ь и абсолютном зазоре �. выбир аемых из  условий 
работы конструкции с бандажом . 

4 . 6 . МНОГОСТУПЕН ЧАТ ЫЕ Т УРБИН Ы 

4 . 6 . 1 .  Реактивная турбина 

В технике широко пр именяются многоступенчатые тур 
бины.  В ЖР Д с целью получения легких и простых конструкций 
стараются применять одноступенчатые турбины,  но в р яде случаев 
и здесь оказывается целесообразным применение J\!Н�гоступенчатых 
'!'Урби н .  . . .  

�ногос1 упенчатая  реактивная турбина  представляет собой р яд 
последовательно установленных реактивных ступеней . Н а  рис .  4 . 50 
схематично показало мер идиональное сечение трехступенчатой ре
активной турбины и дана р азвертка цилиндрического сечения , 
выявляющего форму лопаток . Над мер идиональным сечением по
казало изменение давления  газа р и скорости с по дл ине проточной 
части .  

Общий перепад давлен ий дел ится между ступенями .  В каждой 
стуilеНИмоЖiiо -обеспечить сравнителыю небольшие скорости газа 
в проточной част и .  Это уменьшает гидр авл ические потери и позво
л яет получить высокий КПД. В соответствии  со степенью реактив
ности изменяется относительная  скорость в каналах р абочего колеса .  
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В ысокий КПД я вляется основным преимуществом таких турби н .  
Выходная  кинетическая энер гия первой и промежуточной ступеней 
используется в п оследующих ступеня х .  Энер гия ,  подсчитанная по 
выходной скорости последней ступени ,  представл яет собой потер и 
с выходной скоростью . 

Гидравлические потери ступени ,  переходя в теплоту , повышают 
температуру газа перед последующей ступенью , таким образом 
располагаемая р абота р асширения последующей ступени увеличи
вается (возвр ат тепло:r:ы) . В озможность частичного использовани я  
потерь предыдущих ступеней в пос.r.едующих является преимуще
С1 ВО'V1 многоступенчатых рgыивных турб и н .  

Н а  рис .  4 . 5 1  изображен процесс в i - s-диагр амме дл я трех
ступенчатой реактивной турбины.  Н а  рис .  4 . 5 1  показаны адиабатная 
и окружная р аботы всей турбины и каждой из  ступеней . Индексами 
I ,  I I ,  I I I  отмечены параметры первой , второй и третьей ступеней 
соответственРо . Дл я промежуточной ступени начальной энтальпией 
следует считать энтальпию газа на  выходе и� _ _предыдущей ступени ,  
п_()дсчитанную по параметрам заторможенного потока . 

Если принять , что адиабатные р аботы каждой ступени одинаковы 
(Lоад i = Loaдlz) , то все ступени будут р аботать при одинаковом 
отношении  щ/сад i •  где И i  = и = const ; Сад i = '  у 2Lоад i ·  Здесь ин
дексом i обозначены пар аметры i -й  ступен и .  Тогда п р и  одинаковых 
степенях  реактивности окружные КПД ступеней будут одинаковы 
и,  следовательно ,  будут один аковы скружные работы (Lu i = Loaд i'YJ u) .  
Окружная р абота турбины,  определяемая к а к  сумма работ ступеней , 
Lu· -= zLи i •  а коэффициент 
р аботы 

(4 . 1 1 2) 

Рис. 4 . 50. Схема трехступенчатой реак
тивной турбин ы 
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Рис .  4 . 5 1 .  i-s-диаграмма процесса 
в трехступенчатой реактивной турбине. 
Условные обозначения см. на рис .  4 . 4  



В общем случае при  отношении и/сад - •  равном отношению ско-' 
ростей од ноступенчатой турбины,  коэффициент окружной р аботы 
для многоступенчатой турбины в z р аз больше,  чем дл я одноступен
чатой турбины с той же степенью реактивност и .  Важно,  что он будет 
соответствовать меньшему , чем у одноступенчатой турбины,  отно
шению скоростей , подсчитанному по всей адиабатной р аботе много-
ступенчатой турбины (сад = -"/·2Lоад ) :  

И/Сад i = U/(с�д VZ). (4 . 1 1 3) 
При большем числе ступеней мн_огоступенчатая реактивная тур

бJfн а  позволяет получить большую окружную р аботу ,  в ч астности 
в области  малых отношений  и/сад • что необходимо для турбин ЖРд 
ил и при  пр именении р абочего тела с большим содержанием водорода 
(большая газовая постоя нная  и ,  следовательно ,  большая адиабатная 
скорость) . Увел ичение ч исла ступеней усложняет конструкцию 
и увеличивает массу турбины,  что нежелательно .  Помимо этого , 
многоступенчатой реактивной турбине соответствует большое осевое 
yc�.Ji и:e,  действующее на  р отор . 

4 . 6 . 2 .  Активная турбина 

4 . 6 . 2 . 1 . Турбина со ступенями давлен ия 

Значительно больший интерес дл я использования в ЖРД 
представл яют многоступенчатые активные турбины.  Их можно под
р азделить на два вида : ак..тивные турбины со ступенями давления 
и активные турбины со степенями скорости . 

Рассмотрим схему устройства а ктивной турбины со ступенями 
давления и протекание процесса в ней . На рис .  4 . 52 приведена 
схема активной турбины с двумя ступенями  давлени я . Такую тур
бину образуют последовательным сочетанием двух активных �туле
не й .  В сопловом аппарате каждой ступени происходит понижение 
давлени я  и увеличение скорости . 

Изображение процесса в i - s-диагр амме для такой турбины дано 
на рис .  4 . 53 .  Отмечены отрезки ,  соответствующие адиабатным и 
окружным р аботам всей турбины и отдельных ее ступеней .  

Окружной КПД такой турбины определя ется соотношением 
'11и = LufLoaд = (Lu r + Lu п)/Lоад • (4 . 1 1 4) 

КПД такой турбины может быть выше , чем КПД одноступенчатой 
активной  турбины ,  так как скорости в проточной части двухступен
чатой турбины будут меньше . Использование  выходной скорости 
первой ступени также повышает КПД турбины . Г идр авл ические 
потери в а ктивной турбине со ступенями давления  будут больше, 
чем в реактивной турбине ,  р ассчитанной на  ту же степень пон иже
ния давлен и я ,  так как в реактивной турбине скорости течения  
будут меньше .  В активных ступеня х  давления  рабочее колесо не  
испыть1вает большого осевого усил ия . Констр укция двухступенча-
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Рис.  4 . 52 . Схема активной турбины с 
давления 

Рис.  4 . 53 .  i - s-диаrрамма процесса в 
а ктивной турбине с двумя ступенями 
давл ения .  Условные обозначения см . 
на р ис .  4 . 4  

той  турбины сложнее , чем  конструкция одноступенчатой активной 
турбины . Кроме того , двухступенчатая турбина имеет большую 
массу . Недостатком таких турбин является возможность утечки 
между ступеням и .  

Пр и р авенстве работ каждой ступени , имея в виду , что коэффи
циент окружной р аботы для активной ступени Lu . fl  = 2 ( при  

' max 

c2.l = 0) , получ и м ,  что коэффициент окружной р аботы активной 
турбины со ступенями давления на  режиме осевого выхода из каждой 
ступени р авен удвоенному числу ступеней : 

I = 2z . и 11u шах (4 . 1 1 5) 

Коэффициент окружной работы для активных турбин со ступе
нями давления  р астет пропорционально ч ислу ступеней в первои 
степени и в два р аза превышает коэффициент окружной р аботы для 
турбины с реактивными ступенями (на  режиме c2u = 0) , см . формулы 
( 4 . 1 1 2) и (4 . 1 1 5) . В области малых отношений и/сад активная турбина 
со ступенями давления  позволяет получить большие значения  коэф
фициента работы , чем многоступенчатая реактивная турбина  с тем 
же числом ступеней . 

Из многоступенчатых турбин наибольшее распространение в ЖР Д 
получил и активные турбины со ступенями  скорости . Как показано 
н иже , эти турбины позволяют получить при том же ч исле ступеней 
большее значение коэ:р:рициентов р аботы в области низких значений  
u/c3 1 ,  ч�м  многоступенчатые реактивные турбины и активные тур 
бины со с гупен я м и  давлен ия . Н изкие  значения и/сц , как уже от
мечено ,  соответствую г автономным турбинам ЖРД . 
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4 . 6 . 2 . 2 .  Турбина со ступенями скорости 

П роцесс в i - s-диаrрамме . Треугольники скоростей .  Ок
ружная работа . Схема активной турбины с двумя ступенями скоро
сти приведена н а  рис .  4 . 54 . ·Расширение газа и падение давления  
происходит только в сопловом аппарате . После р абочих  лопаток 
первого ряда стоят неподвижные лопатки (направляющий аппарат) , 
поворачивающие поток газа так ,  чтобы он обтекал с благоприятными 
углами атаки следующий ряд р абочих лопаток . Оба ряда р абочих 
решеток для облегчения  конструкции турбины обычно бывают 
укреплены на ободе одного диска . Все решетки , кроме решетки 
соплового аппарата ,  активного действия . В идеальном случае wн = 
= W2I И Wнr = W2II  · 

Во второй ступен и используется кинетическая энер гия газа ,  
выходящего из первой ступени .  Гидравлические потери  в такой 
турбине вел и к и ,  так как скорости течения  газа с по решеткам боль
ш ие .  Потери  с выходной скоростью снижаются по сравнению с по
терями в одноступенчатой турбине . 

На  р ис .  4 . 55 изобр ажен в i - s-диаграмме процесс в активной 
турбине с '" двумя ступенями скорости . Действительный процесс 
показан л инией , соединяющей точки  О, 1, 2 ,  3, 4 . Линия  0-1 
соответствует процессу в сопловом аппарате;  Lq, - потери  энергии  

в сопловом аппарате . Как  и для 
Р одноступенчатой турбины 

г 

А 

Wzz 
Рис. 4 . 54.  Схема активной турбины с 
двумя ступенями скорости : 
А - сопловой а п п а рат ; Б - 1 - ir  ряд ра 
б о ч и х  лопаток ; В - неподв и iк н ы й  н а п рав 
ля ющий  а п п а рат; Г - 2 - ir ряд рабочи х 
до  паток 

Lq, = ( 1 - ср2) Lоад . ( 4 . 1 1 6) 

Рис. 4 . 55 .  i - s-диаграмма процесса в 
активной турбине с двумя ступенями 
скорости 
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Процесс в межлопаточных каналах первого ряда рабочих лопаток 
изобр ажен линией 1 -2 .  Повышение энтальпии i2 - i1 = L'ФI •  где 

L1f l  = ( 1  -- \j;i) W�ад 1 /2 (4 . 1 1 7) 
- потер и энергии  при  течен ии  в первом р яду р абочих лопато к .  

Лини и  2-3 соответствует процесс в напр авляющем аппарате , 
т .  е .  процесс течения  газа при  постоянном давлении с повышением 
энтропии  вследствие трен и я . В канале постоянного сечения осуще
ствляется поворот потока . В ведем понятие скоростного коэффи
циента напр авляющего аппарата 'Фи. а : 

Фи . а = Сз/Сз ад ·  (4 . 1 1 8) 
Получим ,  что потери энергии при  течении  в межлопаточных 

каналах направляющего аппарата 
L'Фп. а 

= ( 1 - ф� .  а ) С�ад/2 . (4 . 1 1 9) 

Процесс течения  по межлопаточным каналам второго ряда р або
чих  лопаток при  постоянном давлении изображается в i - s-диаг
р амме линией 3-4 . Соответствующая потеря энергии во втором ряду 
р абочих лопаток обозн ачена L'Фп : 

Lч- н = ( 1  --- ФЬl w�ад 1 1 /2 .  (4 . 1 20) 

Окружная р абота всей турбины Lu находится как разность 
начальной энтальп и и  i00 и энтальtiии  в точке 5 , соответствующей 
заторможенному состоянию газа , после р абочих лопаток второй 
ступени :  

Lu = i00 - i5 •  
Разность энтальпии  t 5  - i4 соответствует выходной скоростной 

энер гии , которая определяет потери с выходной скоростью всей 
турбины . 

Работа первой ступени определяется по разности н ачальной 
энтальпии  и энтальпии  з аторможенного газа на выходе из первой 
ступени .  Выходная энергия с�1 /2 , являясь потерей для первой сту
пен и ,  представляет собой располагаемую энергию для второй сту
пени .  

Работа второй ступен и находится как разность энтальпий в точке 
20 и в точке 5 . По существу ,  установка второй ступени является 
способом использования энергии выходной скорости первой сту
пен и .  Есл и  скорость на выходе из второй ступени достаточно велика ,  
то  можно установить еще р яд напр авляющих и ряд р абочих лопаток . 
Такая турбина будет трехступенчатой ,  с тремя ступенями скорости . 
В ЖРД трехступенчатые турбины обычно не пр именяются из-з а  
заметного усложнен ия конструкции и увел ичен ия  массы турбины , 
хотя коэффициент окружной работы L11 такой турбины , как будет 
показ ано в дальнейш�м . вел и к .  

Построим треуголыш к и  ско р о е ге й д 11 я  активной турбины с двумя 
ступенями  скорости (р ис . 4 . 56) . Угол н а клона струп  а 1 , вытекающей 
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Cruл-Czum<VL ILll 
Рис. 4 . 56 .  Тр еугольники скоростей для активной турбины с двумя ступенями 
скорости : 
- - - - линия , соответствующая повороту потока в направляющем аппа рате 

из соплового аппар ата , задан . Скорость с11 определяется по заданной 
адиабатной р аботе и скоростному коэффициенту сопловой решетки 

(4 . 1 2 1 )  

Вычитая векторно из с11 окружную скорость и , найдем абсолют
ное значение и н апр авление скорости w11 . Входные кромки лопаток 
должны быть ор иентированы в соответстви и  с углом В1 . В р абочих 
лопатках первого р яда происходит поворот потока . Выходной угол 
лопаток р авен входному или несколько меньше его . Скорость w21 
меньше Wнr из-за наличия потерь : 

где 
W2r = l/JrW2aд r ,  

W2ад I = W 1  I · 
(4 . 1 22) 
(4 . 1 23) 

Скорость н а  выходе из первой ступени найдется векторным 
вычитанием окружной скорости и из w2r . 

Направляющий аппар ат повор ачивает поток . Углы лопаток н а
правляющего аппарата определяются у г лом a2r , который представляет 
собой угол наклона вектора  c2r . Выходной угол направляющего 
аппарата выполняется р авным входному углу или меньше его для 
устранения диффузор ности течени я . По абсолютному значению c11r 
меньше,  чем c2r из-за наличия потерь : 

(4 . 1 24) 

Для второй ступени сш будет абсолютной скоростью потока н а  
входе . Построен ие треугольников скоростей для второй ступен и  
производится аналогично построению треугольника  скоростей для 
первой ступени .  Профил и лопаток второй ступени менее изогнуты , 
так как они  меньше повор ачивают поток .  

275 



Работа первой ступен и будет пропорциональна отрезку Cl ul -
Lur = и (c1u I - C2u r ) ; 
Lu II = и (c1u I I  - C2u п) .  

(4 . 1 25) 
(4 . 1 26) 

Соответственно окружная р абота ступеней может быть 
тана и по окружным проекциям относительны х  скоростей : 

подсчи-

Lu r = и (w1u l - W2u i) ;  
Lu п = и  (w1u п - W2u п) ·  

Работа всей турбины соответственно  
Lu = Lu r + Lи п = и (c1u l - C2u l + clu ll - C2u i i) (4 . 1 27) 

ИЛ И Lu = и (Wl u l  - W2ui + W1uП - W2u i i ) .  
Все окружные проекции скоростей являются векторами . 

Окружной КПД. Окружной КПД определяется соотношением (4 . 1 1 4) . 
Проведя преобразования , аналогичные преобр азованиям  при выводе 
формулы (4 . 77) ,  и принимая 'Фr = 'Фн. а = 'Фп = 'ljJ; �ll = �21 ; �lП = = �2II , ПОЛУЧИМ 
'1'\и = 2 _и_ ( 1  + ф) [ < 1  -+ ф2) (ер COS с:х1 - _и_ ) - ( 1  + ф) � J .  (4 . 1 28) 

Сад Сад Сад 
Взяв первую производную от выражения  ( 4 . 1 28) и приравняв  

ее  нулю,  при  'ljJ = 1 получим 
(и/с1 1 ) .. = (cos с:х1 1)/4 .  ( 4 . 1 29) · •и rnax 

Это же соотношение можно получить из треугольн иков скоростей ,  
построенных без учета потерь в решетках п р и  �1r = �2r ; �т = �2п 
и осевом выходе из турбины . Для турбины с двумя ступенями  ско
рости такой треугольник  скоростей приведен на р и с .  4 . 57 .  

При указанных условиях (w11 = w2п ; снr = C2r ; Wнr = W2п ; 
с2ип = О) из треугольников скоростей получим сн cos ан = 4и , 
или 

(и/с1 1) .. = (cos с:х11)/4 .  · •u rnax 
Для z ступеней соответственно  получим 

(u jc1 1) .. = (cos c:x1 1)/(2z) . ' 'U max 
(4 . 1 30) 

На р ис .  4 . 58 приведены р асчетные кривые окружного КПД для 
одноступенчатой активной турбины ( 1) , активной турбины с двумя 

� и  

� 
...... __ __.w..т � tlll �zт� и 1 и и lL 

Рис. 4 . 57 . Треугольни ки скоростей для активной турбины с двумя ступенями ско
рости с симметр ичными лопатками ,  построенные без учета потерь 
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Рпс.  4 .58. Зависимости окружного rzu 
КПД 'I'Ju от ulc1 дл я активных турбин 
с разл ичным числом ступеней скорости : О. 7 - - - - CG l i  = 1 0° ; -- - CG l i  = 1 / � ...... 

' ' 

= 1 7° ;  - · - - CG l i  = 2 5° 

О, б �/ -, '\ _,./ "' \ 
ступенями скорости (2) и актив
ной турбины с тремя ступенями  О,б 
скорости (3) . Кривые рассчи
таны для различных углов ан .  O,'l 
Коэффициент <р принят р ав
ным 0 ,95 ;  коэффициент 'Ф при- O,J 
нят переменным , зависимым от o.z 
изгиба профиля . Оптимальные ' 
значения КПД по и/с1 с уве- o.t 
личением числа ступеней сдви- ' 
гаются влево . 

fi 

1 w-� � 
fi \� 

�f/ �J \ � 
\ 

\ 

\ � р1 
;;;:>2 1 \ 1\ 

\ \ 
1\ \ 

1 \ � 
\ \ \ \ 

Чем больше число ступеней , о 0,1  0,2 ·  0, 3  о,ч 0,5 О, б о, 7 о, в 0,9 и/с, 
тем большим можно выбрать 
угол ан .  Это объясняется тем , что доля потерь с выходной скоростью 
(определяемой осевой составляющей скорости ,  зависящей от угла  ан) 
снижается с увеличением числа ступеней ,  а изгиб профиля умень
шается с увеличением угла  ан ,  следовательно ,  значение 'Ф рабочей 
решетки растет , что особенно заметно в многоступенчатых турбинах . 

l(оэффициент окружной работы .  На рис .  4 . 59 приведены зави
симости коэффициента окружной работы [,� от и/сад для активных 
турбин с одной ,  двумя и тремя ступенями скорости ,  рассчитанные 
по данным , приведеиным на рис .  4 .58 (ан = 25°) . 
r В области малых значений и/сад • т .  е .  в области рабочих режимов 
автономных турбин ТНА ЖРД, значения коэффициентов окружной 
работы для многоступенчатых турбин со ступенями скорости значи
теJiьно превышают значения коэффициентов работы для одноступен
чатой активной турбины . Это превышение возрастает с увеличением 
числа ступеней . Однако из соображений минимального усложнения 
конструкции и минимального увеличения массы число ступеней не 
делают больше двух .  

П о  зависимостям,  приведеиным н а  рис .  4 . 60 ,  можно сравнить 
коэффициенты окружной работы двухступенчатых турбин . При ма
лых значениях иlcarr. • свойственных автономным турбинам ,  преиму
щества имеет турбина со ступенями скорости ,  поэтому этот тип 
двухступенчатой турбины нашел применение в ТНА ЖРД . 

Из рис .  4 . 57 следует , что для идеальной активной турбины с двумя 
ступенями скорости (Lu ) �  = 8и2 , а (Lu ) 11  = 8 . и max и max 

Эффективн ы й  I(ПД активной турбины с двум я ступен ями ско-
рост и .  Эффективную мощность активной турбины с двумя ступе
нями скорости можно представить как сумму эффективных мощ
ностей первой N1 и второй Nп ступеней : 
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Рис. 4 . 59. Зависимости коэффициента 
окружной работы Lu от и/сад для тур
бин с различным числом ступеней ско
рости : 
1 - одноступенчатая турбина ;  2 - турби 
на с двумя ступенями ;  3 -- турбина  с тремя 
ступенями  

1 

о 0,2 O, lf  ufcaд 
Рис. 4 . 60. Зависимости коэффициента 
окружной работы Lu от и/сад для 
двухступенчатых турбин : 
1 - актив ная  турбина  со ступеня м и  скоро
сти; 2 - активная  турбина  со ступенями  
давления ; 3 - реактив ная турбина  ( Рт  = = 0 , 5 ) 

Мощности N1 и Nп можно выразить следующим образом : 
Nr = (rh. - rh,д) Lur - Nтр. д 1 - Nтр. б r - Ner ; 

Nп = (rh - rhyп) Luп - Nтр. д П - Nтр. б П - Nerr . 

Если ступени выполнены с одинаковой степенью парциальности в 
и имеют одинаковые средний диаметр , ширину и высоту лопатки 
колеса и ширину бандажа ,  то ,  пренебрегая различием в плотностях 
газа ,  можно записать (при двух дисках) , что 
Nтр. д i = Nтр. д п = N·J p. д; Nтр. б I = Nтр. б I I  = Nтр. б ;  Ne r = Ne I I  = Ne· 

Тогда , принимая утечки в первой и второй ступенях одинако
выми ,  получим 

Nт = (rh - ту) Lи - 2Nтр. д - 2Nтр. б - 2Nc , (4 . 1 3 1 )  
где Lu = Lur + Lип · 

Разделив соотношение (4 . 1 3 1 )  на  rhLoaд • получим выражение для 
эффективного КПД двухступенчатой турбины со ступенями скорости : 

'YJ1 = 'Y)p'Y)u - 2�тр. д - 2�тр . б - 2�е• (4 . 1 32) 
где 'У) р - расходный КПД, определяемый с помощью формулы (4 . 90) ; 
'УJ и - окружной КПД, определяемый по формуле (4 . 1 28) ; � - коэф
фициенты потерь , подсчитанные по формулам (4 . 1 05) , (4 . 1 06) 
и (4 . 1 07) . 

Выражение (4 . 1 32) аналогично формуле ( 4 . 1 02) для эффективного 
КПД одноступенчатой активной турбины . Так же как и для одно
ступенчатой турбины ,  потери ,  связанные с утечками , потери на  
трение диска и бандажа и потери ,  связанные с парциальностью ,  
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смещают максимум эффективного КПД от максимума окружного 
КПД в сторону меньших значений и/сад · Смещение тем больше ,  чем 
меньше степень парциальности 8 .  

С увеличением высоты лопатки КПД решетки (в  результате 
снижения вторичных потерь) и расходный КПД турбины 'l'] p  воз
растают , а потери  на парциальность увеличиваются , так как  8 
уменьшается .  Поэтому ,  как и для одноступенчатой турбины (см . 
разд . 4 . 5 . 4 . 2) , должна существовать оптимальная степень парциаль
ности , при которой эффективный КПД будет максимальным . 

Мощность второй ступени составляет меньшую часть мощности 
турбины . Большая часть мощности приходится на первую ступень . 
Поэтому оптимальная высота лопатки (оптимальная степень пар
циальности) определяется в основном первой ступенью (принимаем 
высоту лопаток первой и второй ступеней одинаковой) . 

Для определения оптимальной степени парциальности двухступенчатой тур 
бины следует провести,  к а к  и для одноступенчатой турбины, вариантные р асчеты 
(пр и р азных значен иях n8т) с использованием формул (4 . 105) ,  . . .  , (4 . 1 1 0 ) ,  (4 . 1 28) , 
(4 . 1 32) . 

На рис .  4 . 6 1  представлены значения оптимального I(ПД 'I'Jт op t  при  Bop t .  ма
ксимального I(ПД 'I'Jт шах при Bopt и (и/сад)ор t и оптимального отношен ия и/сад для 
активной  двухступенчатой турбины со ступенями скорости, р ассчитанные так же, 
как для одноступенчатой турбины.  Эти зависимости можно использовать пр и  при
ближенных р асчетах при  а1 1 = 1 3  . . .  1 5° ;  Mw � 1 , 8 ;  R e  � 5 ·  105 ; rp = 0 , 93 . . .  - l L  
. . .  0 ,95; Ь = 0 ,03 . . .  0 ,05 ;  f.taaa = 0,4 . . .  0 ,6 ;  t = 0 , 55 . . .  0 , 65 .  

На рис .  4 . 6 1 видно,  что увеличение nsт ведет к повышен ию КПД турбины.  
Причем увеличение I(ПД больше при  больших значен иях и/сад · Таким образом , 
влияние изменения п.�т н а  р аботу двухступенчатой турбины аналогично его влиянию 
на р аботу одноступенчатой активной турбины (см . р азд . 4 . 5 . 4 . 2) . 

На рис .  4 . 62 представлены р асчетные зависимости 'I'Ju,  'I'Jт и L т при B o p t  для 
одноступенчатой активной турбины и двухступенчатой активной турбины со ступе
нями скорости от и/Сад 

Максимальное значение эффективного КПД парциальной дl.'ухсгупенчатой 
турбины со ступенями  скорости nри  малых nsт может быть близким к значе
н ию максимального эффективного I(ПД парциальной одноступенчатой актив
ной турбины (или даже быть больше его) . Это объясняется тем , что коэффициенты 
потерь �е ,  �.1. р . д и �тр.  б (дисковые потери) на оптимальном р ежиме двухступенча
той турбины меньше, чем н а  оптимальном р ежиме одноступенчатой турбины. I(оэф
фициенты �е . �тр . д и �тр. б уменьшаются пропорционально кубу отношен ия 
и! сад • см . формулы (4 . 105) ,  . . .  , (4 . 107) . 

Оптимальные режимы двухступенчатой и одноступенчатой турбин отличаются 
по и/ Сад пр имерно  в два раза . Поэтому значен ия коэффициентов �е. �тр. д и �т р . б 
на оптимальном режиме для двухступенчатой турбины примерно  в восемь р аз меньше, 
чем для одноступенчатой .  Прин имая во внимание, что двухступенчатая турбина 
имеет два рабочих венца ,  получим,  что относительная величина дисковых потер ь 
в двухступенчатой турбине н а  оптимальном режиме примерно в четыре раза меньше, 
чем в одноступенчатой .  

Уменьшен ие дисковых потерь может компенсировать уменьшен ие окружного 
I<ПД двухступенчатой турбины по сравнению с его значен ием для одноступенчатой 
турбины. При этом р азница между максимальными I(ПД двухступенчатой и одно
ступенчатой турбин становится небольшой или даже максимальный КПД двух
ступенчатой турбины превышает максимальный I(ПД одноступенчатой турбины.  Это 
особенно проявляется пр и  малых значениях n8т , когда степень парциальности мала, 
см . формулу (4 . 1 1 1 ) , и поэтому относительная величина дисковых потерь велика .  

Из графиков, приведенных н а  рис .  4 . 62, следует, что при  малых значен иях  
и/сад двухступенчатая турбина со  ступенями скорости rшеет больший коэффициент 
эффективной работы, чем одноступенчатая активная турбина . Расчеты показывают, 
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Рис . 4 . 6 1 .  Зависимость УJ т npt  (---) , 
YJ т max (- - -) и  (и/сад)ор t (- · - · - ) 
от nsт для двухступенчатой активной 
турбины со ступенями скорости (р або
чие колеса с бандажами) : 
а - 'К =  О ; б - 'К =  0 , 0 1 ;  в - t; = 0 , 02 

что преимущества двухступенчатой турбины проявляются при и/сад < 0 , 2  (меньшие 
значения соответствуют меньшим п., т  и большим К). Поэтому в указанной области 
значен и й  и/сад в качестве автономны х  турбин ЖРД предпочтительнее пр именен ие 
двухступенчатых турбин со ступенями скорости, чем активных одноступенчатых 
турбин . Это имеет существенное значение при применении в качестве рабочего тела 
турбины водорода . 

4 . 6 . 2 . 3 .  Одновенечные многоступенчатые активные парциальные 
турбины 

Одновенечные активные турбины с малой степенью парциальности 
могут быть выполнены в виде турбин со ступенями скорости и турбин со ступенями 
давления .  

Конструктивная схема одновенечной активной турбины с двумя ступенями 
скорости пр иведена н а  рис.  4 . 63 .  Роль направляющего аппарата в этой турбине 
играет поворотный  канал 1 .  КПД ее низок из-за больших гидр авлических потерь 
в поворотном канале и утечек в осевых зазорах  �z . При малых степен ях парциаль-

1 
ности она все-таки может ю1еть преимущества перед обычной турбиной с двум я  
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Рис. 4 . 62 .  Зависимости окружного КПД 
"IJu ,  эфф�ктивного КПД "IJт и коэффициента 
эффективной работы Lт от и/сад для одно
ступенчатой активной турбины (индекс 1 )  
и двухступенчатой активной турбины со 
ступенями скорости (индекс 1 1 )  при  n8 т = = 48 . 

Рис. 4 . 63. Схема одновенечной актив
ной турбины с двумя ступенями ско
рости : 
1 - поворотный канал 

ступенями скорости , так как потери ,  связанные с nарциальным nодводом, в ней 
будут меньше, кроме того, эта турбина имеет меньшую массу . 

При особенно малых стеnенях  парциальности одновенечная турбина может 
быть выполнена с тройным подводом газа , т. е .  в виде турбины с тремя ступенями 
скорости .  

При больших степенях пониженин давления  (б > 100 )  и малой степени парциаль
ности можно использовать одновенечные турбины со ступенями давления .  Конструк
тивная схема такой турбины приведена на рис. 4 . 64 .  Пунктирными линиями со стрел-

Рис. 4 . 64 .  Схема одно
венечной активной 
турбины с двумя  сту
пенями давления 
а - меридиональное се 
чение;  б - развернутое 
сечение цилиндром с об
разующей А -А ; 1 -
сопловой аппа рат первой 
ступени ;  / /  - со пловой 
аппарат втор ой ступен и 
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ками обозначены возможные наnравления утечек.  Существенным недостатком этоii 
турбины является большая утечка р абочего тела через осевой dz и радиальный 
dr зазоры .  Зазоры nр иходится выnолн ять чрезвычайно малыми ,  что связано со 
значительными трудностями .  

4 . 6 . 3 . Биротативные турбины 

4 . 6 . 3 . 1 .  Активная турбина с двумя ступенями скорости 

В р азд. 4 . 6 . 2  были рассмотрены многоступенчатые турбины, в которых 
р абочие лопатки всех ступеней вращаются с одинаковой (по абсолютному значению 
и наnравлению) угловой скоростью. Но в ТНА ЖРД целесообразно иметь р азные 
угловые скорости для н асосов, nерекачивающих окислитель ,  и для насосов, nере
качивающих горючее. Н асосам для окислителей в связи с кавитацией обычно 
следует задавать меньшие угловые скорости , чем н асосам для горючего . Выпол
нение н асоса для горючего с большей. угловой скоростью, чем угловая скорость 
н асоса для окислителя ,  nозволяет уменьшить его р азмеры и массу . 

Особенно целесообразно проектировать н асос для горючего с большой угловой 
скоростыо при исnользовании в качестве горючего жидкого водорода . В связи 
с малой nлотностью водорода при малой угловой скорости р азмеры н асоса полу
ч аются значительными . Термодинамические свойства водорода благоприятно влияют 
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а )  

2 

rJ) 

3 

н а  антикавитационные качества н асоса, 
допуская nовышение его угловой скоро 
сти .  

Если насосы для окислителя и для 
горючего имеют р азные угловые скорости , 
то nривод каждого из них  можно осуще
ствить от отдельной турбины, т .  е. в ТНА 
будет две турбины.  Однако nриводить на
сосы можно и от р азных ступеней одной 
и той же турбины ЖР Д .  Активная турби
на со ступенями скорости легко может 
быть выполнена как турбина с р азными 
угловыми скоростями р абочих колес. 
Р абочие колеса nервой и второй ступе
ней в такой турбине должны иметь р аз
ные валы . Между стуnенями осущест
вляется только гидравлическая связь ,  
поскольку в них используется одно и то
же р абочее тело .  Практически ,  допустив 
р азные угловые скорости р абочих  лопа
ток nервой и второй ступеней, целесо
образно допустить и их J!ращение в р аз
ные стороны . При такой кинематической 
схеме отпадает н еобходимость иметь на
правляющий аппарат между ступенями . 

Турбины с р азным наnравлением вра
щения рабочих лоnаток ступеней без про
межуточного наnравляющего аnпарата 
будем называть биротативными.  Н а  
рис .  4 . 65 nриведена  схема активной биро
тативной турбины с двумя ступенями 
скорости . Совмещенные треугольники 

Рис. 4 . 65.  Схема активной биротативной 
турбины с двумя ступенями скорости : 
а - меридиональное сечение; б - разверну
тое сечение цилиндром с образующей А - А 



Рис. 4 . 66 .  Совмещенные треугольники скоростей для активной биротативной 
турбины с двумя ступенями скорости 

скоростей для такой турбины приведены на р ис .  4 . 66 .  Относительная скорость на  
входе во  второй ряд рабочих лопаток wн определяется вычитанием из векто-
р а  w2 r суммы векторов UJ и ин .  l !! Пунктирам показава абсолютная скорость 
газа в зазоре .  Работа первой степени н аходит
ся из формулы 

Lu I = UJ (wlUI - W2ui) 

а р абота второй ступени - из формулы 

Lu II = ип (wlUП - W2uii) • 
..... ..... -+- ..... 

Векторные разности W1иi - W2ui и Wluii-W2uii 
показаны на рис. 4 . 66 .  Б иротативная активная 
турбина применена ,  например , в ТНА ЖРД 
с тягой 100 кН (Япония) для подачи водорода 
и кислорода . 

4 . 6 . 3 . 2 . Реакти вно-активная 
турбина 

Допустив возможность привода на
сосов от разных валов, можно применить тур
бину ,  у которой сопловой аппарат вращается 
и развивает крутящий момент (рис .  4 . 67) . Эта 
турбина образована  из активной одноступенча
той турбины путем установки сопловой решетки 
на вращающееся колесо . По принципу действия  
турбина, изображенная н а  р ис. 4 . 67 , является 
реактивно-активной двухступенчатой (так как 
она имеет два рабочих колеса) биротативной . 

Изменен ие давления газа по длине про
точной части также показано на рис .  4 . 67 , 
там же нанесены и треугольники скоростей .  
Газ н а  входе в первую решетку имеет абсолют
ную скорость с0 и относительную скорость w0 • 
В каналах этой решетки происходит преобра
зование потенциальной энергии и р азгон потока 

Рис. 4 . 67 .  Схема реактивно-ак1ивной бирота 
тивной турбины :  
а - меридиональное сечение;  б - развернутое сече 
ние  цил индром с об разующей А - А ; 1 - в раща 
ющая ся лопаточная  реш етка, в ыполняюща я роль 
соплового  аппа рата и рабочей реш етки первой сту 
пени ; / /  - раб очая решетка второй ступен и 
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�[ 
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до скорости wн . Во вторую рабочую решетку газ поступает со значительно меньшей 
� -+ � 

скоростью w11 1 ,  так как она является векторной разностью Wй и ur - и п .  В этом 
и заключается одно из важнейших положительных свойств данной турбины .  При 
сверхзвуковых скоростях истечения из первого ряда лопаток на  входе во второй 
ряд могут быть дозвуковые скорости .  При этом волновые потери при обтекании  
лопаток будут отсутствовать . 

Работа колеса первой ступени определяется по формуле 

Lu 1 = U J  (Wou I - Wlu r) = ur t'!.Wu I ·  

работа колеса второй ступени - п о  формуле 

Lu I I  = ип (wlU I I - W2u п) = ип t'!.wu I l • 

По сравнен ию с максимумом КПД активной турбины с двумя ступенями скорости 
максимум КПД реактивно-активной  турбины смещен вправо по ulc1 (для биро
тативной турбины - по ulw11) . У такой турбины КПД больше, чем у активной 
турбины с двумя ступенями скорости, в том числе и для биротативной, так как 
число рядов лопаточных решеток минимально и скорость на  входе в активную 
решетку минимальна .  

Применеине реактивно-активной турбины ограничивается тем, что такая тур
бина, как всякая реактивная турбина,  будет эффективно работать лишь при пол
ном подводе газа , т. е. при е = 1 . Это означает, что такая турбина может быть 
применена только для больших расходов. Для турбин с большим отношением 
давлени й  большой р асход обусловливает большую мощность , следовательно, такие 
турбины могут быть применены в ТНА двигателей с большими тягами .  

Реактивно-активная биротативная турбина может выполняться с любым числом 
ступеней ,  в частности,  с любым числом ступеней скорости .  

4 . 7. ЭН ЕРГЕТИ Ч ЕС К И Е  ХАРА КТЕРИСТИ КИ Т УРБИ Н Ы  

4 . 7 . 1 . Виды характеристик 

Зависимости р аботы , КПД, мощности турбины или произ
водных от них величин от какого-либо независимого параметра ,  
определяющего режим турбины,  называют энергетическими харак
теристиками турбины . Эти характеристики используются при реше
нии задач регулирования ЖРД . 

В качестве независимого переменнаго выбирают параметр , резко 
меняющий режим турбины (например , и/са.д) , или параметр , на ко
торый воздействует регулирующий орган (например , начальное 
давление ,  частота вращения и т . п . ) .  

Рассмотренная р анее зависимость 'У\т = f (и/сад) (см . р ис .  4 . 46) 
для активных ·адноступенчатых турбин я вляется х а р а ктер и ст и ко й  
серии турбин , имеющих разные р асчетные значения  и/сад • так к а к  
при  каждом значении  и/сад мы полагаем , что у г.п ы  пот о к а  р а в н ы  
углам лопатки и что углы лопаток меняют с я  в соот в ет ст в и и  с р Е ж и
мом , см . формулы (4 . 54)-(4 .56) . 

Для данной турбины остаются постоянными углы �1л и �2л и 
изменяется угол атаки ,  что увеличивает потери в решетке . Поэтому 
характеристики 'У\т = f ( и/сад) для данной турбины и для серии  тур
бин не совпадают , хотя имеют общую точку (рис . 4 . 68) . Зависимость 
КПД от и/сад для данной турбины идет ниже , чем зависимость КПД 
для сер ии турбин ,  у которых каждая точка по и/сад является р асчет-
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Рис. 4 . 68. Зависимость эффективного КПД 
ТJ т от и /сад для  серии  турбин ( / )  и для 
данной турбины (2) : 
(и/сад)р - расчетный реж им для данной тур
б ины 

ной . На  рис .  4 . 69 в качестве при
мера приведены треугольники 
скоростей для двух активных сту
пеней с различными расчетными 
значениями и! Сад (разные и, Сад =  
= i dem) . Рабочие лопатки ступеней 
имеют разные углы,  определяемые 
углами потока � · Для заданной 

'!т 

о 

турбины с выбранными для расчетного значения и/сад углами лопа
ток другой режим по и/сад будет уже верасчетным и коэффициент 
потерь увеличится , а следовательно ,  и КПД будет меньше . 

В разд . 2 . 1 1 . 3 показано , что для геометрически подобных турбин 
при автомодельных числах Re > 1 0:; существует связь между кри
териями , характеризующими эффективность турбины , и режимными 
критериями : 

Lurh ,  Nт, У] 1  = f (и/Сад' Лсад' k ) .  (4 . 1 33) 

Для турбин ТНА механический КПД принимается равным еди
нице (см . разд. 4 . 5 . 3) ,  поэтому значения внутреннего КПД и вну
тренней мощности ,  для которых была получена зависимость (4 . 1 33) , 
будут соответственно равны значениям эффективных КПД и мощ
ности . Из зависимости ( 4 . 1 33) для одной и той же турбины найдем 
связь расхода , мощности и КПД с режимом работы . 

Выражения для критериев можно упростить . Так как критерии 
можно умножать (делить) друг на друга , получая новые критерии ,  
то , умножив /Fi и Nт на и/сад и Лсад = Сад1а11р и имея в виду , что 

Рис . 4 . 69. Треугольники скоростей и профили лопаток для двух активных сту
пеней с различными расчетными значениями и/сад и одинаковыми адиабатными 
работами : 
-- - uil ;  - - - - ui 
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Роо = p00/RToo . получим вместо rh и Nт следующие критерии : 
rh' m V� N; = Nт V� . 

2 v 2 k � 1 . PooD�P 2 v 2 k � 1 . Pooro2 D�P 
Для одного и того же газа (k = const , R = const) и одной и той же 

турбины (Dcp = const) можно записать вместо критериев комплексы , 
составленные из непосредственно определяемых в опытах физических 
параметров : 

rh' ....... rh V .TooiPoo и N; ,......, Nт V-Too! (poaw2) .  
Критер ий Лсад можно рассчитать по формуле 

Лс = Сад = v k + 1 ( 1  - l (б < k- l ) fk) • (4 . 1 34) ад анр k - 1 

Из формулы (4 . 1 34) следует , что при  k = const вместо Лс можно ад 
воспользоваться степенью понижения давления в турбине б. Крите-
рий  кинематического nодобия 

и 
2 1 /  2 -k- RT00 ( 1 - t ;a < k-l ) /k) Jl k - l 

Сад 

Исключая постоянные k ,  R и Dcp • получим 
и (J) 

сад ,......, V Тоо ( 1 - t ;a< k- 1 ) /k) . 

(4 . 1 35) 

(4 . 1 36) 

При б = const и/сад '""' w/"( T00 . Комплекс w /.,I T00 носит н азва
ние приведеиной угловой скорости . 

После преобразования зависимость (4 . 1 33) для данной турбины, 
работающей на  определенном газе (k = const , R = const) , примет 
вид 

rh VToo iPoo ; Nт v·тoo / (PooW2) ; 'Уiт =f (w/ V-Too . б) .  (4 . 1 37) 
Зависимости приведеиных расхода rh .,i"T00/p00 и мощности 

Nт .,i"T00/(p00w2) от приведеиной угловой скорости при  ряде по
стоянных значени й  б называются соответственно расходной и мощ
иостной характеристиками турбины . Зависимость КПД от при
ведеиной угловой скорости при  различных б характеризует эконо
мичность турбины . 

На  рис .  4 . 70 ,  а представлены энер гетические характеристики 
активной турбины . Степень понижения давления б = 1 1  расчетная . 
Приведенный расход rh у Т00 1 р00 не зависит от степени понижения 
давления б и приведеиной угловой скорости ,  так как при сверх
звуковом перепаде давлений  расход rh определяется только давле
нием р00 и температурой Т00 . При этом р00 и Т00 не влияют и на  

;-комплекс rh -" Т00/р00 [см . формулу (4 . 4 1 ) ] . 
КПД турбины Чт возрастает с увеличением w/1 '1 Т00 (эксперимен

тальные значения <u/1/T00 соответствуют области значений  и/сад • 
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Рис. 4.70. Энергетические характеристики турбин :  
а - энергетические характеристики в ысокоперепадной актив ной одноступенчатой тур·  
бины (8 = О, 3 ;  модельный г аз - дихлормета н) ; б - э нергетические ха рактеристшш н изко· 
перепадной радиально- осев ой турбины (модельный  газ -воздух ) ;  в - з а висимость К.ПД 
н изкоперепадной радиально- осевой турбины  от и/сад (м одельный газ - воздух) : 
Х - б = 2 ;  О - б = 1 , 6 ;  6 - б = 1 , 4 ; г - зависим ость К. П Д  о т  и/сад для низко·  
переп адной осевой турбины с малой степенью реактив ности (м одельный газ -дихлорме ·  
тан ) : О - б = 1 , 8 ; 8 - 1\ = 1 , ·1 
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меньших оптимального) , так как при этом уменьшаются потери  
с выходной скоростью .  Максимальный уровень КПД ссиветст вует 
р асчетному значению бР . При отличии б от расчетного значение КПД,  
как правило , падает , т ак  как возрастают потери в сопловом аппарате 
(из-за  того , что течение становится нерасчетным) и увеличиваются 
потери из-за отличия угла  атаки от расчетного . 

С увеличением ro/yT00 уменьшается приведеиная мощность 
Nт yT00/(p00ro2) в результате уменьшения коэффициента адиабат
ной работы Lоад = Lоадlи2 ,  несмотря на увеличение КПД . 

Влияние б на  пр иведеиную мощность соответствует влиянию б 
на  КПД, так как th v'T00Ip00 = coпst . 

Энер гетические характеристики низкоперепадной турбины 
(рис .  4 .  70 , б) аналогичны характеристикам высокоперепадной тур-
бины, за исключением зависимости приведеиного р асхода th v· T00lp00 
от б и ro/yT00 • Так как низкоперепадные турбины имеют докритм
ческий перепад давлений ,  то с увеличением б приведенный расход 
возрастает , см .  формулу (4 . 38) . С увеличением ro/vгT00 (увеличе
н ием и/сад) приведенный р асход несколько уменьшается , так как 
уменьшается пр опускная способность колеса . 

На  зависимости КПД низкоперепадных турбин от и/сад 
(рис . 4 . 70 , в и 4 .70 ,  г) степень пониженин  давления б (в  области 
дозвуковых скоростей) влияет незначительно . 

4 . 7 . 2 . Способы получения характеристик 

4 .  7 . 2 . 1 .  Н атурные и модельные испытания 

Натурн ые испытания . Для получения опытных характе
р истик турбины необходимо провести ее испытания на стенде . Стенд 
должен быть оборудован тормозом , поглощающим мощность турбины, 
приборами для определения ее параметров и регулировочными 
устройствами ,  позволяющими менять режим работы . Подобные 
стенды для турбин значительных мощностей достаточно громоздки 
и сложны в создании и эксплуатации .  

В практике для получения необходимых опытных данных о ра
боте турбины проводят натуральные испытания ТНА с подачей 
на  турбину натурного газа .  При этом характеристики насосов 
должны быть известны .  Этот способ хорош тем , что условия р аботы 
турбины при  испытании  максимально приближены к условию.-r 
нормальной эксплуатации .  Но возможности получения характе
р истик в широком диапазоне изменения  режимов ограничены пре
делами регулирования , ресурсом ТНА и сложностью экспериментов . 

В связи с возрастанием потребных мощностей ,  частот вращения 
и агрессивности компонентов все большее значение приобретают 
модельные испытания турбин ТНА.  

Модельн ые испытания . Модельные испытания  можно подразде 
л ить на два вида : 
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а) испытания моделей турбин (уменьшенных или увел иченных) ; 
б) модельные испытания натурных турбин (испытания на модель-

ном газе) . . 
При  испытании  турбин ТНА ЖРД больших тяг прибегают к соз

данию уменьшенных моделей . Но когда размеры турбин невелики , 
применение уменьшенных моделей 'не приводит к упрощению испы
таний . При продувках элементов турбины часто приходится исполь
зовать увеличенные модели .  Для испытания турбин ЖРД широко 
применяют модельные испытания натурных полноразмерных 
турбин .  

П р и  модельных испытаниях турбин п р и  выборе режимов необ
ходимо выдержать критерии  подобия и результаты опытов обрабо
тать в критериальной форме . Если различие в значениях показателя 
адиабаты модельного и натурного газов не превышает 1 О % ,  то 
можно пользоваться критериальной зависимостью (см . разд . 4 . 7 . 1 )  

rh ,  N.1 , 'llт = f (U/Сад• Асад) · (4 . 1 38) 

Модельные режимы выбирают так ,  чтобы условия испытаний  
были облегчены . Например , добиваются снижения мощности ,  ча
стоты вращения , температур , упрощения  схемы стенда , удешевления  
испытаний  и т .  п .  

Широкое р аспространение получили модельные испытания , при  
которых в качестве модельного газа используется воздух с невысокой 
температурой . Выясним ,  ка.кие при этом должны быть параметры 
воздуха и режимы испытаний .  

Условия моделирования ( подобия) 
И/Сад = idern 

можно заменить условиями 
и Ас = idern ·ад 

И/акр = Ас U/Сад = i dern; Ас = idern . ад ад 
Тогда получим для модельных и н атурных режимов 

им и , --- = -- , 
акр. м акр 

им и 
·1 / kм = v 

=k=
= · 

у 2 kм + I RмТоом 2 k + l RToo 

(4 . 1 39) 

(4 . 1 40) 

Здесь индексом «М» обозначены параметры процессов при  моде-
лировании . . 

k Если  у натурного и модельного газов комплексы k + 1 R близки 
друг к другу , то можно заключить , что окружные скорости и ,  сле
довательно ,  ffi при моделировании  на  воздухе должны быть снижены , 
так как Т00м « Т00 • Снижение угловой скорости благоприятно 
сказывается на  надежности стенда , упрощаются измерения ,  сни
жается МОЩНОСТЬ И Т .  П . 

Можно добиться снижения расхода через турбину путем сниже
ния начального давления . Существует предел снижения начального 
давления из-за  снижения числа Re вследствие уменьшения  v . На
чальное давление можно снижать до тех пор , пока число Re будет 
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находиться в зоне автомодельности ,  т .  е . пока R e  > 1 0" .  Начальную 
температуру приходится выбирать такой ,  чтобы при расширении 
воздуха в турбине не выделялась влага , содержащаяся_ в воздухе 
и нарушающая подобие при  моделировании . Обычно для этого 
воздух приходится подогревать до 400 . . .  500 К .  

Большие возможности заключены в моделировании  турбин при 
испытаниях на р абочих телах с большой молекулярной массой 
(малыми R) .  Для выдерживания 

ufaиp = i dem (4 . 1 4 1 )  
при моделировании  н а  тяжелых рабочих телах окружная скорость И • 
а следовательно,  и частота вращения могут быть сильно снижены . 
так как Rм « R и обычно температуру  модельного рабочего тела 
можно выбирать меньше натурной , см . соотношение (4 . 1 40) . При таком 
способе испытаний значительно уменьшается мощность турбины , 
так как снижается Lоад благодаря меньшим R и Т00 • Можно также 
уменьшать р асход газа ,  снижая н ачальное давление . При модели
ровании с применением газа с малой R мощность снижается в де
сятки и сотни р аз .  

Модельными рабочими телами при  этом способе испытаний яв
ляютсfl фреоны, напрwмер : 

дихлорметан 
фреон-22 . .  
фреон - 1 2  . .  

4 . 7 . 2 . 2 .  Расчет характеристик 

k = 1 , 1 6 ;  R = 98 Дж/кг · к ; k = 1 , 1 8 ;  R = 99 Дж/кг · к ;  !г = 1 , 1 2 ; R = 69 Дж/кг - к .  

Третий путь получения характеристик турбины - расчет
ный используется при  проектировании турбин . Характеристики 
спроектированной турбины могут быть р ассчитаны с известным при
ближением . Расчет характеристик турбины применяется для оценки 
параметров , которые могут быть заданы при проектировании . Это 
особенно важно при  р асчете системы регулирования ТНА.  Расчеты , 
как правило , носят ориентировочный характер . По мере накопления 
экспериментальных данных о коэффициентах потерь и по мере со
вершенствования методики расчета точность характеристик ,  полу
ченных путем расчета , возрастает . 

Здесь приведен пример р асчета характеристики одноступенча
той турбины - зависимостей момента и мощности от у г л о вой ско
рости . Эта характеристика представляет интерес при рассмотрении 
совместной работы турбины и насосов . Она является внешней х арак
теристикой турбины и показывает , какую мощность может развивать 
турбина при  заданных условиях в зависимости от угловой скорости .  
Степень понижения давления примем постоянной : 

б = Pool Pz = const . 

Характеристику рассмотрим при заданных начальных условиях : 
р00 и Т00 • Вначале определим ,  какой вид будет иметь характер истика 
при  некоторых упрощающих допущениях . 
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Рис. 4 . 7 1 . Приближенные треугольни
ки скоростей при переменной угловой 
с корости : -- - и

р
; - - - - - и  

Рис. 4 . 72 .  Графики изменения мощно
сти и крутящего момента турбины в за
висимости от из�1енения угловой ско
рости 

Примем , что с1 = с1р (ер = const) . Кроме того , положим w2 = 
= w2p = const . Это допущение означает , что условия на  входе 
в межлопаточный канал при  изменении угловой скорости не влияют 
на  выходную скорость w2 (это допущение является грубым , и в даль
нейшем будет показано , что от него можно отказаться) . 

При этих условиях треугольник скоростей изобразится так , как 
показано на  рис .  4.  7 1 . В этом случае выражение для момента на 
окружности колеса запишется в скалярных величинах в виде 

Ми = rhr (с111 + С2и) , 

а через расчетные величины момент выразится так : 

Ми = rhr (с1ир + C2up + Ир - и) , 
так как c2u = C2u p + Ur - и .  

(4 . 1 42) 

(4 . 1 43) 

Поскольку величины rh1, c1uiJ • c2u p • Ur постоянны , то момент ли
нейно зависит от угловой скорости ro ( рис .  4 . 72) . Максимальньуй  
момент имеет место при ro = 0 :  

Ми m a x  = (Ми)rо=О• 

Крутящий  момент М будет меньше М и  на значение момента 
потерь Мпот · Примем , что Мпот линейно увеличивается с увеличением 
угловой скорости , что обычно подтверждается опытом :  Мпот = a ro .  
Можно принять а с= ( 5  . . .  6 )  1 о-4 Н . м . с .  

Обозначив 
(4 . 1 44) 

и момент при расчетной угловой скорости (точка р на рис .  4 . 72) Мр , 
получим уравнение для текущего значения момента 

/И = Mmax - (Mmax - Мр) 0)/(J)p· (4 . 1 45) 

Обозначи в постоянные величины через А и В ,  получим  
. '\1  = .4 - - B ro .  
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Рис. 4. 73. Треугольники скоростей для заданной активной турбины при двух 
значениях и : 
-- - u; :- - - - и' 

Таким образом , зависимость крутящего момента турбины от у гло
вой скорости и зображается прямой линией . Опытная зависимость 
крутящего момента от у гловой скорости также обычно близка 
к прямой . 

Из формулы (4 . 1 45) , положив М = О ,  можно найти максималь
ную угловую скорость Фmах . которую развивает ротор турбины, 

Фmах = Mmaxffip/(Mmax - Мр) · (4 . 1 46) 

По условиям прочности важно не  допустить раскрутки ротора 
до предельной угJювой скорости во избежание его поломки . Поэтому 
всегда стараются работать с заполненными н асосами или констру
ируют специальное противоразгонное устройство . 

Чем меньше М р , тем меньше максимальная угловая скорость 
при раскрутке ротора . Увеличение Мпот приводит к снижению Мр 
и к снижению Фmах · 

Мощность турбины 
(4 . 1 47) 

ввиду линейной зависимости М = f (w) изобразится параболой с ма
ксимумом при w ·� Фmах/2 (см . рис. 4 .72) . 

При заданных расчетных параметрах , обозначив постоянные 
члены в уравнении (4 . 1 47) через А '  и В ' , приведем зависимость 
мощности от угловой скорости к виду 

(4 . 1 48) 
где А ' � Л1шах ; В ' -_ (Мшах - /Ир) /wр . 

Формула (4 . 1 48) применяется при  расчете регуJ1ирования  и на
стройки дви гателя . Для более точного расчета характеристики 
по угловой скорости следует учесть изменение  w2 при изменени и  w .  
Изменение и = wr приводит к изменению w1 п о  абсолютному значе
нию и направлению (рис .  4 . 73) . 

Скорость w2 найдем из соотношения 
W2  = '\jJW2 ag . (4 . 1 49) 

Значение 1р перемен но н- зависит от у гла атаки (см . разд. 4 . 3 . 2 . 1 ) . 
По W2 строи:v1 в ы х одн о й  треугольник  скоростей и ,  определив с�,. , 
находим Lu по формуле (2 . 32) . 
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Рис. 4 . 74. Треугольники скоростей для заданной активной турбины пр и  разных 
окружных скоростях и отношениях давлений : 
-- - и; - - - - и '  

Проведя такие расчеты и построения  для нескольких значений 
у гловой скорости , получим кривые для Lu и 'Уiи · После этого можно 
определить КПД турбины , воспользовавшись формулой (4 . 1 02) . 
Потери , связанные с утечками , трением диска , бандажа и парциаль
ностью, рассчитывают по формулам (4 . 9 1 ) ,  (4 . 1 03) . Мощность турбины 
находят из выражения 

N т  = lhpLoaд'Yi т ·  
Теперь остановимся на случае, когда б =1= бр . Примем , например , 

б > бр . Примем также , что изменение  б происходит в связи с и зме
нением р2 • При выбранном значении б определяем скорости с1ад 
и с1 , приближенно принимая q:> = q:>p . Угол а:1 находим с учетом от
клонения  поток·а в косом срезе (см . разд. 4 . 3 . 1 ) .  

Задаемся , как и раньше, несколькими значениями и .  Для каж
дого из них строим треугольник скоростей на входе в колесо 
(рис .  4 . 74) , из которого определяем ci u . Скорость на выходе w2 напра
влена ПОД У ГЛОМ В2р , СООТВеТСТВУЮЩИ М углу  Л О П аТОК На В ЫХОДе . 

Она определяется с помощью соотношения (4 . 1 49) . Зная скорость 
w2 , строим треугольник скоростей на выходе , из которого находим 
c2u . Затем по выражению (4 . 86) определяем Iu . по формуле (4 . 1 02) 
определяем 'УJт , после  чего находим Nт = mLoaд'Yiт · 

Полученные в результате расчета данные представляются в виде 
характеристик турбины 'У)т  = f (и/сад) (см . рис .  4 . 68) или 

m V Тоо /Роо; Nт �� -ToofPooffi2 ; 'Yir = f (ю/ �1 -Тоо . б) ,  

4. 8 .  ГИДРА ВЛ И Ч ЕС КАЯ Т УРБИНА ДЛЯ ПРИ ВОДА 
БУСТЕРН ЫХ НАСОСОВ 

Для привода бустерных насосов часто применяют гидра
влическую турбину с питанием ее жидкостью высокого давления , 
отбираемой с выхода из  основного насоса (см . рис .  3 . 68) . Поскольку 
гидравлическая турбина работает на несжимаемой жидкости , формулы 
для расчета турбины упрощаются . Вместо адиабатной работы тур
бины используется теоретическая работа 

Lt = (Роо - Р2)/р , 
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где р00 - - полное давление  на входе в турбину ; Pt  - статическое 
давление  на выходе турбины .  

Для несжимаемой жидкости политрапная работа равна  адиабат
н о й . Адиабатная скорость заменяется теоретнческой скоростью 

Ct = 1: -2Lt ·  
Располагаемая адиабатная мощность заменяется на располага

емую теоретическую : 
Nt = rhLt . 

Вид гидравлической турбины ,  как и газовой ,  выби рается в зави
симости от режимного параметра ulct . При большом перепаде давле
ний р00 - р2 турбину выполняют многоступенчатой , см . рис .  4 . 52 ,  
3 . 68 .  

Все  расчетные соотношения для газовой турбины с учетом по
стоянства плотности жидкости остаются справедливыми и для ги
дравлической турбины . 

Отметим , что для привода встроенных преднасосов (см . разд .  3 . 3 .8) 
используются одноступенчатые турбины (см . рис .  3 . 70 ,  3 . 72) . 



5. РАБОТА Н АСОСОВ И ТУРБ ИН Ы В СИСТ ЕМЕ 

П ИТАН И Я ЖРД 

5. 1 .  ЗАП УС К  И УСТОЙ Ч И ВОСТЬ ТНА 

При включении ЖР Д происходит запуск ТНА. Скорость 
вращения ротора возрастает от нуля до расчетного значения , при 
котором ЖРД выходит на  основной режим работы . 

Время выхода на режим не должно превышать заданного значе
ния . Оно составляет доли секунды и секунды . 

Время выхода на режим находим из  известного в механике соот
ношения 

м = fdffi/dt ,  

где М - текущее значение момента , раскручивающего ротор ТНА; 
� - момент инерции ротора . 

Момент М определяем по избыточной мощности : 

Nизб = Nт - NН}:,; М = Nизб• 

где Nнт. - потребная мощность для привода насосов . 
Из этих формул вытекает дифференциальное уравнение 

/ro dt = N _ N dffi. 
т нт. 

Интегрируя это уравнение ,  получаем формулу для времени 
выхода ТНА на режим : 

tp rop 
J dt = J N :__w N dffi ;  
0 0 Т Н1: 

rop 
fp = J N :__wN dffi. 

о т нт. (5 . 1 )  

Чтобы определить конкретно.е значение времени выхода на  режим , 
н еобходимо знать момент инерции ротора и зависимость мощностей 
насосов и турбины от угловой скорости . 

Х арактер зависимостей мощности насосов и турбины от угловой 
скорости определяется системой питания турбины . Назовем незави
симой системой питания турбины систему , при которой подача 
компонентов в газогенератор турбины осуществляется независимо 
от насосов , подающих компоненты в камеру сгорания . К этим систе
мам относятся вытеснительные системы подачи унитарного топлива 
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Рис. 5 . 1 .  Зависимости потребной мощ
ности для привода насосов и мощности 
турбины от угловой скорости для незэ.
висимой системы питания турбины 

Рис. 5.2 .  Зависимости потребной мощ
ности для привода насосов и мощности 
турбины от у г л о вой скорости для зави
симой системы питания турбины 

в газогенератор турбины и систе:v!Ы питания  турбины от твердо
топливного генератора или  от газогенератора .  

На рис .  5 . 1 представлена типичная зависимость мощности тур
бины от угловой скорости при  постоянном расходе рабочего тела 
турбины rhт . Так как обычно рабочая точка по угловой скорости 
лежит на левой ветви характеристики N r = f (ш ) при  rhт = const 
( см .  рис .  4 . 7 1 ) ,  то кривая мощности на рис .  5 . 1 изобразится ли
нией Nт . График изменения потребной мощности насосов является 
кубической параболой , так как Nн = а ш3 , см . формулу . (3 . 1 1 3) . 
Установившаясн скорость вращения определяется пересечением кри
вых потребной мощности для привода насосов и располагаемой 
мощности турбины . 

Чем больше разнипа N т -N нz , тем меньше время выхода 
на режим , см . формулу (5 . 1 ) .  Для уменьшения времени выхода 
на режим надо увеличивать и збыточную мощность . Для этой цели 
п рименяют дополнительные средства ,  повышающие мощность тур
бины , например при  жидкостном газогенераторе - твердотопливные 
газогенераторы , питающие турбины в начальный период запуска . 
На рис .  5 . 1 пунктирная .тrиния  соответствует мощности турбины во 
время питания ее продуктами сгорания твердого топли-ва до веко
торой у гловой скорости ш. ,ус к ·  Возможно и спользование в ТНА 
дополнительной пусковой турбины . 

Под зависимой системой п итания  турбины будем понимать си
стему,  при  которой насосы , приводимые турбиной , подают компо
ненты топлива в газо генератор турбины .  В этом случае при  запуске 
ТНА , как правило ,  проходные сечения магистрали от насоса до 
газогенератора максимально открыть! . Поэтому напор насоса растет 
пропорционально квадрату угловой скорости , а расход газа , поступа
ющего в газогенератор , увеличивается линейно угловой скорости (см .  
рис .  3 . 42) . Последнее приводит к тому, что мощность турбины воз
растает по мере роста угловой скорости медленнее ,  чем при  rhт = 
= cons t . На рис .  5 . 2  показана типичная зависимость мощности 
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Рис.  5 .3 .  Зависимость потребной N мощности для  привода насосов от 
угловой скорости и возможный харак
тер изменения  мощности турбины 
для зависимой системы питания турби-
ны 

турбины от угловой скорости 
для зависимой системы пита
ния  турбины .  Разность мощ
ности турбинDI: и мощности для 
привода насосов невелика , и 
время выхода на  режим увели- О 
чивается . Для таких систем 
характерно применение твердо-
топливных газогенераторов для уменьшения времени выхода на  режим . 

Характер нарастания мощности при  увеличении угловой скорости 
может быть такой , как показано на рис .  5 . 3 .  До некоторого значения  
угловой скорости мощность турбины меньше потребной мощности 
насосов . При таких характеристиках ТНА не может раскрутиться 
и выйти на режим . В этом случае обязательно применение пусковых 
устройств , например , твердотопливного газогенератора , подаюiЦего 
газ на основную турбину или питающего пусковую турбину ,  которая 
раскручивает ТНА. 

Насосы и турбины ,  работая в одном агрегате , должны обладать 
за пасом устойчивости , т. е. случайные малые откJiонения  их п ара
метров не должны менять режим работы . ТНА должен работать на 
заданной угловой скорости , поэтому проанализируем устойчивость 
ТНА при  изменении  угловой скорости , для чего рассмотрим харак
тер изменения  мощности насосов и турбины при  изменении угловой 
скорости . 

При зависимой и незавнсимой подаче рабочего тела турбины 
режим совместной работы насосов и турбины характеризуется точ
кой А на рис .  5 . 1 ,  5 . 2 .  В области точки А случайное малое отклоне
ние  угловой скорости от ffip не  нарушает равновесного состояния 
системы насосы - турбина .  Малое увеличение угловой скорости 
(малое возбуждение) приведет к тому ,  что потребная мощность для 
привода насосов будет больше распоJiагаемой мощности турбины 
и система вернется в прежнее равновесное состояние .  Малое умень
шение угловой скорости приведет к превышению располагаемой 
мощности турбины и увеличению угловой скорости до равновесной , 
т .  е .  в области точки А система будет обладать свойством самовы
равнивания .  

В области точки Б (см . р и с .  5 . 3) система насосы - турбина не
устойчива . Малое увеличение угловой скорости приводит к тому ,  
что располагаемая мощность турбины будет больше, чем мощность 
привода насосов , и ротор ТНА будет раскручиваться . При умень
шении угловой скорости потребная мощность для привода насосов 
становится меньше располагаемой мощности турбины и ротор ТНА 
должен замедлить вращение и остановиться . Исходя и з  этого nуско-
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вое устройство при характеристи ке турбины типа приведеиной 
на рис .  5 . 3  должно раскручивать ротор ТНА до угловой скорости , 
большей ю6 .  Математически условие устойчивой работы можно 
записать в виде 

dN нт.l dю > dN т! dю .  
В области точки А это условие соблюдается . В области точки Б 

dNнyJdю < dN тfdю . 
Следовательно , в области точки Б условие устойчивой работы не 
соблюдается . Рабочие  режимы ТНА обычно соответствуют точкам А ,  
поэтому система насосы - турбина практически устойчива . 

5 . 2 .  РЕГУЛ И РО ВА Н И Е  НАСОСОВ И Т УРБИН Ы  ТНА 

5 . 2 . 1 .  Потребный  напор системы п итания 
Назначение системы автоматики ЖР Д - его регулиро

вание,  изменение тя ги при определенном соотношени и  компонентов 
топлива . Обычно изменение  тя ги достигается регулированием ТНА,  
изменением расхода компонентов топлива , подаваемых насосами 
в камеру сгорания . Изменение количества компонентов , подаваемых 
в камеру , может быть осуществлено изменением режима работы 
насосов ТНА. Наиболее выгодным является способ изменения  ча
стоты вращения вала насоса путем воздействи я  на  турбину . 

Таким образом , задача регулирования  ЖРД по тя ге сводится 
к изменению  режима работы турбины . В этом случае регулятор 
ЖРД изменяет расход того компонента , с недостатком которого 
работает газогенератор . В этом разделе рассмотрены общие вопросы 
теории процесса регулирования : использование характеристик насо
сов и турбин для анализа работы системы питания , а также требо
вания к характеристикам насосов и турби н ,  обусловленные 
задачами регулирования .  

На рис . 1 . 2 по  казана схема насосной системы питания  ЖР Д .  
Насосы должны обеспечивать подачу заданного количества горючего 
и окислителя в камеру сгорания . Потребный напор системы Не 
для обеспечения  заданного расхода V через систему определяется 
потребным приращением удельной механической энергии для КОJV}
пенсации ее сопротивления . Для установившегася режИма 

Нн = Не ; 

Vн = Vc , 
(5 . 2) 
(5 . 3) 

где индекс « Н »  относится к параметрам насоса , а индекс «С» к пара
метрам системы (далее напор насоса будем записывать без индекса) . 

Потребный напор системы Н с определяется сопротивлением 
системы , т .  е . давлением в камере Рк •  перепадом давлений на  фор
сунках АрФ ,  гидравлическим сопротивлением системы от насоса 
до форсунок  АРсопр . вых • потребной скоростной энер гией С�ых/2 
и располагаемым полным давлением на входе Ровх : 

Не = (рк/Р + Арф/Р + АРсопр . вых/Р + С�ых/2) - (Рвх/Р + С�х/2) . (5 .4) 
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Рис. 5 .4 .  Зависимости давления в каме
ре сгорания , перепада давления на фор
сунках и гидравлических потерь систе
мы питания  от объемного расхода 

Рис. 5 .5 .  Зависимость потребного на
пора системы подачи компонентов от 
объемного расхода и напорная харак
теристика насоса при  w = const 

Члены в первых скобках уравнения (5 . 4) определяют потребную 
удельную энергию на выходе из  насоса , члены во вторых скобках -
располагаемую удельную энергию на  входе в насос .  

Давление  на входе в насос Рвх определяется давлением в баках Рб • 
превышением гравитационного уровня бака над уровнем насоса (энер
гией положения ) ,  инерционным напором и гидравлическим сопрс
тивлением магистрали от бака до входа в насос I!J.Pcoпp. вх • см . фор
мулу ( 1 . 1 2) . 

Сопоставляя  формулы (5 . 4) и ( 1 . 1 2) , найдем 
Н с = Рк!Р + I!J.pФfP + I!J.PcoпpiP + с:ых/2 - Рб!Р - lj, (5 . 5) 

где АРсопр = АРсопр. вых + АРсопр. вх ·  
При изменении  расхода через систему меняется ее потребный 

напор .  Рассмотрим , как зависят от расхода отдельные члены урав
нения (5 . 5) ,  составляющие потребный напор системы . Давление 
в камере сгорания меняется прямо пропорционально расходу ком
понента (рис .  5 .4) . Имеется в виду , что массовое соотношение  ком
понентов сохраняется постоянным . Перепад давлений  на форсунках 
I!J.pФ определяет при данной площади проходнаго сечения  форсунок fФ 
расход через них :  

V = niLfФ V 2 АрФfр , 

где n - число форсунок ; 11 - коэффициент расхода форсунок . 
Графически квадратичная зависимость АрФ от V показава на 

рис .  5 . 4  (коэффициент расхода � t  принят на всех режимах постоян
ным) . 

Гидравлическое сопротивление трубопроводов I!J.Pcoпp пропор
ционально квадрату скорости движения  жидкости : 

АРсопр = р�с2/2 . 
Скорость движения  в трубопроводе данного сечения  пропорцио

нальна расходу жидкости , следовательно , принимая � = const , 
получим 
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Давление в баках , энер ги н ноложения , определяемая разностью 
гравитационных уровней , и инерционный напор непосредственно 
не свя заны с расходом на данном режиме . 

Зависимость потребного напора системы подачи компонентов , 
схема которой приведена на  рис .  1 . 2 ,  от объемного расхода показана 
на  рис .  5 . 5 .  Эту зависимость назовем характеристикой системы . 
Для системы ЖРД характерны избыточное давление  в баках и 
положительное значение гравитационного и инерционного напоров , 
следовательно , кривая потребных приращений энергии системы пе
ресекает ось ординат ниже нул я .  Это означает , что расход от нуля 
до v1 обеспечивается за счет энергии на  входе без участия насоса . 
Расходы , превышающие V1 , можно получить в данной системе только 
при установке насоса . 

Для стационарных откачивающих насосных установок кривая 
потребной энергии пересекает ось ординат выше нуля . Это означает, 
что в подобных установках никакой расход не может быть получен 
без насоса . 

Напорная характеристика насоса Н = f ( V) ,  также приведеиная 
на рис .  5 . 5 ,  показывает зависимость напора насоса от расхода при  
постоянной у гловой скорости вала насоса . Точка пересечения  кри -
вых Не = f ( V) и Н = f ( V) при ro = const определяет расход Vp , 
который установится в системе при данной у гловой скорости вала 
насоса . При заданном расходе Vp по потребному напору насоса 
можно найти необходимую частоту вращения  для обеспечения  за
данного режима . 

Для изменения  тя ги и массового соотношения  компонентов ЖРД 
необходимо менять расход через систему . Изменение  расхода топ
лива является одной и з  главных задач регулирования ЖРД. Оно 
может осуществляться различными способами . Под регулированием 
системы питания ЖР Д с ТНА по расходу будем понимать и зменение 
характеристики системы или характеристики насоса , обеспечива
ющее переход на  новый расход через · систему . 

5 . 2 . 2 .  Способы регулирования по расходу системы 
подачи компонентов 
На рис .  5 . 6  характеристика насоса обозначена Н, исход

ная характеристика системы Н� .  Точка 1 характеризует расчетный 
режим Vp при Нс1 = Н1 . Изменение характеристики системы наи
более просто осуществляется дросселированием напорной маги
страли . Пусть расход на новом режиме равен V2 • Потребный на
пор Н с 2 , который должен обеспечить насос , в этом случае опреде-
ляется потребным напором системы Нс2' при расходе V2 и добавоч
ным сопротивлением дросселя Lдр : 

Нс2 = Нс2 ' + Lдр · 
Новая характеристика системы Н� = f ( V) с учетом соп ротивле

ни я дросселя пройдет круче , и новый установившийся р ежим (точка 2) 
будет иметь место при меньшем значении расхода v2 . 
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Рис. 5 .6 .  Х арактеристика насоса и систе
мы при  регулировании подачи компонен
тов дросселированием при w = const 

v 

д V nepeпyc!fa 
Рис. 5. 7. Схема насоса с перепуск
ной магистралью 

Введение сопротивления дросселя требует большего напора на
соса для заданного меньшего расхода и поэтому большей мощности 
( п о  сравнению с мощностью в системе без дросселя при  том же рас
ходе) . Дополнительная затрата мощности может быть вызвана 
не  только тем , что н апор насоса н а  Н Jвом режиме больше потреб
ного для системы без дросселя , н о и тем , что на новом (н ерасчетнсм) 
режиме насос обычно работает с меньшим КПД. Неп роизводитель
ная затрата мощности насоса при сохранении  прежней угловой ско
рости сопровождается дополнительным расходом газа через турбину . 
Наиболее существенный недостаток данНJГО способа регулирования  
состоит в непроизводительной затрате мощности . 

Изменение характеристики системы путем введения дополнитель
ного сопротивления широко применяется при настройке )КР Д.  
Путем установки шайб н а  напорной ма гистрали трубопроводов до
биваются такого изменения расхода , чтобы выдерживалось заданнее 
массовое соотношение компонентов . Дроссельный кран (регулир) е 
мое сопротивление) также широко применяется в системах регули
рования для поддержания в камере сгорания заданных давления и 
массового соотношения ксмпснентов .  Для и зменения режима спссоб 
дросселировгния используют в сочетании с другими способами регу
лирования . Чаще всего при  регулировании систем питания  ЖР Д 
способ дросселирования сочетается с регулированием путем изме
нения частоты вращения ТНА .  

Возможен и другой способ перевода си стемы на новый расход , 
который заключается в том , что часть жидкости , п рошедшей че
рез насос ,  перепускается обратно в насос и не попадает в систему 
(рис .  5 . 7) .  И в этом случае затрачивается лишняя мощность , так 
как расход через насос возрастает и рабочая точка смещается в об
ласть меньших КПД. 

В системе пит<. н и я ЖР Д перепуск часто применяют не  только 
для регулирования , но и с целью избежания гидравлического удара 
при включении насоса . 

На рис .  5 . 8  приведены характеристики насоса Н,  основной си
стемы Не и перепускной магистрали Hn . Для данного значения  
потребной энер гии расходы через систему и ма гистраль перепуска 
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Рис. 5 . 8 .  Х арактеристики насоса и си
стемы при регулировании nодачи ком
nонентов' nереnуском _, J . 

v 
Рис. 5 .9 . Х арактеристики насоса и систе
мьr при регулировании nодачи комnо
нентов изменением угловой скорости 

суммируются . Суммарная характеристика обозначена HJ:. . Если 
рабочий режим без перепуска изображается точкой А , то при при
менении перепуска рабочий режим перемещается в точку Б .  Расход 
через перепускную магистраль равен Vц . Расход через систему 
уменьшается v2 = vб - Vп cv2 < VA) ,  а расход через насос воз
растает ( Vв > VA) .  Изменяя сопротивление перепускной маги
страли установленным на ней дросселем ,  можно расширить диапазон 
регулирования . 

Третий способ перевода системы на новый расход состоит в изме
нении характеристики насоса . При этом обеспечивается минималь
ная затрата мощности . Изменение характеристики насоса наиболее 
просто может быть достигнуто изменением у гловой скорости (рис .  5 . 9) .  
Расчетный режим ro ' , Vp характеризуется точкой 1 (точкой пересе
чения характеристики насоса Н' и характеристики системы Не) , 
угловая скорость ro " находится по потребному напору системы при 
новом расходе V2 • 

Если для насоса имеется поле характеристик ,  то новая у гловая 
скорость легко находится графически по заданному расходу при 
известном напоре системы . Если имеется только одна опытная ха
рактеристика насоса , то у гловая скорость при переходе на новый 
режим может быть найдена аналитически . Проведем параболу по
добных режимов через точку 2 на характеристике системы,  соответ
ствующую новому расходу V2 (пунктирная линия на рис .  5 . 9) .  Она 
пересечет характеристи ку для расчетной у гловой скорости в точке А . 
Новое значение угловой скорости ro" находится по соотношению 
(3 . 1 1 2) и соответствующей характеристике насоса Н".  

Способ регу.'Iи рования подачи насоса изменением у гловой ско
рости в сочетании с перепуском или дросселированием чаще всего 
используется в системе питания ЖР Д.  Изменение у гловой скорости 
вала насосов дости гается регулированием турбины . 

В принципе изменение у гла наклона лопаток и ширины колеса 
на выходе также может являться способом изменения характери -
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сти ки насоса . Практически этим можно пользоваться лишь при про
ектировании насосов . Этот способ воздействия на характеристи ку 
выполненного насоса сложно осуществить конструктивно . В про
мышлепнам насосостроении применяют поворотные рабочие лопатки 
для регулирования осевых насосов . Проще осуществить регулирова
ние применением поворотных направляющих лопаток на входе 
в насос . При этом легко изменить окружную составляющую скорости 
на входе в колесо c1u и ,  как это следует из уравнения Эйлера (2 . 33) , 
изменить напор насоса . Но практически и этот способ неприменим 
для насоса /.КPJL, так как поворотное устройство на входе в насос 
в силу дополнительного гидравлического сопротивления ухудшает 
антикавитационные свойства насоса . Способ регули рования характе
ристик турбомашин применением поворотных лопаток на входе легко 
использовать для компрессорных машин и гидравлических турбин . 

5 . 2 . 3 .  Регулирование турбины 

Под регулированием турбины будем понимать воздействие 
на ее характеристику с целью изменения мощности и частоты враще
ния . Возможны несколько способов регулирования турбины . Основ
ными способами являются сопловое регулирование ,  регулирование 

.перепуском , изменение давления и температуры рабочего тела на 
входе в турбину или давления  на выходе из нее . 

Сопловое регулирование предусматривает изменение количества 
рабочего тела ,  проходящего через турбину ,  путем изменения  сте
пени парциальности , т. е . путем отключения  или включения отдель
ных групп сопл . Конструктивно этот способ регулирования  доста
точно сложен - он требует самостоятельного подвода рабочего тела 
к отдельным группам сопл . В ТНА такой способ регулирования 
можно осуществить применением нескольких газогенераторов , ра
ботающих на отдельные группы сопл . Изменение мощности , а при 
заданной нагрузке и частоты вращения турбины дости гается выклю
чением отдельных газогенераторов (рис .  5 . 1 0) .  Преимущества дан
ного способа регулирования заключается в том , что параметры ра
бочего тела (давление ,  температура) при этом могут остаться расчет
ными . В паровых турбинах и в TPJL применяют такую разновидность 
соплового регулирования , как поворот сопловых лопаток .  

JLругим способом регулировани я ,  при  котором в основном изме
няется количество рабочего тела ,  является перепуск части газа 
мимо турбины (рис .  5 . 1 1 ) .  JLля автономных турбин Ж.Р JL этот способ 
я вно невыгоден , так как он приводит к снижению удельной тя ги 
дви гательной установки . В предкамерных турбинах этот способ 
регулирования в принципе  может быть применен . 

Регулирование турбины изменением параметров газа на входе 
может дости гаться изменением расхода газа через турбину при  по
стоянной температуре и изменением температуры в газогенераторе .  

Регулирование  турбины изменением расходов компонентов через 
газогенератор (турбину) осуществляется дросселями на  ма гистралях , 
подводящих  компоненты топлива к газогенератору .  При этом мас-
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Рис. 5 . 1 0 .  Схема турбины с питанием от 
нескольких газогенераторов : 
1 - дроссель ;  2 - газогенератор; 3 -
турбина 

J 

1 2 

Рис. 5 . 1 1 . Схема регулирования тур
бины перепуском : 
1 - турбина ; 2 - м агистраль перепуска; 
3 - дроссель 

совое соотношение компонентов топлива поддерживается постоян
ным (постоянная температура в газо генераторе) . С изменением се
противления магистралей меняется и давление в газогенераторе (перед 
турбиной) . Поэтему мощность турбины изменяется как из-за изме
нения расхода , так и из-за изменения адиабатной работы . Этот способ 
регулирования применяется для автономных турбин .  

На рис .  5 . 1 2  по казан о изменение начальных давлений ро ,  р0 
и ро га за и распола гаемых адиабатных работ Lад , L;д,  L;д при  
регули ровании турбины дросселировс: нием на входе и постоянном 
давлении  на ее выходе р2 • Линия i0 = const соответствует процессу 
дросселирования . 

Регулирование турбины температурой газа на входе дости гается 
путем изменения расхода компонента топлива , с недостатком кото
рого работает газогенератор . Расход меняется дросселем (регули
руемым сопротивлением) . Изменение температуры ведет к изменению 
адиабатной работы , вследствие  чего меняется частота вращения 
турбины . Например , с увеличением Lt aд (увеличением температуры) 

s 
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частота вращения  возра-/Рz стает , растут напор на
сосов и давление в газе
генераторе . Это ведет к 
дальнейшему увеличе-
нию Lсад и расхода через 
турбину (при постоянном 
давлении  на выходе) , 
и ТНА выходит на новый 
установившийся режим с 
повышенной частотой вра
щения . При повышенной 

Рис .  5 . 1 2 . Графики изменения 
располагаемых адиабатных ра
бот при  регулировании турби
ны дросселированием на входе 



частоте вращения  расход компонентов то rшива увеличивается 
и ЖРД выходит Lн а  режим большой тя ги . Рассмотренный способ 
r r римшяется для регули рован ия  предкамерных турбин .  

Рег-ули рование изменением режима газогенератора является наи
более экс н :мичным ,  так как режим работы турбины по и/сад при 
этом мшяется незначительно и КПД турбины остается практически 
постоянным .  Этот метод регулирования часто применяется в ЖР Д. 

5 . 2 . 4 . Подбор режимов при регулировании системы 
подачи  компонентов 

При известных характеристи ках насоса и турбины выбор 
их режимов при регулировании ЖРД может быть произведен гра
фически . 

Задание расхода однло из компонентов н а  другом режиме позво
ляет выбрать новую угловую скорость ТНА.  Для другого компо
н ента потребная угловая скорость определяется таким же образом . 
Однако может получиться , что угловые скорости насосов окислителя 
и горючего , необходимые для обеспечения  заданных расходов , будут 
различными в связи с тем , что массовое · соотношение компонентов 
поддерживается постоянным .  

Предположим ,  что на ри с .  5 . 9  изображены характеристики , отно
сящиеся к регулированию системы подачи одного из  компонентов .  
Графическое изображение процесса регулирования системы подачи 
для другого компонента представлено на рис .  5 . 1 3 . Х арактеристика 
системы подачи второго компонента обозначена Нсп ;  характери
стика насоса - Hi r ;  расчетные величины-ffi '  и Vpr r .  При заданной 
характеристике системы Нсп НJвый расход V2п обеспечивается 
при  угловой скорости насоса ffi '" меньшей , чем ffi " .  Так как при ffi"' 
не  обеспечивается напор первого компонента , то угловую скорость 
ТНА следует выбрать по большей угловой скорости ffi "  и перевести 
систему подачи второго компонента н а  меньший расход дроссели
рован нем . На рис .  5 . 1 3  показано потребное сопротивление дрос
селя Lдр I I · Этот дроссель является регулятором массового соотно
шения компонен тов . Характеристика системы при  дросселировании 
обозначена Н�н . 

Потребное изменение расхода газа через турбину для случая ре
гулировани я  изменением давления на входе может быть найдено 
при рассмотрении  совмещенных характеристик турбины и насоса 
(рис .  5 . 1 4) .  На графиках , приведеиных на рис .  5 . 1 4 , по оси ординат 
отложены мощность турбины при разных расходах рабочего тела и 
суммарная потребляемая м Jщность насосов , а по оси абсцисс -
угловая скорость . Зависимость мощности насоса от у гловой скорости 
при  заданной гидравлической системе ,  которая определяет и зменение 
расхода , может быть получена при использовании поля характери
стик насоса . Из рассмотрения совместний работы насоса и системы 
известны V и Н для каждого из насосов . По этим параметрам находят 
потребную мощность каждого насоса : 

Nн = VHp/1lн· (5 .6) 
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Рис. 5 . 1 3 .  Х арактеристики насоса и си
стемы для подбора режимов пр и  регули
ровании подачи компонента 

Рис. 5 . 1 4 .  Зависимости мощности тур
бины и суммарной мощности насосов 
от угловой скорости 

Значение 'I'Jн определяют по заданному полю КПД на  характеристике 
насоса (см . рис .  3 . 4 1 ) .  

Режим совместной работы насосов и турбины определяется ра
венством мощностей . Выбрав в соответствии с рис. 5 . 1 3  угловую 
скорость второго режима ТНА с меньшим расходом , находят потреб
ный расход через турбину (точка 2 на рис .  5 . 1 4) .  Исходные харак
теристи ки турбины,  полученные в результате обработки эксперимен
тальных данных , были приведены ранее (см . рис. 4 . 70) . Заметим ,  что 
эти характеристики могут быть получены и расчетом . Аналогичные 
построения можно выполнить при н астройке ЖР Д на заданный 
режим.  

Различие в характеристиках насосов горючего и окислителя тре
бует введения  дополнительного регулирования массового соотноше
ния  компонентов при изменении режИма работы ЖР Д, как это сле
дует из рис .  5 . 1 3  (Lдр п) . 

Характеристики системы и насосов окислителя и горючего по 
расходу и по угловой скорости могут быть при необходимости по
добраны так ,  что массовое соотношение компонентов при переходе 
на другой режим будет всегда поддерживаться постоянным без спе
циального регулирования .  В этом случае сами насосы будут являться 
регуляторами массового соотношения компонентов . Проще всего 
добиться поддержания заданного массового соотношен и:я компонен
тов без специального регулятора при пологих характеристиках 
Н = f ( V) .  Пологие характеристики Н = f ( V) соответствуют боль
шим углам лопаток на выходе колеса �2л и большей его ширине Ь2 
(меньшим qp . см . рис .  3 . 39) . 

5 . 3 .  УСТОЙ Ч И ВОСТЬ РАБОТЬI НАСОСА В СИСТЕМЕ 

Работа насоса в системе питания ЖР Д должна быть 
устойчивой на всех режимах работы ЖРД. Это означает, что пара
метры насоса дол жны сохраняться постоянными для заданного 
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режима , несмотря на малые отклонения  н х  значен и й ,  в ы з в а i i н ы е  
случайными воздействиями . 

Еrл и насос имеет характеристику Н � f ( V) с я в н ы м  максиму
мом , ил н пере гибо11·1 (рнс . 5 . 1 5) ,  то принцшшально возможна не
устойчивость его работы . Неустойчивая работа насоса характери · 
зуется неустановившимися перемещениямн жидкости в системе, ко
торые приводят к периодическому изменению подачи и напора .  

Разберем условия , которые определяют устойчивость работы на
соса на заданн Jм режиме. Устойчивость такого рода называется 
статической . Устойчивость режима зависит от характернсти к насоса 
и системы . На рис .  5 . 1 5 , а, б приведены характеристи ки насоса Н 
и си стемы Не . Пусть в общем случае характеристи ка системы пере
секает характеристи ку насоса в точках А и Б .  Рассмотрим влияние 
малых отклонений параметров системы на устойчивость режима 
насоса в области этих точек. 

В области точки А любое небольшое случайное уменьшение рас-
хрда на (). V (например , вследствие временной за купорки отверстия 
одной из  форсунок) приводит к тему ,  что напор насоса будет превы
шать потребный н апор системы . Вследствие этого поток жидкости 
в системе ускоряется и расход возрастает до прежнего значения . 

В области точки Б кратковременное уменьшение расхода на (). V, 
возни кающее по тем или и ным причинам ,  вызывает увеличение  по
требного напора системы по отн'Jшению  н апора насоса и ,  как след
ствие  этого , возн и кает торможение  потока и дальнейшее снижение 
расхода . Аналогичные рассуждения можно провести и для кратко
временного увеличения расхода на (). V. 

Таким образом , в области точки Б имеется неустойчивое равно
весие - малое возмущение  вызывает резкое отклонение  параметров 
от номинальных , а в области точки А режим устойчив (обладает 

н н 

Рис. 5. 1 5 . Графическая интерпретация устойчивости насосной системы: 
а - с центробеж ным насосом; б - с осевым насосом 
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свойством самовыравнивания) , та к как малое отклонение не выводит 
систему из равновесия .  

Математически условие устойчивого равновесия работы насоса 
в системе можно записать перавенетвам 

дНс!дV > дН;дV. (5 . 7) 

Графически это означает ,  что в точке пересечения характеристик  
насоса и системы касательная к характеристике системы должна 
проходить под большим углом к оси абсцисс , чем касательная к ха
рактеристике насоса . Меньший угол наклона касательной к харак
теристике системы в точке пересечения ее с характеристикой насоса 
может иметь место только при наличии левой возрастающей ветви -
характеристики насоса (участки вблизи точки Б на  рис .  5 . 1 5) .  

Чем круче характеристика системы , тем меньше вероятность 
неустойчивой работы , поэтому дросселирование ,  которое приводит 
к более крутому возрастанию характеристики системы,  может слу
жить средством устранения явлений , связанных с неустойчивостью. 

Системы питания ЖР Д имеют крутые характеристики потребных 
напоров , пересекающие ось абсцисс (кривые Н� и Н� на рис .  5 . 1 5) ,  
поэтому они , как правило , устойчивы , так как условие (5 . 7) соблю
дается . 

При эксплуатации ЖРД могут встретиться примеры неустойчи
вой работы насосных систем . Система питания  ЖР Д представляет 
собой сложную гидравлическую сеть , состоящую из  нескольких на
сосов , турбин , газогенератора и трубопроводов . Несмотря на то , что 
условие статической устойчивости насоса с присоединенными к нему 
трубопроводами обычно выдерживается , изменение режима ТНА 
может привести к потере устойчивости системы в целом . 

Так ,  если в схеме системы питания ,  приведеиной на рис .  1 . 1 8 ,  на
сос газо генератора имеет характеристику , показанную на рис .  5 . 1 5 , а ,  
то  при  работе на восходящей ветви напорн:>й характеристики этого 
насоса , т. е. на  участке , где дН!д V  > О ,  увеличение  расхода V, сопро
вождающееся возрастанием напора Н, ведет к повышению расхода 
газа через турбину .  Это приводит к повышению угловой скорости 
ТНА.  Пс вышение угловой скорости приводит к дальнейшему уве
личению расхода V и напора Н насоса унитарного топлива и ,  следо
вательно , ведет к дальнейшему повышению расхода газа через 
турбину ,  что , в свою очередь , вновь приводит к возрастанию угло
вой скорости и к потере устойчивости системы питания . 

Аналогичная картина  может иметь место и при работе газогене
ратора турбины на основных компонентах .  При работе насоса на  
восходящей ветви напорной характеристики отклонение по расходу , 
приводящее к отклонению по напору такого же знака , влечет за со
бой изменение расхода газа через турбину ,  вследствие  чего может 
произойти уве.'!ичение или уменьшение у гловой скорости ТНА и 
потеря устойчивости ЖР Д.  

Наличие изменяющегося объема кавитационных полостей , обрат
ных токов на входе в насос [9 ] ,  а также межесткость трубопроводов 
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, 
вриводит к возможности появления  низкочастотных автоколебани й 
насосной системы [ 1 О 1 .  Совпадение частот колебаний корпуса ракеты 
и системы питания может привести к продольной неустойчивости 
корпуса ракеты . 

5 . 4 .  СОВМЕСТНАЯ РАБОТА НАСОСОВ В СИСТЕМЕ 

В системах питания ЖР Д может встретиться последова
тельн'Jе соединение  насосов . Бустерный насос (см . схему ,  приведеи
ную на рис .  3 . 65) и основной насос представляют собой два последо
вательно установленных насоса . Последовательное соединение насо
сов может найти применение  в ЖР Д с большим давлением в камере 
сгорания . При охлаждении камеры компонентом топлива может ока
заться нецелесообразным (из соображений прочности) подавать ком
понент в рубашку охлаждения под давлением ,  равным давлению 
в камере .  Применив два последовательно соединенных насоса , можно 
избежать высоких давлений в рубашке охлаждения . В ряде случаев 
газогенератор турбины ,  работающий на основных компонентах , це
лесообразней питать от отдельных насосов , в которые последова
тельно поступает часть компонентов от основных насосов (см . 
рис .  1 . 1 5) .  Наконец, последовательное и параллельное соединения 
насосов могут встретиться на  стендах при использовании готовых 
агрегатов для работы в общей сети . 

Для полного представления о возмо:ihных режимах в системе 
с последовательным или параллельным включением насосов необхо 
димо рассмотреть их характеристи ки при совместной работе . При су
щественно различных характеристиках насосов может получиться , 
что соединение насосов не  даст увеличения напора или расхода . 

Рассмотрим совместную характеристику двух последовательно 
соединенных насосов 1 и 1 1 ,  имеющих различные исходные харак
теристики (рис .  5 . 1 6) .  Складывая значения  напоров при одном и 
том же расходе , получим характеристику Н = f ( V) а грегата (от
штрихованная кривая) . 

При расходах V < Vв суммарный напор больше напора любого 
из насосов . Чтобы построить характеристику на участке Vва .  необ
ходимо знать характеристику насоса 1 1  при V > Vв . При расходах , 
превышающих Vв (а такие расходы через насос 1 1  обеспечивает 
насос 1 ) ,  у насоса 1 1  напор отрицателен . Это значит,  что энергия 
жидкости уменьшается и н асос работает на режиме тормоза и по
глощает мощность , т .  е .  энер гия отбирается от жидкости . Снижение 
н апора в насосе 1 1  вызывает падение  общего напора . Общий напор 
будет равен нулю,  когда напор насоса 1 равен напору насоса 1 1  
( аб = ав) . Начиная с расхода , равного Vв . и при больших р асходах 
общий напор двух насосов будет меньше напора одного насоса 1 .  
Следовательно , для системы с характеристикой Н� целесообразно 
применение двух последовательно установленных насосов (Н, .,_  > 
> Нд) , а для системы с характеристикой Н� такое соединение не
целесообразно (Нв < НЕ) . Прежде чем применить последовательное 
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Рис .  5 . 1 6 . 0Jв:�� сст н а я  ха р а ктер исти ка двух 
посл едQвательно  соеди н е н н ы х  :насосов 1 

Рис. 5 . 1 7 . Совместная характеристика 
двух параллельна работающих насосов 

соединение двух различных н асосов , всегда следует выяснить , ка
кова будет их совместная характеристика . 

Рассмотрим совместную характеристику двух различных насо
сов при их параллельном соединении (рис. 5 . 1 7) .  При таком соеди
нении расходы суммируются при постоянном напоре и область рабо
чих режимов расширяется в сторону больших расходов . Параллель
ное соединение насосов полностью оправдывается для потребных 
напоров системы , меньших напора насоса I I  и нулевом расходе 
(характеристика системы НсА) . Начиная с расхода V8 ,  соответству
ющего напору для насоса I I  при V = О, жидкость из  системы , пи 
таемой насосом 1 с большим напором , будет протекать через насос I I .  

Для того чтобы построить совместную характеристику в области 
малых расходов , надо знать характеристи ку насоса I I  при отрица
тельных расходах (см . пунктирную часть характеристики Нп) . 
Сопоставляя  расходы через оба насоса при одних  и тех же напорах , 
получим характеристику их  совместной работы (см . отштрихованную 
л ицию БА ) .  Общий расход V будет равен нулю,  когда аб = вб . 
При характеристике системы Нсп параллельное соединение двух 
насосов , имеющих различные характеристи ки , нецелесообразно . 

Из сказанного следует , что для решения вопроса о совместной 
работе двух или более н асосов , имеющих различные диапазоны 
напоров и расходов , необходимо получить их  совместную характе
ристику и определить оптимальные режимы работы системы . 

5 . 5 .  ОСЕ В Ы Е  И РАДИАЛЬН Ы Е  СИЛ Ь! В ТНА 

5 . 5 .  1 .  Осевые силы 

5 . 5 . 1 . 1 .  Н асос 

Неуравновешенные силы,  действующие на рабочие колеса 
н асосов , турбины и и:мпеллерных уплотнений  (см . разд . 2 . 6 . 4) ,  пере
даются через вал на подшипники ТНА и н агружают и х .  Подшип
ники подбираются с учетом действующих сил , поэтому при проекти
ровании ТНА осевые 1 1  радиальные силы должны быть известны . 
Для уменьшенв я уснл и й ,  действующих на  подшипю1 ки , и спользуют 
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различные конструктивные мероп р и я ти я .  Некоторые ю н и х  �fы 
рассмотрим в н астоящем разделе . 

Для определения осевой силы по формуле (2 . 63) надо знать рас
пределение  давления р по контрольной поверхности . Рассмотрим 
одноступенчатый шнекоцентробежный насос (см . рис .  2 . 36 ,  а) :  в се
чении а-а1 действует давление на входе в шнек р1 , а в сечении 6 -61 -
давление  на выходе из  шнека , равное р1 + рНст. ш • где Нст . ш  -
статический н апор шнека ; сечения 61 -в и г -г1 находятся в полости 
высокого давления и в них действуют большие давления . 

Отделяемая уплотнением полость А (разгрузочная полость) 
соединяется несколькими отверстиями В со входом в центробежное 
колесо . Давление в разгрузочной полости в сечении д -д1 невелико ,  
оно превышает давление з а  шнеком на  величину перепада давлений 
в отверстиях /).Ротв : 

Рраз = Pl + РНст. ш  + д.ро rв · (5 .8) 
Если радиальная протяженность поверхностей 61 -в и г -г1 одина 
кова ,  то осевые силы,  действующие на  колесо , будут практически 
уравновешенными . 

Если сместить заднее уплотнение н а  меньший радиус (см . 
рис . 2 . 36) , то проекция сечения г -г1 на плоскость , перпенди куля р
ную оси вращения , станет больше, чем проекция сечения 61 -в, 
и на колесе возникнет осевая сила ,  действующая в сторону входа . 
Смещение уплотнения на больший радиус дает силу ,  действующую 
со стороны входа . Таким путем можно получить необходимую по 
абсолютному значению и направлению осевую силу на колесе . Этой 
силой можно уравновесить , например , осевую силу ,  действующую 
на турбину ,  и можно разгрузить подшипники ТНА от осевой силы . 

Отметим ,  что для исключения вредного влияния на  поток в цен
тробежном колесе утечек , подводимых через отверстия В, разгру
зочную полость А иногда соединяют трубопроводом со входом в на
сос . В этом случае давление Рраэ равно сумме давления на  входе 
в насос и потерь давления в соединительном трубопроводе д.ртруб : 

Рраз = Рвх + д.р.rруб · (5 .9 ) 

В одноступенчатом насосе утечки в осевом зазоре между колесом 
и корпусом направлены от периферии  к центру .  Поэтому давление  р , 
действующее в сечениях 61 -в и г -г1 , определяется выражениями 
(3 . 66) и (3 . 67) . -

Зная распределение  давления по элементам контрольной поверх
ности , можно перейти к определению осевой силы в одноступенчатом 
насосе . На основании и зложенного интеграл в уравнении (2 . 63) 
можно представить через составляющие осевой силы в виде 

где 

J 2 ( 2 D'fn ) p dFz = лDшРI/4 + :rt Ry l - --:r- (PI + rНст . ш) -

Fz 
- лрра з  (R;2 - R;з) + J1 - J2 , 

J p dfz ;  J2 = J p dFz . 
Fz (61-в) Fz (г-г1) 

(5 . 1 0) 
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С помощью выражений (3 . 66) и (3 . 67) получим общую формулу для J1 и J2 
(составляющих осевой силы, действующих в сечен иях 61-в и г-г1 , см . р ис .  2 .36) : 

J = n (rHcт + P1 ) (r� - R�) - А ,  (5 . 1 1 ) 
где Нет - статический  напор колеса , см . фор:.1улу (3 . 65) ;  

А = 2:nr� { 0�29 [ ( 1 , 96� - 1 ) (Pz - Pr=0 , 85r,) - ( 2 ,3� �У - 1 ) (Р2 - Ру) J + 

+ 0 ,067 (Pz - Pr=0 , 85r, ) } 
при Ry < 0 , 85r2 ; 

_ ,{ 2 _ [ 1 - (R�/r�) _ 1 - (R�M) ] А - . 2rz (Pz Pr=0 , 85r,) 2 3 
при Ry > 0 , 85r2 •  

Разности давлений р2 - Ру и р2 - Рг=о , в5г, определяются соответственно 
по формулам (3 . 66) и (3 .67) . При подсчете сил J1 и J2 подставляют соответству
ющие значения р адиуса уплотнения Ry и коэффициентов а и � . зависящих от 
расхода через осевой зазор (см . рис .  3 . 23) . С увеличением утечек давление в осевом 
зазоре падает и уменьшается осевая сила ,  действующая в сечении  61-в (или г-г1 , 
см . рис .  2 .36) . Поэтому при равной радиальной протяженности поверхностей сече
ний  61-в и г-г1 и разных утечках осевые силы, действующие на  эти поверхности, 
будут различными .  

Имея в виду соотношения (5 .8) и (5 .9) , можно преобразовать выражение (5. 10) 
соответственно для случаев соединения  разгрузочной полости А насоса (см . 
рис .  2 .36) с входом в колесо : 

J Р dFz = :т (R� l + R�з - R�z) Р1 + :rtp (R� I  + R�з - R�z - D�/4) Нет . ш
-

Fz 

и входом в насос: 

J p dFz = nR� IPI - :rt (R�z - R�з) Рв х + л:р (R�I - Diuf4) Нет. ш 
--

Fz 
(5 . 1 3) 

С помощью соотношений (2 . 63) , (5. 1 0) ,  . . .  , (5 . 1 3) рассчитывается осевая сила. 
действующая на  шнекоцентробежное колесо насоса . 

5 . 5 . 1 . 2 .  Турбина 

Остановимся на приближенном определении осевой силы 
в турбине (см . рис. 2 . 36) . Для подсчета осевой силы по формуле (2 . 63) 
надо знать распределение давления по сечениям а -а1 ; 6-61 и а1-61 . 
В сечении а-а1 действует давление на  выходе из соплового аппа
рата р1 , в сечении 6-61 - давление н а  выходе из турбины р2 , а в се
чении а1-61 - среднее давление между р1 и р2 • Тогда в сечении  а -а1 
возникает осевая сила ,  равная Fz <а-а, )  р1 , в сечении 6-61 - осе
вая сила Fz (6-6, )р2 , в сечении а1 -61 - Fz (а,-6, ) (р1 + р2)/2 .  
Формула (2 . 63) для осевой силы на колесе турбины принимает вид 

Rz = rh (CJz -- Czz) + : [(Dcp + hl л)2 - d;] PI - � (Dcp + hzл)2 Pz + 
(5 . 1 4) 
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В реактивной турбине р1 > р2 ,  поэтому на колесе возникает 
значительная осевая сила , действующая но направлению потока 
газа . В активной турбине давления р1 и р2 почти одинаковы и осевая 
сила практически близка к нулю .  Последнее обстоятельство часто 
является решающим для выбора активной турбины в качестве пред
камерной турбины Ж:Р Д, так как в реактивных предкамерных 
турбинах осевые силы мо гут быть велики и дости гать сотен кило
ньютонов . 

Для уменьшения осевой силы в диске реактивной осевой турбины 
можно сделать несколько разгрузочных отверстий ,  и зображенных 
на  рис. 2 . 36 пунктиром . При наличии отверстий давления по обе 
стороны диска выравниваются и осевая сила на колесе уменьшается . 
Для уменьшения утечек газа через отверстия осевой зазор между 
передней поверхностью диска и корпусом должен уплотняться . 
Применение разгрузочных отверстий нежелательно , так как они ,  
концентрируя напряжения ,  понижают прочность диска турбины . 

5 .5 . 1 . 3 .  Импеллерное уплотнение 

В конструкции ТНА часто используют импеллерные уплотнения вала (см . 
рис .  3 .24) . В связи с тем, что диск импеллерного уплотнения - импеллер удержи
вает определенный перепад давлений ,  на  нем возникает осевая сила .  Определим 
эту силу. Так как через импеллерное уплотнение почти не  протекает жидкость , то 
выражение для осевой силы (2 . 63) имеет вид 

Rz = J p dFz = J p dFz - J Р dFz . 
Fz Fz (6-бi) Fz (а-а1) 

(5 . 1 5) 

Направление  осевой силы со стороны гладкого диска импеллера nринято за 
положительное. 

В осевом зазоре со стороны диска с лопатками (см . р ис. 3 . 24) жидкость дви
жется с угловой скоростью ОО ж  = сроо , где оо - угловая скорость имnеллера (см . 
раэд . 3 . 1 . 2 . 1 ) .  Распределение давления  в пространстве, занятом жидкостью, найдем 
интегрирован ием выражения (3 . 6 1 ) : 

CfJ2002 ( 2 - 2 ) Р = Р1 и м п  + Р --2- r - r ж • (5 . 1 6) 

С_ помощью выражения (5. 1 6) найдем осевую силу, действующую на  диск 
с лопатками .  Имея в виду ,  что на поверхность, ограниченную радиусами 'в и 'ш 
(см . рис .  3 . 24) , воздействует давление р1имп . получим 

Г2 11МП 

J J ( 2 2 )  CfJ2002 ( 2 2 )2 p dFz = p2:rtr dr = :rt '2 и мп -- 'В Р! имп + :rtp -4- '2 им п - 'ж • 
Fz (а-а ' )  

(5 . 1 7) 

При малом зазоре жидкость со стороны гладкого диска (в связи с отсутствием 
расходного течения) движется с угловой скоростью, равной половине угловой ско
рости импеллера оо. Поэтому изменение давления по р адиусу находится интегр иро
ванием соотношения  (3 . 6 1 ) : 

Р = Р2 им п - роо2 (r2 -- г;);в . 

1 1  Овс я н н и ков Б .  В . и др .  

(5 . 1 8) 
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С помощью выражен ия (5 . 1 8) можно определить силу, действующую в сечt!
нии  6-6' (см . рис .  3 . 24) : 

r2 п м п  J. dP \. d �- ( 2 2 )  2 ( 2 2 )2 Р z = • р2лr Г - Л  r2 н ы п -- rв Р2 имп - лрw r2 имп - rв J 1 6 . 
Fz ( б-б' )  'в 

(5 . 1 9) 

Подставляя формулы (5 . 1 7) и (5 . 1 9) в (5 . 1 5) ,  получи�! выражение для осевой 
силы, действующей на импеллер , 

R z = л (r� им п - r�) (Р2 шш - Р1 нмп) + лрW2 (г� им п - r�)2 / 1 6 -

- лрср2w2 (r� и мп - r;к) 2/4 .  ( 5 . 20) 

Радиус поверхности ' н ;  определяется по перепаду давлений  на  импеллерном 
уплотнении  р2имп - Ршмп с помощью формулы (3 . 72) . При максимальном перепаде 
давлений (Р2имп - Ршмп)шах осевой зазор со стороны диска с лопатками будет 
заполнен жидкостью (ra, = 'шм11) . Пренебрегая р азличием между радиусами r1имп 
и rв , находим формулу для осевой силы при  заполненном жидкостью импеллере .  
Подставив в выражен ие (5 .20) соотношение (3 . 73) ,  получим 

(5 . 2 1 ) 

Осевое усилие н а  импеллере может достигать больших значений ,  которыми 
нельзя пренебрегать пр и р асчете осевой силы ТНА . 

5. 5 . 1 . 4 .  Разгрузка ротора ТНА 

В ТНА осевое усилие ,  действующее н а  упорный подшип
ник ,  находится векторным сложением осевых сил , приложеиных 
к одному валу насоса , турбины и импеллеров уплотнений .  Для раз
грузки подшипника от осевой силы подбирают определенным обра
зом радиус расположения заднего уплотнения центробежного колеса 
насоса . Такая разгрузка подшипника возможна только на одном 
р ежиме работы ТНА .  Как правило , этот режим расчетный . Для того 
чтобы осуществить разгрузку на других режимах ТНА, предусматри
вается автоматическое гидравлическое разгрузочное устройство (ав
томат разгрузки ) . 

Принцип действия  такого устройства можно пояснить следующим 
образом . Элемент 1 ,  соединенный с валом , в частном случае диск 
(см . рис. 5 . 1 8) ,  разделяет малым зазором S полости В1 и В2 . Полость В1 
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соединяется с полостью высокого да
вления насоса ; полость В2 имеет доста
точно большой объем и соединена  с по 
лостью низко го давления . Пусть на  
валу возни кло осевое усилие ,  напра
вленное справа налево . Вал перемещает
ся под действием этого усилия . Зазор S 
уменьшается , потери при  перетекании  
жидкости через зазор возрастают , расход 

Рис. 5. 1 8. Схема автоматического гидравличе
ского разгрузочного устройства 



через зазор падает и тогда давление р1 возрастает , а р2 уменьшается . 
На  диске увеличивается сила ,  действующая слева направо ,  компен
си рующая возникшую на  валу силу ,  направленную справа н алево . 
Если возникает осевая сил а ,  действующая слева направо , то зазор S 
увеличивается , давление р1 уменьшается , а р2 возрастает и осевая 
сила уменьшается . Перемещение вала и изменени е  зазора S п роис
ходит до тех пор ,  пока и зменение давлений  не  приведет к полной 
компенсации ,  возникшей н а  валу  осевой силы . 

Недостаток и спользования разгрузочного устройства заключается 
в уменьшении  расходного КПД насоса , связанном с дополнитель
ными утечками жидкости высокого давления в полость низко го 
давления . 

Разгрузочный диск потребляет мощность из-за трения  о жид
кость . Для исключения этого недостатка часто совмещают поверх
ность диска , образующего полость высокого давления В1 , с внешней 
поверхностью заднего диска центробежного колеса насоса . В этом 
случае вблизи вала образуют саморегулирующийся зазор S между 
диском колеса и корпусом , после  которого жидкость посту пает 
в полость низкого давления , аналогичную полости 82 •  

5 . 5 . 2 .  Радиальн ые силы 

5 . 5 . 2 . 1 .  Н асос 

На колесо действует два вида радиальных сил : гидро
динамическая сила от неравномерности параметров потока по окруж
ности выхода из колеса , вызываемой течением в отводе, и подъемная 
сила в щелевых уплотнениях колеса , аналогичная силе в подшип
н иках скольжения (в плавающих уплотнениях отсутствует) . Подъем
ная сила вызывается гидродинамической радиальной силой , так как 
под ее действием возникает прогиб вала ,  приводящий  к эксцентри
ситету между осью вращения колеса и осью щелевого уплотнения . 
Если колесо разгружено от гидродинамической радиальной силы , 
то подъемная сила не  возникает. Рассмотрим гидродинамическую 
радиальную силу и способы ее уменьшения , в том числе до нуля .  

В насосе с одновитковым спиральным отводом (см . рис .  3 . 1 0) 
давление  и скорость по окружности выхода и з  центробежного колеса 
равномерны только вблизи расчетного режима (рис .  5 . 1 9 , 5 . 20) . 
Для расходов ,  меньших расчетного ,  сечения  спирального отвода 
оказываются перерасширенными (см . разд .  3 . 1 . 4 . 2) .  Поэтому поток 
в отводе тормозится и давление по длине спирального сборника 
возрастает . При этом нарушается радиальная симметрия потока -
со стороны выходной части сборника на  колесо действует повышен
ное давление . Это приводит к возни кновению на колесе радиальной 
силы , направленной со стороны выходных сечений  сборника .  

Для расходов , превышающих расчетный расход, сечения  отвода 
становятся зауженными . Давление по длине сборника падает, и 
появляется радиальная сила , н а п равленная  со стороны начальной 
части сборн и ка . 
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Рис. 5 . 1 9 .  График  распр еделения дав
ления по окружности выхода из колеса 
(по начальной окружности сборника) 

Рис. 5 . 20. Графики изменения  окруж
ной составляющей скорости потока по 
окружности выхода из колеса 

Давления и скорости потока на начальной окружности сборника 
(R3 = r2) можно рассчитать , исполь1уя соотношения разд .  3 . 1 . 1 . 5 
(здесь и далее индекс «3» относится к параметрам на выходе колеса) . 
Полагая в формулах (3 . 2 1 ) и (3 . 23) r = r2 = R8,  получим 

Cзu/C2u = 1 - 0 ,505 ( 1 - Cuн/C2u); 

Рз - Рн = ( 0 ,25 -t- 0,75 сиR ) 2 Iп ..2 .  рс2 C2u R 2и 

(5 . 22) 

(5 . 23) 

Выражение для радиальной скорости Сзr найдем из  уравнения 
неразрывности 

Откуда 
СзrЬзr2 dq> = d (cuнF) . 

1 d (синf) 
Сзr = -ь- d 

• 
з'2 <р 

Решая последнее уравнение с помощью соотношения (3 24) , получим 

C3r = _1 _ [ 1 , 94 ( 1  + 8) cuR2:rt (_!_)е + 0 ,06] dF • (5 . 24) C2u 2Ьзr 2 C2u F 21t d<p 

Здесь индекс 2:rt относится к параметрам , соответствующим q> = 2:rt . 
Из формулы (5 . 24) следует , что ради альная скорость потока зави

сит от градиента нарастания площади сборника . Так как обычно 
изменение площади носит сложный характер , зависимость (5 . 24) 
не сводится к квадратурам . 

Скорость потока Сuн зависит от площади сечения сборника F, 
см .  формулу (3 . 24) , а площадь F, в свою очередь , связана с цен
тральным у глом сборника q> (см . рис .  3 . 1 0 , в) . Поэтому с помощью 
формул (5 . 22) , . . .  , (5 . 24) можно определить изменение давления и 
скорости по у глу q> (по окружности колеса) .  Результаты таких 
расчетов в качестве примера приведены на  рис .  5 . 1 9 ,  . . .  , 5 . 2 1 . 

Формулы ,  выражающие зависимость гидродинамической радиаль
ной си.r1ы от давдений и скоростей , полученные с помощью теоремы 
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о количестве движения , имеют вид 211: (211: 211: ) Rrx = -bзrz J Рз cos (jJ dqJ - pbзrz J с�, cos (jJ dqJ - J сз,Сзu sin (jJ dqJ ; о о о 
(5 . 25) � (� � ) Rru = -bзrz J Рз s in (jJ dqJ - pbзrz J с�, s in (jJ dqJ + J CзrC2u cos (jJ dqJ , 

(5 .26) 
где Rrx ;  Rru - проекции радиальной силы на  оси х, у .  

Проекции определяют значение и направление радиальной силы : 

R, = v·Rix + Юu; (5 .27) 
t Rry ЧJR = arc g -

R 
. r rx 

(5 . 28) 
Соотношения (5 . 25) , . . .  , (5 . 28) показывают,  что для расчета ра

диальной силы и определения ее направления  надо проинтегриро
вать уравнения (5 . 25) и (5 . 26) . В связи со сложностью выражений  
для давления и скоростей необходимо численное инте-грирование 
этих уравнений с использованием ЭВМ. 

Радиальные силы в насосах с одновитковым отводом могут дости
гать десятков килоньютонов . Для уменьшения силы целесообразно 
уменьшать ширину входа в сборник  Ь3 (уменьшение  ширины ко
леса Ь2) и профилировать специальным образом сборник . Пусть 
насос в основном работает при расходах , меньших и равных расчет
ному .  Тогда для выравнивания давления по окружности колеса 
(см . рис .  5 . 1 9) следует ув�личить давления  в начальных сече
ниях сборника (малые ЧJ) и уменьшить в выходных сечениях  (боль
шие ЧJ) . Это может быть достигнуто уменьшением скоростей потока 
в начальных сечениях  и увеличением в выходных , т. е . площади 
начальных сечений  надо несколько увеличить , а выходных - умень
шить , сохраняя площадь сечения горла Fr неизменной . Если насос 
работает в основном при расходах,  больших расчетного , то для вы
равнивания давления на окружности колеса (см . рис . 5 . 1 9) надо , 
наоборот , площади начальных сечений  уменьшить , а выходных -
увеличить . В том и другом случаях  площадь сечений  сборника F 
должна плавно нарастать по у глу qJ . 

Однако , даже при специальном профилировании одновиткового 
спирального сборника, радиальную силу можно уменьшить , но не 
исключить . Практически полную раз- ь. u CJr/IC:rr)cp грузку колеса от радиальнон силы г---.:..:""--,---,.----,----, 
можно обеспечить , если вместо одно· 
виткового отвода использовать двух
виткавый лопаточный или каналь· 
ный отводы . 

Рис. 5 .2 1 .  Графики изменения радиальной 
составляющей скорости n o  окружности вы· 
хода из коле�а Q t(JO lQ.U % гpaiJyc 
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В насосе с двухвитковым спиральным отводом (см . рис . 3 . 1 1 ) 
витки А и Б являются радиально- симметричными . Если обеспечить 
через них одинаковые расходы , то из- за радиально-осевой симме
трии течения радиальная сила на колесе не возникает. 

Условие равенства расходов через сечения н -н ,  6-6 витков А и Б выполняется при 
(5 . 29) 

Равны расходы также через сечения а ' -а' и 6' -6' , в этих же 
сечениях средние давления  должны быть одинаковы , т. е .  

Рср а ' = Рср б ' •  (5 . 30) 

Среднее давление в промежуточном сечении витков А и Б найдем 
из уравнения энергии 

Рср = Ро вх + Р (Н к - Lc) - рс�р/2, (5 . 3 1 ) 
где Нк - напор колеса ; Се р - средняя скорость в сечении . 

Получив с помощью соотношения (5 . 3 1 )  выражения для давлени й 
в сечениях н -н и 6-6, найдем зависимости для давлений  Рср а' 
и Рср б' , учтя потери в переводном канале В и в канале Д (см . 
рис .  3 . 1 1 ) : 2 2 ( Fн ) 2 сн сн Рср а ' = Ро вх + р (Нк - Lc) - Р ' ра' Т - Р�в -у ;  (5 . 32) 

2 2 
, ( р6 ) 2 с6 . с6 Рср 6' = Ро вх -t- р (Н к - Lc) - р р6, 2 - Р�д 2 '  (5 . 33) 

где �в . �д - коэффициенты потерь в каналах В и Д (см . рис .  3 . 1 1  ) . 
Уравнения (5 . 32) и (5 . 33) совместно с равенством (5 . 30) позво

ляют получить выражение для геометрических параметров отвода , 
удовлетворяющее условию (5 . 29) , при котором радиальная сила 
равна нулю:  

F;; = {( ::. у + �д - �в 
(5 . 34) 

Обычно Fбl Fб' = 0 , 9  . . .  1 ,0; �д = 0 ,05 . . . О, 1 0 ;  �в = 0 , 3  . . .  0 , 4 . 
При этом из формулы (5 . 34) получим , что Fa· 1Fн. = 1 , 2 . . .  1 , 4 . 
Таким образом , для разгрузки колеса от радиальной силы переводной 
канал В двухвиткового спиральногu отвода (см . рис . 3 . 1 1 ) следует 
выполнять диффузорным . 

В насосе со спиральным отводом , имеющим кольцевой лопаточ
ный диффузор (см . рис .  3 . 1 2) , диффузор расположен после колеса . 
Его лопатки равномерно расположены по окружности . Если создать 
равномерное распределение расхода жидкости по каналам лопаточ
ного диффузора , то из- за радиально-симметричного сечения на вы
ходе колеса радиальная сила будет равна нулю.  Равномерное рас
пределение расхода по каналам обеспечивается специ альным про-
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фили рованием сборника .  Условие равенства расходов через канальi 
записывается в виде 

Vн = V/Zд, (5 .35) 

где Vн - расход через канал ; V - расход через насос . 
Расход через сечение  сборника Fi ,  соответствующее выходу 

из i- го канала ,  определяется выражением 

vi = CuRiF i = Vнi = Vi/Zд · (5 . 36) 

Для опреде.'lения окружной составляющей скорости потока 
в сечениях сборника CuRi рассмотрим течение в сборнике .  

Течение  в спиральном сборнике описывается дифференциальным 
уравнением [2  ] ,  которое при использовании лопаточного диффу
зора принимает вид: 

cuR -+ (r -+ Л) d (cuRfcsи) = О , (5 . 37) 
C5u d (F + Л) 

где Cu8 - окружная составляющая скорости потока в середине 
сечения  сборника ; 

-скорость на выходе лопаточного диффузора ; k5 - коэффициент су
жения  сечения на выходе лопаточного диффузора ; F - площадь 
поперечного сечения спирального сборника . 

В уравнение  (5 . 37) введена постоянная Л ,  так как задача опре
деления характера течения  в спи ральном сборни ке является краевой .  
Действительно , в начальном сечении сборника (<ре = О , F = F0) 
скорость потока CuR = с5а , в выходном сечении сборника (F = Fг) 
скорость CrtR � Сг = V/ Fг . 

Соотношение (5 . 37) является уравнением с разделяющимиен пе
ременными . Решение  этого уравнения при указанных краевых усло
виях имеет вид 

\ 

Сг - (fг - Fo)  cuR C5 u --- := ----�-----------
__±__ (fг - f) + (F - fo) C5u 

(5 . 38) 

Наличие зазора между лопаточным диффузором и языком спи
рального отвода (F0 =1= О) приводит при обтекании  языка к допол
н ительным потерям и возмущениям ,  вызывающим пульсации дав
ления и вибрации конструкции .  Поэтому целесообразно выбирать 
зазор минимальным из технологических соображений  (на рис .  3 . 1 2  
зазор отсутствует) . Тогда площадь F0 практически будет равна нулю 
и уравнение (5 . 38) примет вид 

cuR 
с511 

= 
1 + (с511/Сг - 1 ) F!Fг 

(5 . 39) 
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t iодставл я я  соотношен и е  (5 . 39) в формулу (5 . 36) , после п реоб р а зоlJа
н ий  получим 

F; 
Fr - 1 + Csu Zд . 

i · 
Сг t 

(5 . 40) 

Формула (5 . 40) определяет площади сечени й  сборника ,  при кото
рых обеспечиваются равномерные расходы по каналам лопаточного 
диффузора и ,  следовательно , разгрузка колеса от радиальной силы . 

Результаты расчетов по формуле (5 . 40) приведены на рис .  5 . 22 . 
Видно ,  что характер изменения площадей зависит от отношения 
скоростей cгlc5u . При отношении , равном единице, площади сбор
ника изменяются линейно . 

В насосе с отводом с кольцевым канальным диффузором (см . 
рис .  3 . 1 4) площади сечения  спирального сбор ни  ка Fi , соответству
ющие выходам из каналов и обеспечивающие разгрузку колеса от 
радиальной силы , также определяется по формуле (5 . 40) . 

5 . 5 . 2 . 2 . Турбина 

В турбине радиальная сила возникает при парциальном 
подводе газа .  Рассмотрим осевую турбину ,  принимая , что давление 
на  наружной цилиндрической поверхности колеса равномерно . 
При парциальном подводе газ , выходя из соплового аппарата , обте
кает только те лопатки колеса , которые находятся на дуге подвода . 
Поэтому окружные силы на  лопатках дают момент относительно 
оси вращения и радиальную силу . Так ,  элементарная сила dRu 
(рис . 5 . 23 )  дает момент 

dM = Гер dRr. (5 . 4 1 ) 
и радиальную силу dRr = dRu . 

Примем , что каждый элемент дуги подвода создает один и тот же 
момент . Тогда 

м м dM = - dqJ = -2 - dqJ . (5 . 42) 
<"Ро :rtE 

О 50 100 150 200 250 JOO lfJt; 
Рис. 5 .22 .  График оптимального изме
нения относительной площади сечения 
спирального отвода с лопаточным коль
цевым диффузором при  изменении  <"Ре  (Zб = 5 . . . 1 5) 

320 

!J 

х 

Рис . 5 . 23 .  Схема ,  используемая при 
расчете радиальной силы в осевой пар
циальной турбине 



Момент М отличается от момента на валу турбины Мт на вели 
чину момента , вызванного трением диска о газ и вентиляционными 
потерями . ·  Пренебрегая этими потерями , п риближенно получим 

М � М т = Nт/ffi , 

где Nт - мощность турбины . 
Используя выражения (5 . 4 1 ) ,  . . .  , (5 . 43) , найдем 

dRr = 2Nт = dep . :п:ви 
Проекции силы на  оси х и у :  

N dRrx = dRr COS ер = -2 т COS ер dep ;  :п:ви 
dRr11 = -dRг s in ер =  - 2Nт s in ер dep .  :п:ви 

(5 . 43) 

Проекции результирующей радиальной силы Rг найдем интегри· 
рованием по дуге подвода соответственно dRгx и dRru : 

Ч'о 
R Nт J d Nт . N.r . 2 rx = -2-- cos ер ер = -2-- sш еро = -z-- sш ле; :n:eu :П:ЕU :П:fU о 

(j) 

(5 . 44) 

R,.y = - 2N ., J s in ep dtp = - 2
Nт ( 1 - cos ер0) = - 2N·r ( 1 - cos 2ле) . :П:fU :П:fU :П:ЕU о 

(5 . 45) 
Радиальная сила ,  действующая на колесо парциальной осевой 

турбины, 
Rг = v ·юх + Юu· 

После подстановки в последнюю формулу выражений (5 . 44) и (5 . 45) 
получим 

Rr = :т V 1 - cos 2ле. 
:n: 

2 • fU (5 . 46) 

Из формулы (5 . 46) следует , что с уменьшением степени парциаль
ности е радиальная сила Rr возрастает . Направление радиальной 
силы Rr определим по ее проекциям Rгх и R,y : 

t RrтJ t 1 - cos 
2:n:e 

epRr = arc g -R = arc g . 2 -- . 
r.v: sш :n:e 

Уменьшить радиальную силу Rr до нуля можно, разделив  одну 
дугу подвода газа на две симметрично расположенные . Однако при 
этом КПД турбины падает (см . разд. 4 . 5 . 2 . 2) .  В радиальной турбине. 
с парциальным подводом радиальная сила может быть определена ,  
если известно распределение давления по  окружности входа в ко
лесо .  Достоверные данные по распределению давления  могут быть 
получены экспериментальным путем . 
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Определив радиальные силы , действующие на колеса насосов и 
турбины,  можно найти радиальные усилия на подшипниках . Для 
этого следует рассмотреть вал как балку , расположенную на опорах 
(подшипниках) . 

5 . 6 .  КПД ТНА 

КПД ТНА - отношение суммы полезных мощностей на
сосов ТНА к располагаемой адиабатной мощности турбины 

� rhнH 
Чт н А = (rhтLo aд) • (5 . 47) 

Для ТНА, состоящего из турбины и трех насосов (окислителя , 
горючего и газогенераторного , см . рис .  1 . 1 5) , выражение (5 . 47) 
примет вид 

(5 . 48) 
Здесь индексом «ГГ» обозначены параметры газогенераторного · на
соса , индексом «ою> параметры насоса окислителя ,  и ндексом «Г» 
параметры насоса горючего 

Выразив произведение rhнH через NнЧн и thт Loaд через Nт1Чт . 
получим ( N о к N г t N гг ) ЧтнА = !Т;" Чок -- Nт Ч г - N.r Чг

г Чт ·  
(5 . 49) 

Если  КПД насосов равны УJок = Чг = Чгг = Чн . то , так как N т = = N ок + Nr + Nгг • 
1J

т
нА = Чн Чт · 

В завиенмости от значений КПД насосов и турбины КПД ТНА может 
находиться в пределах 0 , 25 . . .  0 , 60 . Большие значения КПД соот
ветствуют ТНА с предкамерной турбиной . Предкамерные турбины 
имеют больший КПД, чем автономные . 

5. 7. СВЯЗЬ МАСС Ы ТНА С ГИДРОДИ НАМИ Ч ЕС КИМИ 
ПАРАМЕТРАМИ СИСТЕМ Ы П ИТАН И Я  ЖРД 

Масса ТНА в значительной мере определяется его гидро
динамическими параметрами . 

Элементы подводов , колес насосов и турбины ТНА можно условно 
разделить на полые цилиндры и диски . Масса полого ци,rшндра 
в килограммах определяется как 

mц = РмЛDцбцlц , (5 . 50) 
где Рм - плотность материала , кг/м3 ; Dц , бц , lц - соответственно 
характерные внешний  диаметр , толщина  стенок и длина цилин
дра ,  м .  

Массу диска mд можно выразить следующим образом : 
(5 . 5 1 )  

где Dд . бд - С J Jтветс гв е н н о  х а р а ктер н ы е  д а а ч е r р  и толщнна ди ска .  
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Если отнести дл я насоса толщи ны бц и бд к какой-либо х арак
терной его толщине 611 , а остальные линейные размеры - к харак
терному ди аметру насоса D11,  то выражения (5 . 50) и (5 . 5 1 ) при
мут вид 

Масса насоса выразится в виде суммы масс цилиндрических и 
дисковых элементов :  

тн = � тц + � mд = D�бн ( � РмКц - t  � РмКд ) · (5 .52) 
Обозначив выражение в скобках в формуле (5 . 52) через К� . 

получим 
(5 . 53) 

В массе насоса значительную долю составляют массы корпусов 
подвода и отвода . Поэтому характерные размеры насоса Dн и б11 , 
входящие в выражение (5 . 53) , будем определять по подводу и отводу 
насоса . 

Естественно , что в насосах , развивающих большие давления , 
большую долю массы составляет масса отводов . Масса подвода со
ставляет большую долю массы насосов , в которых велики расходы 
компонента . 

Определим характерный диаметр Dн по подводу , а толщину 611 -
по отводу . Размеры подвода зависят от объемного расхода , поэтому 
можно записать 

(5 . 54 )  
где Сподв - характерная скорость жидкости в подводе , Кподв -
константа . 

Характерная толщина отвода , на груженного значительными си
лами от внутреннего давления Ротв • определяется по формуле ,  и звест
ной из курса сопротивления материалов , для короткого цилиндра ,  
на груженного внутренним давлением , 

бн = РотвDотв/Rz , (5 . 55) 
где Rz - прочность материала на разрыв . 

Диаметр отвода Dотв в формуле (5 . 55) определяется диаметром 
колеса насоса D2 , а давление  Ротв можно принять п ропорциональ
ным рН.  Тогда формула (5 . 55) п римет виД 

бн = К�твРН Dz! Rz .  (5 . 56) 
После преобразований формулы (5 . 56) с учетом того , что 

Н ,..." ffi2D2, получим 
бн = KoтвPH3/2/ffi.  (5 . 57) 

Здесь К�тв и Котв - константы . 
Подставив выражения (5 . 54) и (5 . 57) в соотношение  (5 . 53) , после 

объединения  постоянных насоса в коэффициент насоса Кн получим 
к V• нз · 2 . тн = нР ' 1 ffi . (5 .58) 
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Из формулы (5 . 58) видно влияние гидродинамических вараметров 
насоса на  его массу . С увеличением напора насоса Н и расхода V 
и с уменьшением у гловой скорости ffi масса насоса возрастает . 

Такое влияние гидродинамических параметров объясняется сле
дующим образом . С увеличением напора возрастает давление в на
сосе , что требует утолщения  корпуса отвода . Помимо этого , для 
создания большого напора требуется большой диаметр центробеж
ного колеса и ,  следовательно , большие размеры отвода . К увеличе
нию размеров колеса и отвода ведет также уменьшение у гловой 
скорости ffi. Влияние расхода V на массу насоса проявляется в основ
ном через размеры подводящего патрубка . С увеличением V раз
меры патрубка возрастают . 

Принимая , что насосы окислителя и горючего имеют близкие 
значения Кю можно с помощью формулы (5. 58) записать выражение 
для их  суммарной массы : 

к н ( . 3/2 • 3/2) ток + тг = - Рок VокНок + РгVгНг • ro (5 . 59) 

Выразив массу турбины ТНА в виде доли от суммарной массы 
насрсов ,  можно из формулы (5 . 59) получить формулу для массы ТНА 

_ Ктнл ( V НЗ/2 , V нз12) mт н А - -(1)-- Рок ок ок ·т Рг г г ' (5 . 60) 

где Ктнл - константа . 
В формуле (5 . 60) для одновальных ТНА с одной турбиной и 

одноступенчатыми насосами с односторонним входом , имеющими 
суммарный объемный расход Vон + Vг > 0 ,06 м3/с ,  можно прини
мать Ктнл = (0 , 3  . . . 0 , 35) 1 0-3 с3 • рад/м3 . 

При меньших расходах компонентов влияние расхода на массу 
ТНА оказывается несущественным . Для таких ТНА формула (5 . 60) 
имеет следующий вид: 

к' ( НЗ/2 НЗ/2)/ mтнА = Т НА Рок ок + Pr г ffi , (5 . 6 1 )  

где Ктнл = (0 , 1 2  . . .  0 , 1 8) 1 0-4 с2 · рад. 
Для насосов с двусторонним входом значения Ктн.л; следует 

принимать на 1 0  . . .  1 5 % большими . 
Масса бустерного насосного а грегата (БНА) оценивается по 

формуле • 3/2 
тв н А = Кы-tлРV Н б .  н/ffiб . н .  (5 . 62) 

где КвнА = (0 , 0 1 5 . . .  0 ,025) С3 · рад/м3 ; нб. н . ffiб , н - напор и у гло
вая скорость вала бустерного насоса . 

Формулы (5 . 60) , . . .  , (5 . 62) позволяют в первом приближении  оце
нить массу ТНА и БНА по гидродинамическим параметрам , не при
бегая к конструкторской проработке . С их  помощью можно при 
расчете различных вариантов ТНА и БНА оценить эффективность 
каждого из вариантов по массе . 
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5 .8 .  ОТНОСИТЕЛЬНАЯ МАССА И УДЕЛ ЬНАЯ МОЩНОСТЬ ТНА 
Относительной массой ТНА называется масса ТНА , прн

ходящаяся н а  единицу его мощности , равной мощности турбины : 
fiiтнл = mтнл!Nт .  (5 . 63) 

При одной и той же схеме ЖРД (например , ЖРД с дожи ганием) 
при одинаковых давлениях в камере и на входе в насосы относитель
ная масса характеризует конструктивное совершенство ТНА . Чем 
меньше относительная масса , тем совершеннее ТНА . 

Найдем связь относительной массы ТНА с его параметрами . 
Рассмотрим ТНА с расходом V011 + Vг > 0 , 06 м3/с ,  для которых 
масса определяется по формуле (5 . 60) . Мощность турбины выразим 
через мощность насосов окислителя и горючего 

N т = N О-" + Nг = rhoнH он/'Уiон + rhгНг.1Чг · (5 . 64) 
Подставляя соотношения (5 .60) и (5 . 64) в формулу (5 . 63) , получим 

fii _ Ктнл Нг 'YI 1 + Кт (Нон!Нг) 
V- 1 

3/2 

ТНА - ro 1 + КmНон'УJг/(Нг'УJnн) ' 
где Кт - массовое соотношение  компонентов топлива ЖР Д.  

(5 .65) 

Можно приближенно принять равными КПД насосов окисли
теля и горючего и их  напоры (кроме насосов водородных ТНА) . 
Тогда , принимая во внимание ,  что напор насоса горючего связан 
с давлением в камере сгорания ЖР Д (см . разд.  1 . 1  ) ,  из  выраже
ния (5 . 65) получим 

fiiтнл � k V Рнl ffi ,  (5 .66) 
где k - константа . 

Соотношение (5 . 66) показывает , что относительная масса ТНА 
воз-растает с увеличением давления в камере ЖР Д и уменьшается 
с ростом у гловой скорости вала ТНА.  Напомним , что ffi зависит 
от давления компонентов топлива на входе в насосы (см . разд. 3) . 
С увеличением давления ffi возрастает . Относительная масса ТНА 
составляет 0 ,007 . . .  0 ,02 . Повышение  ffi возможно также при улуч
шении антикавитационных качеств насосов и применении в системе 
питания бустеrных н асосных а грегатов . В последнем случае следует 
говорить об относительной массе системы питания :  

- (mTHA + mБНА он +  mБНА г) mс. п = N т 
где m6нл 011 , m6нл г - масса бустерных насосных а грегатов окис
лителя и горючего . 

Обратной величиной относительной массы является удельная 
мощность ТНА - отношение мощности турбины к массе ТНА :  

Nуд = Nт!mтнА = 1 /fiiтнл · (5 .67) 
Удельная мощность ТНА составляет 50 . . .  1 50 кВт/кг .  
ТНА ЖР Д среди всех видов лопаточных дви гательных и энерге

тических установок имеют самую большую мощностную отдачу 
с 1 кг их массы . 
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5 . 9 .  УДЕЛ ЬНАЯ ВИ БРОНАГРУЖЕН НОСТЬ ТНА 
Потери энергии в насосах и турбинах сопровождаются 

пульсациями давлений  и скоростей . Энер гия пульсаций частично 
преобразуется в энергию вибраций .  Поэтому часть потерь энергии 
переходит в энергию вибраций ,  которая характеризует вибронагру
женность конструкции .  Следовательно , потери энергии также будут 
характеризовать вибронагруженность конструкции . Удельная вибро
нагруженность ТНА представляет отношение  мощности потерь 
Nп тнА к массе mтнл:  

Sтнл = Nп тнл'mтнА · (5 .68) 
Мощность потерь в ТНА равна су'\IМе потерь в насосах и в тур

бине :  
N п ТНА = N п. он --[- N n .  г + N п. гг + N п. т •  (5 . 69) 

где Nn. он . Nn. г •  Nп . гг . Nп. т - мощности потерь насоса окисли
теля , насоса горючего , газазогераторного насоса и турбины .  

Для насоса мощность потерь равна  разности nолной (потребляе
мой) мощности и полезной , а для турбины - разности располагаемой 
адиабатной мощности и эффективной : 

Nп . н = Nн - Nпол = Nн ( 1 - 'I'Jн) ; (5 . 70) 
Nп. т =  No ад - Nт = Nт ( 1  - '11т)1Чт · (5 . 7 1 )  

После преобразований выражения (5 . 68) с помощью соотноше
ний  (5 . 49) , (5 . 67) , . . .  , (5 . 7 1 )  получим 

Sтнл = N.уд ( 1 - 'I'Jтнл)/f], .  (5 .72) 
Из формулы (5 . 72) видно , что удельная вибронагруженность ТНА 

уменьшается с увеличением КПД насосов и турбины : при 'I'J - 1 
величина SтнА - О . 

Значение SтнА составляет 20 . . .  1 00 кВт/кг .  При большой удель
ной вибронагруженности ТНА, превышающей 60 кВт/кг ,  вибрации 
достигают высокого уровня ,  при котором энергия вибраций уже 
не поглощается конструкцией . Могут возникать дефекты и разру
шения ТНА, что требует. при отработке дополнительного совершен
ствования  конструкции (увеличения  жесткости и прочности элемен
тов ТНА ,  повышения КПД насосов и турбины и т. п . ) .  

5 . 1 0 . АЛ ГОРИТМ РАСЧ ЕТА ТНА КА К ЭЛ ЕМЕНТА САПР 
Д В И ГАТЕЛЬН Ы Х  УСТАНОВО К С ЖРД 

5 . 1 0 . 1 .  Общие сведения 

Развитие возможностей вычислительной техники и совер
шенствование  теории процессов ,  происходящих в дви гательных уста
новках (ДУ) с ЖРД, позволяют создать систему автоматизирован
ного проектирования (САПР) . САПР дает возможность при сокраще
нии  трудоемкости проведения  расчетов увеличить глубину и точ
ность проектных проработок ,  обеспечить получение оптимальных 
решений .  Это в конечном счете приводит к сокращению сроков и 
326 



Рис. 5 . 24 .  Структурная схема влияния параметров системы питания ЖР Д с до
жиганием на  целевые функции оптимизации двигательной установки (ДУ) : 
р , Т - давление и тем пература ком понентов топлива ;  т - м асса ;  « п .  Г» - полез ный  груз 
«б» - топливные баки ;  «Д» - двигатель, «с . п» - системы пита ния дв игателя ; «б.  н» -
бустерный насос; << Н>> - насос Т Н А; «труn>> - трубопров оды дв игателя ;  :«а вт» - агрегаты 
автоматики 

затрат на  создание ДУ, уменьшает вероятность их  морального 
старения . 

Разработка ЖР Д ведется в соответствии с техническим зада
нием (ТЗ) разработчика ДУ. В ТЗ определяется схема ЖРД (с до
жи ганием , без дожигания ) ,  топливо и основные параметры : тя га , 
удельный импульс тя ги ,  давление на срезе сопла ,  давление  и тем
пература компонентов топлива на входе , масса ЖРД и др .  Эти дан
ные определяются разработчиком ДУ в результате вариантных рас
четов на  ЭВМ с использованием модели ДУ. Модель ДУ позволяет 
оптимизировать параметры ДУ (в том числе и параметры ЖРД) . 
При этом могут быть поставлены различные цели оптимизации ,  
т .  е .  достижения оптимума (максимума или  минимума) различных 
целевых функций .  В качестве целевых функций принимается поле1-
ный груз , выводимый ступенью (или приращение скорости ) ,  началь
ная масса ДУ. 

Параметры системы питания ЖР Д, в том числе и ТНА . суще
ственно влияют на целевые функции (рис .  5 . 24 , 5 . 25) . Так, уменьше-

Рпс .  5 25. Стр укту р н а я  C X C'\I 'I В .1 I I Я IШ Я  п а р :�ыетров с нетемы тпашiя  )1\P,J без 
ДOЖ ! ! Г 3 ! I I I ;I ! ! а  ц е . I С В Ы С  фуНКЦilН O П T !! M I I З :Щ I I ! I  Д IJ I ! Г i! T e.'I l > IJ O ii )'CT3 H O IJ K I I .  

/У -- уде.nьны t"r и � иtульс тя г и  ( остадьные обозначения  �1\I.  � подписи к рис .  5 2 -l ) 
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ние  давления и температуры топлива на  входе в систему питания 
приводит к уменьшению массы баков и ,  следовательно ,  массы ДУ. 
Увеличение частоты вращения ТНА уменьшает его массу , что ведет 
к снижению массы ЖРД и ДУ. К таким же результатам ведет повы
шение КПД ТНА (КПД насосов и турбины) ЖР Д с дожи ганием 
(см . рис .  5 . 24) , так как позволяет уменьшить необходимое давление 
на  выходе н асосов , а также давление и температуру на  входе в тур
бину (в газогенераторе) . В ЖР Д без дожигания  (см . рис .  5 . 25) уве
личение КПД насосов и турбины приводит к уменьшению расхода 
газа через турбину ,  что повышает удельный импульс тя ги и ведет 
к росту полезного груза ступени .  

При разработке Т З  проводятся проектные расчеты н а  ЭВМ 
с использованием модели ЖР Д. Целью расчетов является оптимиза
ция параметров а грегатов ЖР Д (в том числе и ТНА) . При этом целе
выми функциями могут быть температура и давление газа перед 
турбиной , у гловая скорость ТНА и др . Полученные оптимальные 
параметры а грегатов ЖРД являются исходными при их  проекти
ровании . Для ТНА исходными параметрами могут быть угловая 
с корость , расходы компонентов топлива , газа через турбину ,  давле
ния  на входе и выходе насосов и турбины,  температура компонентов 
и газа . 

Модель ЖРД, как и модель ДУ, представляет комплекс машин
ных про грамм , описывающих процессы в а грегатах и системах ЖР Д, 
а также связи между ними , т . е . модель строится по модульному 
принципу (модуль-программа) . 

Модуль-программа предпочтительнее одной сложной программы . 
Модули можно широко использовать для решения частных задач 
( расчет а грегатов или систем при проектировании , анализ процессов 
в а грегатах при отработке , в том числе при проявлении  н еисправ
ностей и отказов) без использования всей модели ,  что более эконо
мично . Помимо этого , ускоряется машинная отладка модели и упро
щается совершенствование модели ,  сводящееся к совершенствованию 
и увеличению числа  модулей , п роводимым обычно в разное время . 

Модуль-программа включает алгоритм расчета , пакет перфокарт 
( перфолент, магнитных лент) и инструкцию для пользователя .  Ал го
ритм является совокупностью математических соотношений ,  рас
положенных в последовательности , определяющей процесс расчета , 
преобразования исходных данных в искомый результат . Ал горитм 
отражает уровень знаний о рассматриваемом процессе и основы
вается на теории процесса . Он переводится на машинный язык 
с последующей разработкой пакета перфокарт (перфолент, магнит
ных лент) для определенного типа ЭВМ. Ал горитм является опреде
ляющей частью программы , так как он сохраняется при  переходе 
с одного машинного я зыка на другой (с одного типа ЭВМ на  другой 
тип) . Отсюда следует , что разработка ал горитма является необхо
димым условием разработки программ САПР . 

Далее рассмотрен вопрос оптимизации основных параметров ТНА 
н приведены ал гор итVIы гидравлического расчета шнекоцентробеж
ны х  насосов о Jш ст пел я и горючего , а также газодинамического 
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расчета предкамерных и автономных турбин .  Алгоритмы основаны 
на теории насосов и турбин ,  изложенной в разд. 3 и 4 .  Приведены 
примеры расчетов насосов и турбин с использованием указанных 
алгоритмов . Результаты расчетов являются исходными для разра
ботки конструкции ТНА и последующей оптимизации его прочност
ных характеристик .  

5 . 1 0 . 2 .  Оптимизаци я основных параметров ТН А 

5 . 1 0 . 2 . 1 . Выбор параметров ТНА с автономной турбиной 

Система питания ЖРД с ТНА (см . разд .  1 . 4) может иметь 
автономную или предкамерную турбину .  Выбор той или иной схемы 
определяется назначением ЖРД. Как правило , в ЖРД средних  и 
больших тя г используют схему с предкамерной турбиной (схему 
с дожи ганием) , позволяющую получить больший удельный импульс 
тя ги . В ЖРД с предкамерной турбиной можно иметь высокие давле
ния в камере сгорания ,  так как в ней отсутствует выброс газа после 
турбины ,  понижающий удельный импульс тя ги . 

Система питания с предкамерной турбиной может быть выпол 
нена по различным схемам . Параметры системы питания - расход 
газа через турбину ,  давление  на выходе из насосов , температура 
и давление перед турбиной (в газогенераторе) , частота вращения 
ТНА и т .  п .  - определяются схемой системы питания . Схема системы 
питания определяет также конструктивные особенности насосов и 
турбины ТНА. В настоящем разделе рассмотрены вопросы выбора 
системы питания и определения основных параметров системы пита
ния при заданных тя ге , удельном импульсе тя ги и соотношении  
компонентов топлива в ЖР Д.  Выбор схемы питания и определение 
ее основных параметров всегда предшествуют подробному расчету 
ТНА, так как они определяют параметры,  на которые должны быть 
рассчитаны насосы и турбина ,  и возможные ал горитмы оптимизации .  
Сначала рассмотрим схему питания с автономной турбиной как 
более простую. 

В системе питания с автономной турбиной (схема ЖР Д без дожи
гания )  для привода турбины используется восстановительный газ ,  
вырабатываемый в газогенераторе (см . р и с .  1 . 1 7) .  Использование 
восстановительного газа не  связано с опасностью возгорания ме
талла при высоких температурах газа , которая существует при при 
менении окислительного газа .  Поэтому для неохлаждаемых турбин 
можно допустить более высокую температуру восстановительного 
газа ( 1 000 . . .  1 200 К) , чем окислительного (600 . . .  800 К) . Кроме 
того , газовая постоянная больше у восстановительного газа . Все это 
способствует уменьшению необходимого расхода газа через тур
бину thт . 

Расход thт является одним из основных параметров системы пита
ния  с автономной турбиной . Чем меньше thт , тем более выеоким 
будет удельный импульс тя ги ЖР Д (см . рис .  5 . 25) . Обеспечению 
н а и м е н ь ше го з н а ч ен и я  thт подчинен выбор ти па и параметров насо-
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сов и турбины ТНА . Расход thт находят из условия равенства (ба
ланса) мощностей насосов и турбины ТНА : 

Nон + Nг = Nт.  (5 . 73) 
Выражение (5 . 73) можно переписать в виде 

fhoнH он/11он + fhгHгi'YJг = rhтLo ад11 r ·  (5 .74) 
Расходы компонентов топлива thoн и thг определяются тя гой , 

удельным импульсом и массовым соотношением компонентов топ
лива в ЖР Д с учетом расхода компонентов на  привод турбины (см . 
разд . 1 . 4) . Напоры насосов Нон и Нг могут быть найдены по давле
нию в камере сгорания Рн и по сопротивлению напорных ма гистра
лей окислителя и горючего (см . разд . 1 . 1 ) .  КПД насосов УJ он и УJг 
можно оценить с помощью зависимостей , приведеиных на  рис .  3 . 27 ,  
по значению коэффициента быстроходности n8 , см . формулу (2 . 1 64) . 

Выразим ffi через кавитационные параметры насоса окислителя 
с помощью формул.ы (3 . 1 46) . Тогда выражение  (2 . 1 64) примет вид 

n = о 365 Ссрв .  OR vт;;; (Мсрв. он)314 �/ v 
s ' V Vон (Н/z)З/4 

(5 . 75) 

где iон - число входов в первую ступень насоса окислителя ; z -
число ступеней насоса . 

Подставив в соотношение (5 .  75) соответствующие значения V, 
Н и z для насоса окислителя или насоса горючего , получим значения 
КОЭффИЦИеНТОВ бЫСТрОХОДНОСТИ ns OR И nsг • 

Из рис .  3 . 27 следует, что определенному диапазону значений n8 
соответствуют большие значения КПД насосов и ,  следовательно ,  
меньшие потребляемые мощности . Уменьшение  мощности насосов , 
см . формулу (5 . 74) , снижает расход газа через турбину thт . поэтому 
надо стремиться к повышению КПД насосов . 

При сочетании параметров ,  приводящем к малым n8 ,  можно его 
увеличить , чтобы повысить КПД насосов и, следовательно ,  КПД 
ТНА.  Из выражения (5 . 75) видно ,  что увеличение ns достигается 
увеличением Сс рв. он · Для этого насос окислителя следует выпол
нять с перерасширенным входом в шнек (большие значения Ко

ш) · 

В отдельных случаях насос окислителя целесообразно выполнять 
с двусторонним входом Uон = 2) . 

Увеличить ns и ,  следовательно ,  повысить КПД можно путем 
выполнения насосов не  одноступенчатыми , а многоступенчатыми 
(например , с двумя ступенями :  z = 2) . Наибольшего эффекта можно 
ожидать для насоса горючего , который из-за малого объемного р ас
хода V и большого напора Н обычно имеет в одноступенчатом ва
рианте малый коэффициент быстроходности . 

Окончательно выбрав конструкцию насосов и определив (прини
мая Сс рв . он = 3000 . . .  4000 И Кош = 6 ,5  . . .  7 , 5) ИХ КПД (Ч ои • УJг) , 
можно из уравнения  баланса мощностей (5 . 74) найти необходимый 
расход газа через т у р б и н у  rizr . П р п  это:vr КПД турбины l}r опреде
ляется по соотношен иям разд . 4 :5 . 4 .  Напомним ,  что давление н а  
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нходе в турбину (давлен ие в газогенераторе) определяется давле
н ием на выходе из насоса окисл ител я ,  меньшим давления н а выходе 
насоса горючего ( при  охлаждении камеры сгорания  горючим) . 

Давление н а  выходе из турбины зависит от того , выбрасывается ли 
газ непосредственно в окружающую среду или через дополнитель
ные сопла (см . р азд . 1 . 4) . Для уменьшения  расхода rhт следует 
увеличивать коэффициент работы Lт и в отдельных случаях (см . 
р азд . 4 . 6 . 2 . 2) следует применять двухступенчатую активную тур
бину со ступенями скорости , если это приводит к повышению КПД 
турбины . 

Обычно при  определении  параметров системы питания  ЖР Д 
с автономной турбиной исходят из необходимости получения наи
меньшего расхода газа через турбину  rhт . Однако иногда rhт бывает 
заданным . Это имеет место ,  когда газ после турбины подается в спе
циальные рулевые сопла ,  создающие тя гу для управления полетом 
ракеты .  В этом случае р асход газа через турбину определяется 
соотношением 

rhт = р с! J У· с '  
где Ре , Iy. с - соответственно тяга и удельный импульс тяги руле
вых сопл . 

Давление на выходе из турбины будет также задано - оно опре
делится давлением на входе в рулевые сопла . В этих условиях мощ
ность турбины,  необходимая для привода насосов , обеспечивается 
соответствующей адиабатной работой турбины , см . формулу (4 . 3) , 
т .  е .  выбором температуры и давления газа на  входе в турбину .  
Так как  при  этом расход газа через турбину больше , то  температура 
и давление будут меньше, чем в том случае , когда стремятся полу
чить расход rhт наименьшим .  В отдельных случаях при  больших 
тягах рулевых сопл (больших расходах через турбины rhт) для полу
чения необходимой мощности турбины идут на перепуск части газа 
в сопла ,  минуя турбину ,  ибо дальнейшее уменьшение температуры 
и давления на входе в турбину (в газогенераторе) может привести 
к неустойчивому процессу горения в газогенераторе .  

5 . 1 0 . 2 . 2 .  Выбор параметров Т Н А  с предкамерной турбиной 

Особенность системы питания с предкамерной турбиной 
состоит в том , что расход газа через турбину rhт является заданным . 
Он определяется расходом того компонента топлива , н а  избытке ко
торого работает газогенератор . В схеме с окислительным газогене
ратором это расход окислителя . Для такой схемы (см . рис . 1 . 1 4) 
уравнение баланса мощностей (5 . 73) можно записать в виде 

rh0нНон + rhгНг _ · 1 + Кгг L 'YI -'YI-- - тон К о aд'll r >  ' 1 0Н • 1Г !'Г 
(5 . 76) 

так как rhт = rhoн + rhгг = rhoн + Krhoн = rh011 
1 t Кгг Здесь thгг -гг гг 

расход горючего через газогенератор ; Кгг - массовое соотноше
ние  компонентов топлива в газогенераторе . 
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Расходы компонентов rhoн и thг определяются тягой ,  удельным 
импульсом тяги и массовым соотношением компонентов тошшва 
в ЖРД (см . разд. 1 . 1 ) .  

Н апоры насосов зависят от давления в газогенераторе: 
Н он =  (Рвых - Рвх)он/Рон = (ргг + f1Рмаг. ок - Рвх. он)/Рон; (5 .77) 

Н г =  (рвых - Рвх)г/Рг = (Ргг + f1Рмаг. г - Рвх. г)/Рг• (5 .78) 

где 11Рмаг. он • 11Рмаг. г - соответственно потери давления маги
стралей окислителя и горючего от выхода из насоса до входа в газо
генератор (с учетом сопротивления форсунок) . Обычно 11Рмаг. он = 
= 1 . . .  2 МПа ,  дрм.аг. г = 3 . . . 4 МПа .  

Давление на  выходе и з  насоса горючего Рвых . г = Ргг + 11Рмаг . г 
не должно быть меньше давления , необходимого для подачи горючего 
в камеру сгорания Р�ых . г = Рк + др�аг . г . где др�аг . г - потери 
давления в магистрали от выхода из насоса до входа в камеру сго
рания , включая потери давления в охлаждающем тракте камеры 
сгорания . Обычно др�,аг . г = 7 . . .  9 МПа . Если  окажется , что 
Р�ых .  г > Рвы х .  г .  то напор Н г нужно определять по давлению 
Р�ых . г · 

КПД насосов можно оценить , как при  системе питания с авто
номной турбиной (см . разд . 5 . 1 0 . 2 . 1 ) ,  по коэффициенту быстроход
ности n8 , подсчитанному по формуле (5 . 75) . Так как ns зависит 
от Н,  а Н зависит от Ргг • см . формулы (5 . 77) и (5 .78) , то КПД насо
сов также зависит от давления в газогенераторе Ргг · 

Расход th0н известен ,  а КПД предкамерных турбин с полным 
подводом (в = 1 )  равен 0 , 75 . . .  0 ,85 при обычных для этих турбин 
и!  сад = 0 , 4  . . .  0 ,8 ,  поэтому мощность турбины определяется адиабат
ной работой Lоад · 

Давление на  выходе из турбины р2 определяется давлением в ка
мере сгорания , в которую поступает газ после турбины : р2 = Рн + 
+ др�аr . т . где др�аг . т - потери давления в магистрали ,  отво
дящей газ от турбины в камеру сгорания . Обычно др�аг . т = 
= 1 . . . 1 ,5 МПа .  Поэтому адиабатная работа Lоад зависит от тем
пературы Т00 и давления на входе в турбину р00 , которое связано 
с давлением в газогенераторе : Роо = Ргг - 11Рмаг. т •  где 11Рмаг. т -
потери давления в газоводе , отводящем газ из газогенератора в тур
бину . Обычно 11Рмаг. т = 0,5 . . .  1 МПа .  Отметим , что температу
рой Т00 определяется значение Кгг · 

Таким образом , при  расчете системы питания с предкамерной 
турбиной из параметров ,  определяющих мощности насосов и тур
бины , неизвестными являются давление в газогенераторе Ргг и тем
пература газа перед турбиной (в газогенераторе) Т00 • Их значения  
определяются уравнением баланса мощностей насосов и турбины 
(5 .76) .  

Обычно и з  соображений прочности турбины и стойкости к воз
горанию задаются температурой окислительного газа при  неохла
ждаемой турбине Т00 = 600 . . . 800 К и находят из условия баланса 
мощностей необходимое давление в газогенераторе Ргг · Иногда 
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Рис.  5 . 26. Графики для определения дав
ления в газогенераторе системы питания 
с предкамерной турбиной : 
1 - р;< ;  2 - р� > р;<; 3 - Р к . п р ед >_ р� ; 4 -
Рк > Рк. пред 

может быть задано Ргг • тогда 
определяется необходимая темпе
р атура Т00 • 

При заданной температуре Т00 
вывести из формулы (5 . 76) ана- р;, · р,� р,;: Prr 
литическое выражение для необ-
ходимого давления Ргг затрудни-
тельно . Поэтому значение Ргг определяют графическим путем . 
Для ряда значений  Ргг определяют сумму мощностей насосов N ок + 
+ Nг и мощность турбины Nт (кривая 1 на  рис .  5 . 26) . Давле
ние Ргг • при  котором соблюдается баланс мощностей ,  см . фор
мулы (5 . 76) , . . .  , (5 . 78) , является искомой величиной . На рис .  5 .26 
это Р�г (из значений  Pm при которых удовлетворяется р авенство 
(5 . 76) , выбираем меньшее) . 

При увеличении  давления в камере сгорания Рк и постоянном 
значении Ргг мощность насосов не изменяется , см . формулы (5 . 76) , 
. . .  (5 . 78) , мощность турбины падает, так как при том же Ргг с уве
личением Рк степень понижени я давления в турбине б = р00/ р2 = = (Ргг - 11рм.аг. т) /(рк + 11p�ar .  т) уменьшается (кривая 2 на  
рис .  5 . 26) . Давление Ргг • при  котором соблюдается баланс мощно
стей , возрастает (p;r) . 

При определенном давлении в камере сгорания кривая 3 зависи
мости мощности турбины от Ргг касается в одной точке кривой 
суммы мощностей насосов (на рис .  5 . 26 Ргг = р;'г) . Значение давле
ния Рк предельное (Рк. цред) , так как при  больших давлениях усло
вие баланса мощностей не  выполняется (кривая 4 на рис .  5 . 26) . 

Для увеличения Рк. 111,ед надо увеличить мощность , создаваемую 
турбиной (например , повышением температуры газа Т00 или пере
ходом на  схему с двумя турбинами - окислительной и восстанови
тельной) , или уменьшить мощности , потребляемые насосами (напри
мер , повышением КПД насосов) . 

При заданном Рк с уменьшением мощности ,  потребляемой насо
сами , давление в газогенераторе Ргг снижается , так как для созда
ния меньшей мощности требуется меньшая степень понижения дав-
Jiения в турбине б . · 

Уменьшить мощность насосов можно увеличением их КПД. 
Отсюда следует , что повышение КПД насосов способствует умень
шению давления в газогенераторе Ргг · Т�кое же влияние на дав
ление Ргг оказывает и увеличение КПД турбины . Следовательно , 
в системе питания с предкамерной турбиной повышение экономич
ности насосов и турбины приводит к снижению давления в газоге
нераторе и на выходе насосов (или к уменьшению температуры 
в газогенераторе , если давление Ргг задано) . 
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С..:нижение давления в газогенераторе ЖР Д с предкамернон тур· 
биной способствует уменьшению массы газогенератора и ТНА ,  т . е .  
дает возможность сделать ЖРД и ДУ с меньшей массой (см . рис .  5 . 24) . 
Повысить КПД насосов можно , например , увеличением коэффициен
тов их быстроходности n s  . Это достигается увеличением числа сту
пеней н асоса z, как видно из формулы (5 . 75) . 

При больших давлениях в камере сгорания (Рн > 30 МПа) может 
оказаться целесообразным применение многоступенчатых насосов . 
Для ЖР Д,  р аботающих на  жидком водороде , использование много
ступенчатого насоса горючего оказывается целесообразным уже при  
P n  = 4 , 5  . . .  5 , 0  МПа ,  т ак  как из-за малой плотности водорода напор 
насоса горючего значителен и при одной ступени насоса значение ns 
и ,  следовательно ,  значения КПД получаются н изкими . Выполнение 
водородных насосов многоступенчатыми позволяет уменьшить окруж
ную скорость на наружном диаметре колеса до значения ,  допусти
мого из соображений прочности (u2 < 500 м/с) . 

В схеме с предкамерной турбиной антикавитационные качества 
системы питания повышаются благодаря  пр именению бустерных 
струйных и лопаточных насосов . Их применение повышает зна
чения ns [ в  формулу (5 . 75) вместо Ссрв. 011 следует подставлять 
Се . п .  о11 ] и КПД насосов и таким путем способствует уменьшению 
давления в газогенераторе .  Однако затрата мощности на привод 
бустерных насосов требует некоторого увеличения давления Ргг 
или температуры Т00 • Если лопаточный бустерный насос приводится 
газовой турбиной и газ после турбины выбрасывается в окружающую 
среду , то это снижает удельный импульс тяги ЖРД .  Но так как 
расход газа на  привод бустерного насоса невелик ,  то это снижение 
незначительно . К тому же определенный расход газа может потре
боваться для наддува баков ракеты или для рулевых сопл . 

Если  в системе питания предусмотрены бустерные насосы , то 
насосы ТНА целесообразно выполнять с односторонним входом , так 
как,  хотя пр именение двустороннего входа и уменьшает потребный 
напор бустерных насосов , сложность и масса конструкции  ТНА 
возрастают . По этой же причине нет необходимости значительно 
перерасширять входы в насосы ТНА - можно ограничиться значе
нием КDш = 6,5 . . .  5 , 5 .  

Давление в газогенераторе Ргг и температуру Т00 в других 
схемах питания с предкамерной турбиной (схемы с восстановитель
ным газогенератором , с двумя газогенераторами и т .  п . )  определяют 
аналогично тому ,  как их определяют в схеме с окислительным газо· 
генератором , - на основании уравнения баланса мощностей . 

Для схемы с восстановительным газогенератором , используя 
р авенство (5 . 73) , можно записать 

(5 . 79) 

где а - коэффициент , учитывающий расход горючего на внутрен
нее охлаждение камеры сгорания . Обычно а = 0 ,02 . . .  0 ,06 .  

Напоры насосов Нон и Нг определяются по формулам (5 . 77) 
и (5 . 78) , а КПД определяется по 118 , см . формулу (5 . 75) . 
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В связи с тем что расход газа через турбину в схеме с восстанови
тельным газогенератором меньше , чем в схеме с окислительным газо
генератором , восстановительная турбина может оказаться парциаль
ной (в < 1 ) .  Это наблюдается (см . р азд . 4 . 5 . 4 . 2) при  коэффициенте 
быстроходности турбины п,т ..;;;: 60 . Тогда Чт можно оценить с по
мощью зависимостей ,  приведеиных в разд .  4 . 5 . 4 . 2 .  Парuиальные 
предкамерные восстановительные турбины получаются при больших 
давлениях в газогенераторе [ больших плотностях газа , малых 
объемных расходах , см . формулу (2 . 1 7 1 )  для nsт J ,  которые соответ
ствуют большим давлениям в камере сгорания (Рк > 20 МПа) , и при 
использовании  в качестве горючего жидкого водорода . В последнем 
случае увеличивается скорость истечения газа из соплового аппа
рата , что приводит к необходимости уменьшать длину лопатки 
турбины . Для того чтобы турбина не  была парциальной,  ее следует 
выполнять многоступенчатой (например , двухступенчатой) реактив
ной или активной со ступенями давления . Это повышает КПД тур
бины, но  усложняет конструкцию . 

Баланс мощностей для схемы с отдельным малорасходным насо
сом газогенератора , например для схемы с окислительным газогене
ратором (см . рис .  1 . 1 5) ,  записывается в виде 

Nок + Nг + Nгг = Nт, (5 . 80) 
где Nгг - мощность газогенераторного насоса горючего . 

В развернутом виде выражение (5 . 80) принимает вид 
rhoкlfoк t rhгНг + rhокНгг _ • 1 + Кгг L - К - ток К О ад1lт •  ТJок ТJг ггТJгг гг 

где Нок = (Ргг + Ар�аг .  ок - Рвх . ок)/Рок ; Н г =  (Рк + Ар�аг . г -- Рвх 

Н гг  = [ (Ргг + Ар�аг . г) - (Рк + Р�аг .  г) J !Рг ·  

(5 . 8 1 )  

Здесь Ар�аг .  г - потеря давления в магистрали о т  выхода и з  газо
генераторного насоса до входа в газогенератор . КПД насосов опре
деляют ,  как и в других схемах , по коэффициенту быстроходно
сти ns . 

Подобным же образом можно записать уравнения баланса и для 
других схем системы питания с предкамерной турбиной . 

При выборе схем системы питани я  необходимо их с равнивать по 
потребному давлению в газогенераторе при выбранных температурах 
перед турбиной (или по потребной температуре Т00 при выбранном 
давлении Рг. ) ·  Схеме, обеспечивающей меньшие Ргг и Т00 , следует 
отдать предпочтение ,  так как такая схема позволяет получить мень
шую массу ЖРД .  

Какой и з  схем - с окислительным или с восстановительным газо
генератором - соответствует меньшее давление Pm ответить сразу 
затруднительно . Расход через окислительную турбину больше , чем 
через восстановительную, так как fhoк > mг .  Но работоспособность 

k 
у восстановительного газа !г _ 1 R T00 , определяющая адиабатную 
работу турбины Lоад• выше ,  чем у окислите,'Iьного газ а .  Как пра-



вило , пр оизведение rh г k k 
1 RT00 тоже больше у восстановитель

ного газа .  Но вместе с тем меньшее значение показателя адиабаты k, 
свойственное обычно восстановительному газу ,  уменьшает адиабат
ную работу турбины в результате уменьшения  комплекса 1 -
- I !б < k- l > fk ,  см . формулу (4 . 3) . Кроме ,того , восстановительная 
турбина может оказаться парциальной , что снизит ее КПД . 

Обычно до давления  в камере сгорания , не превышающего 1 5  МПа ,  
меньшие давления в газогенераторе получаются в схеме с окисли
тельным газогенератором,  а при больших давлениях в камере сго
рания преимущества на стороне схемы с восстановительным газо
генератором . При выборе схемы надо иметь в в иду, что окислитель
ный газ неблагаприятно влияет на  металлические элементы тур
бины . Случайные касания ротора о статор турбины в окислительной 
среде могут привести к возгоранию металла .  Для исключения этого 
в местах возможного касания целесообразно устанавливать «мягкие» 
металлокерамические вставки . Такие вставки к тому же позволяют 
повысить КПД турбины за  счет уменьшения  р адиального зазора 
межцу бандажом турбины и стартом (см . р азд . 4 . 5 . 1 ) .  

Возгоранию металла  в окислительной среде способствует попа
дание в турбину металлических частиц из трубопроводов или из ба
ков ДУ. В восстановительном газе возгорание металла исключено ,  
однако возможно образование сажи , отлагающейся в турбине .  В во
дородных ЖРД в связи с большой работоспособностью восстанови
тельного газа целесообразно применять схему п итания с восстано
вительным газогенератором . 

При использовании схемы с двумя газогенераторами и с двумя 
турбинами - восстановительной и окислительной (см . р ис .  1 . 1 6) 
благодаря большой_создаваемой мощности можно р аботать при  мень
ших давлениях в газогенераторах , чем при использовании  схемы 
с одним газогенератором .  Схема с двумя газогенераторами конструк
тивно сложнее , и ей соответствует большая суммарная масса газо
генераторов и ТНА. Поэтому схему с двумя газогенераторами целе
сообразно применять для ЖРД с большими тягой и давлением в ка
мере сгорания , когда заданное давление Рн не может быть обеспечено 
в схеме с одним газогенератором или когда в схеме с одним газо
генератором получаются неприемлемые по : соображения-м прочно
сти Ргг И Тоо · 

Схеме п итания  с отдельным малорасходным газогенераторным 
насосом (см . рис .  1 . 1 5) соответствуют меньшие Ргг и Т00 ,  чем схеме 
без такого н асоса . Это получается потому,  что мощность насосов 
в случае применевин  газогенераторного насоса уменьшается , так 
как при  окислительном газогенераторе ,  например , давление не всего 
горючего повышается до давления в газогенераторе , а только малой 
его части ,  поступающей в газогенератор . 

Применевис малорасходного газогенераторного н асоса сн ижает 
давление  в газогенераторе н а  l . . . 1 , 5 МПа при р11 = 1 0  . . .  1 5  МПа .  
П р и  больших  давлен иях  Рн (Рк > 25 МПа) это снижение может 
составить 4 МПа и более . Поэтому целесообразно идти на некоторое 
3�6 



усложнение конструкции ТНА , добиваясь уменьшения давления и 
температуры в газогенераторе . 

Вопрос о выборе той или иной схемы системы питания с пред
камерной турбиной решается при  проектировании  конкретного ЖРД 
путем сравнительных расчетов р азличных схем с учетом возможности 
сажеобразования в восстановительном газе , сложности конструк
ции ,  ее массы и в ибронагруженности .  При  сравнении  схем по массе 
и вибронагруженности ТНА можно использовать соотношения ,  при
ведеиные в разд . 5 . 7, . . .  , 5 . 9 .  

5 . 1 0 . 3 .  Расчет насоса окислителя 

Исходные данные.  Исходными данными для расчета насоса являются :  
а )  основные характер истики компонента топлива, перекачиваемого насосом, 

его плотность , давление паров и т .  д .  Эти характеристики приведены в соответ
ствующих справочниках и книгах ; 

б) минимальное давление и максимальная температура компонента на  входе 
в систему питания (в ЖРД) ; 

в) объемный расход компонента ; 
г) потребное давление  на  выходе из н асоса . 
Объемный расход определяется по тяге, удельному импульсу и массовому 

соотношению компонентов ЖРД с помощью формул, приведеиных в р азд . 1 . 1 . 
Необходимое давление н асоса определяется в зависимости от выбранной схемы 
системы питания  (см . разд. 5 . 10 . 2) . . 

Целью расчета является определение угловой скорости вала, р азмеров основ
ных элементов (подвода , шнека, центробежного колеса и отвода) , необходимых 
для проектирования насоса , параметров потока, энергетических характеристик, 
осевых и радиальных сил.  

Угловая скорость .  Насосу окислителя ,  как правило, соответствует значительно 
больший  объемный расход рабочего тела ,  чем насосу горючего . Поэтому, см. формулу 
(3 . 1 46) , при прочих равных условиях (одинаковые значения Ссрв и 8hсрв) насос 
окислителя способен работать без кавитационного срыва при меньшей угловой 
скорости ,  чем насос горючего . Отсюда следует, что угловая скорость одновальнога 
ТНА должна определяться н асосом окислителя .  

Для повышения угловой скорости вала Т Н А  о т  насоса окислителя требуются 
более высокие антикавитационные качества, чем от насоса горючего . Поэтому 
при  расчете насоса окислителя стремятся обеспечить возможно более высокое зна
чение  Ссрв · Для увеличения Ссрв надо стремиться к применекию осевого под
вода и к уменьшению диаметра втулки шнека . С этой точки зрения целесооб
разно в ТНА располагать насос окислителя консольно (рис. 5 . 27) .  Подвод будет 
осевым ,  а диаметр втулки шнека будет минимальным, так как вал шнека не пере
дает значительных крутящих моментов и его диаметр определяется из конструктив
ных соображений .  

Если невозможно расположить насос окислителя консольно (например , при  
консольно расположенной предкамерной турбине, р аботающей н а  окислительном 
газе) , то радиальный подвод жидкости к н асосу окислителя следует осуществлять 
со стороны насоса горючего (рис .  5 .28) .  В этом случае вал шнека насоса окисл ителя 
передает только крутящий момент, соответствующий мощности н асоса горючего . 
Если бы подвод осуществлялся со стороны турбины, то момент, передаваемый ва
лом шнека насоса окислителя ,  увеличился бы на  величину момента, соответству
ющего мощности насоса окислителя .  

Обе рассмотренные схемы расположения насоса окислителя в ТНА (см. р ис .  5 .27 
и 5 . 28) являются наиболее характерными .  В зависимости от принятой схемы из
меняется порядок определения угловой скорости вала насоса . Естественно ,  что 
в случае консольного расположения насоса окислителя возможная угловая скорость 
будет больше . 

Остановимся на  определении  угловой скорости вала насоса окислителя при 
его консольном расположении .  В этом случае диаметр втулки шнека определяется 
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Рис. 5 .27 .  Схема ТНА с консольным 
расположением насоса окислителя :  

Рис .  5 . 28 . Схема ТНА с консольным 
расположением насоса горючего : 

1 - насос окислителя ;  2 - насос горючего;  
3 - турбина 

1 - насос окислителя ;  2 - насос горючего ;  
3 - турбина 

Конструктивнюш �оображениями и обычно dвт = dnт1Dш = 0 , 25 . . .  0 , 45 .  Зада
ваясь зн ачением dв1 в этих пределах , щ:> графику • .  п�нн_ому на r>ис._ 3 . 59 , 
д�евого подвода опрешяют_ максимально возможнае..зuаы.ени..е. кавит;щионного 
�оэ<QgJициента !\Ыt!роходности Серн max шнекоцентробежного насоса окислителя .  
Тогда угловая скорость вала насоса окислителя определяется на основании фор· 
мулы (3 . 1 46) : 

- 3/4 /( v -;-) (J) - ссрв m a x  !J.hcpв 298 v . (5 . 82) 
Здесь дhсрв = (Ровх m i n  -Р п)/р - дhрез соответствует l\i.ljH ИMj}дьнoщr давлению 
на  входе в н асос и IJ:!аксима uьной.. температуре окислителя (!J.hpeз - величина ка
витационного резерва) . 

Одновременно с ro по выбранному значению dвт определяют значения Kn3,  
Кdвт • Кпш с помощью графика, приведеиного н а  р ис .  3 . 59 . По этим значе
ниям Kn" '  Кпш и по ro вычисляют геометрические р азмеры шнека 

� -.-
Dэ = 0 , 47Kn8 }' Vjro ; � � -.-Dш = 0 ,47Кпш V Vjro ; 

Рассмотрим случай неконсольного р асположения насоса окислителя (см . 
рис .  5 .28) . Здесь диаметр втулки шнека насоса окислителя определяется с доста
точной точностью мощностью, передаваемой валом шнека, равной мощности насоса 
горючего Nr . Мощность Nr обычно известна из р асчета баланса мощностей ТНА 
(см . р азд . 5 . 1 0 . 2) .  

Для определения  угловой скорости вала насоса окислителя требуется значение 
коэффициента диаметра втулки шнека насоса 

Обычно 

Кdвт = 2 , 1 3 :з � (5 . 83) У Vjro 

dв r = ( 1  . . .  1 , 2) d8 • 
Диаметр вала определяе rся по мощности Nr : 

(5 . 84) 

dв = V 5 ,  I Nг/(ОО'tдоп) ,  (5 . 85) 
где 'tдоп - допустимое напряжение на кручение. Для легированных сталей 'tдon = = ( 10 . . .  20) 107 Н/м2 . 

Подставляя  выражение (5. 85) в формулу (5 .83) , получим 

Кdвт = (2 ,  1 3 . . .  2 , 56) У-
5 ,  I Nг/V'tдoп · (5 .86) 

Зная значение Кdвт •  по графику, приведеиному н а  рис .  3 . 59, определяем 
Ссрв max для случая неосевого подвода , а затем по формуле (5 . 82) находим угло· 
вую скорость вала н асоса окислителя ro .  

Одновременно с определением ro п о  значению Кdвт определяем значение  Kn8 
(см . рис .  3 . 59) ,  а затем, зная ro, находим D3,  dвт и Dш .  

Ч исла входов н асоса. По формуде (5 .82) определяется угдовая скорость одно
вального ТНА . По этой скорости следует оценить массу ТНА (см . р азд. 5 . 7) . Есди 
масса ТНА окажется недопустимой , то для ее уменьшения  сдедуt:т уведичить уrдовую 
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скорость вала ТНА.  С этой целью следует оцен ить целесообразность пр и�tенен ия 
колеса с двусторонним  входом в насосе окислителя (см . рис .  3 . 64) . 

В н асосе окислителя с двусторонним входо�1 (рис .  5 . 29 и 5 30) н аибольший 
диа�tетр втулки должен иметь шнек, расположенный ближе к турбине . Если  на
сосы окислителя и горючего р асположены по одну сторону от турбины (см . 
р ис .  5 . 29) , то вал шнека передает мощность , равную суммарной мощности насосов 
(мощность турбины) . Если же насосы расnоложены по разные стороны от турбины 
(см . рис .  5 . 30) , то через вал шнека передается мощность насоса окислителя .  Подвод 
к шнеку радиальный.  

Значение Сс рв max насоса окислителя с двусторонним входом оnределяют 
по значению Кdвт с подстановкой в формулу (5 . 86) соответствующих мощности 
и объемного расхода , равного половине расхода окислителя через насос. 

Угловую скорость w н аходят по формуле (5. 82) , в которой объемный расход V 
равен nоловине расхода через н асос . Как правило , диаметры втулок обоих шнеков 
делают одинаковыми .  

Целесообразность применения бустерного насоса. Если применевне насоса 
с двусторонним входом не дает желаемого снижения  массы ТНА, необходимо при
менить бустервый насос в системе питания ЖРД окислителем . Тогда угловая скорость 
основного вала ТНА оnределяется из выражения (3 . 1 92) . При этом кавитацион
ный коэффициент быстроходности системы питания Се . п выбирается в зависимости 
от типа бустерного насоса (см . разд. 3 . 3 . 7) в пределах 8000 . . .  15 000 . 

Для основного насоса окислителя Ссрв max и соответствующие ему значения КDэ 
и Кdв т  определяются так же, как при отсутствии бустерного насоса (см . ранее) . 
Надо только иметь в виду, что если в качестве бустерного насоса используется 
струйный н асос (см . рис .  3 .66) , то р асход через насос окислителя возрастает на 
величину расхода активной жидкости на эжектор (обычно на 8 . . .  12 % ) .  

По значениям w , КDэ и Кdвт определяются р азмеры шнека :  D3 ,  dвт •  Dш· 
По величине Сс рв max определяется необходимое давление на входе в основной 
насос, см . формулы (3 . 1 46) и (3 . 140 ) ,  а затем по формуле (3 . 1 96) необходимый 
н аnор бустерного насоса . 

В случае nрименевин  бустерного насоса с целью уnрощения  конструкции 
и уменьшения массы ТНА основной насос можно выполнить с односторонним 
входом .  

Шнек. Зная угловую скорость вала насоса окислителя w ,  наружный диаметр 
шнека Dш и диаметр втулки шнека d8т , выясним, следует ли делать шнек выставным. 

Выставной шнек (Dш > D0 ,  см . рис. 3 . 60) целесообразен , когда при невы
ставном шнеке отношение диаметров центробежного колеса D1/D2 превышает 0 ,60 
и КDэ ;;;;;. 7 ,2 .  Прнменение выставного шнека позволяет снизить отношение  D1/D2 
и KDo центробежного колеса и ,  таким образом, дает возможность повысить КПД 
насоса (см . разд . 3 . 1 . 1 . 6 и рис .  3 .27) .  Определим отношение D1/D2 с помощью 
формулы (3 .86) и формул разд. 3 . 1 . 1 . 6 (первое приближение) . Коэффициент быстро
ходности насоса n8 найдем по формуле (2 . 1 64) . Значение D1 можно принять рав
ным (0 ,9 . . .  1 , 1) Dcp. ш ; qp = О . . . 0 , 2 .  Если nолучим D1/D2 > 0 , 60 и КDэ ;;;;;. 7,2 ,  
то остановимся на  выставном шнеке. 

Рис . 5 . 29 . Схема ТНА с насосом окис
лителя двустороннего входа (насосы 
окислителя и горючего расnоложены no 
одну сторону от турбины) : 
1 -- насос окислителя ;  2 - насос горючего ;  3 - т)· рбин а 

Рис. 5.30 .  Схема ТНА с насосом окис
лителя двустороннего входа (насосы 
окислителя и горючего расnоложены 
no разные стороны от турбины) : 
1 - насос окисл ителя ;  2 -- насос горюче
г о ;  3 - турбина 
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На основании конструктивных соображений может оказаться нецелесообразным 
применять выставной шнек . Тогда надо предусмотреть установку бустерного насоса . 

При выставном шнеке коэффициент диаметра входа в колесо К00 определим 
из выражения (3 . 86) , принимая D1/D2 = 0 , 60 . . .  0 , 65 .  Если вход в колесо ока· 
жется сильно зауженным, следует принять несколько большее значение D1/D2•  
По Ко0 найдем диаметр входа в колесо D0 • 

Задавшись отношением площадей выхода из шнека и входа в колесо 'Х• см. 
формулу (3 . 1 75) , в диапазоне 0 , 60 . . .  0 , 8 ,  определим ширину колеса на входе 

Ь 1 = v; .  цf4D 1x , (5 . 87) 

где v; .  
ц = Dб - d�т - эквивалентный диаметр входа в центробежное колесо. 

По формуле (3 . 1 70) определим коэффициент кавитации Лсрв. ц центробежного 
колеса , затем из условия (3 . 1 73) работы центробежного колеса без кавитационного 
срыва найдем шаг шнека на выходе , после чего определ им шаг шнека на входе 
(см . разД . 3 .3 .6 .3 ) .  

После определения шагов шнека необходимо проверить , имеет л и  рассчитанный 
шнек необходимые антикавитационные качества , т .  е .  надо убедиться в том , что 
обеспечиваемое шнеком значение кавитационного коэффициента быстроходности Ссрв 
не меньше значения Ссрв max • заложенного в расчет угловой скорости вала насоса . 
С этой целью надо провести расчеты с-использованием соотношений разд . 3 . 3 . 2 .  

После определения шагов шнека s1 и s 2  выбирается число лопаток и опре· 
деляется осевая длина шнека . При этом углами конусности шнека 81 и 82 за· 
даются в пределах,  указанных в разд. 3 . 3 . 6 . 4 .  Профилирование входной кромки 
лопатки шнека и профил ирование  поперечного сечения лопатки проводится по 
рекомендациям , изложенным в разд .  3 .3 .6 . 4 .  

Центробежное колесо. Размеры колеса D0 , D1 и Ь1 определены ·пр и  расчете шнека . 
Угол лопаток колеса на входе �1л.ц можно определить по углу  потока �щ. см. фор· 
мулу (3 .6) :  

�IJI, ц = �IЦ + iц , (5 . 88) 

где iц - угол атаки на входе в колесо на диаметре D1 .  
Определим наружный диаметр колеса D 2 . Потребный напор насоса Н опре· 

деляется по формуле ( 1 . 9) . В зависимости от требуемого вида напорной и мощ· 
ноетной характеристик насоса (см. р ис .  3 .39) выберем значение расходного пара·  
метра насоса qp . Выбрав qp.

' определ им коэффициент напора Н по. формуле (3 . 1 0) • 
принимая kz = 0,75 . . .  0 , 85 ; 'I'Jг = 0 ,75 . . .  0 , 85 .  После этого наидем окружную 
скорость колеса и его 1fаружный диаметр : 

(5 . 89) 

(5 . 90) 

При найденном значении D 2 можно пр иступить к определению угла лопаток 
колеса на выходе �2л и ширины колеса Ь2 • Следует пр инять отношение площадей 

(5 . 9 1 ) 

Конфузорный канал колеса (F11F2 > 1 )  предпочтительнее, так как уменьшаются 
потер и и пульсации за счет уыеньшения неравномерности потока в колесе. Однако 
при  увеличении F1/F2 может возрасти наружный диаметр колеса в связи с умень
шением угла �2л (при Ь2 = const) .  

Из формулы (5 .9 1 )  следует Зависимость Ь2 и �2JI : 

(5 . 92) 

Другая зависимость между Ь2 и �2л может быть найдена из выражения для 
расходного параметра qp :  

(5 .93) 
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Приравi-< ивая правые части уравнений (5 .92) и (5 . 93) , получим форыулу дл я 
определения угла �2л 

11 �u2D1b1qp sin �1л . ц 
COS 1'2JI = . • (5 . 94) 

VF1!F2 
Полученное по формуле (5 .94) значение �2л округляется до целых градусов . 

Ширина Ь2 определяется по формуле  (5 .92) . Если �2л из соображений прочности 
принят равным 90°, то при определении Ь2 следует принимать отношение F1/F2 = = 0 ,6 . . .  0 ,9 .  Число лопаток колеса определяется по формуле (3 . 1 4) .  Обычно z = 
= 6 . . .  1 2 .  Если при  вычерчивании межлопаточного канала колеса выяснится , 
что вход сильно загроможден , то следует уменьшить число лопаток , введя допол
н ительные короткие лопатки ,  начинающиеся на диаметре D1д > D1 . 

После проведения указанных расчетов окончательно уточняется наружный 
диаметр колеса . По найденному во втором приближении  значению D2 находится 
отношение D 11D2 и определяется гидравлический I(ПД насоса 'I'Jг· В конце расчета 
насоса гидравлический I(ПД можно уточн ить по  соотношениям разд . 3 . 1 . 1 . 3 и 
3 . 1 . 1 . 5 .  Затем вычисляется теоретический напор насоса Нт = HI'I'Jг ·  Так как 
D11D2 , z и �2л известны ,  по графикам , приведеиным на р ис .  3 . 8  и 3 .9 , опреде
ляем коэффициент, учитывающий конечное ч исло лопаток kz . По kz находим 
теоретический напор при  бесконечном числе лопаток 

(5 .95) 

Основываясь на формуле (3 .9) ,  можно найти окружную скорость на наружном 
диаметре колеса 

(5 .96) 

и диаметр колеса по формуле (5 . 90) . 
Из соображений прочности и2 не должна превышать 450 м/с .  Обычно в на

сосах ЖРД (кроме водородных) окружная скорость заметно меньше предельного 
з начения .  Если по ttасчец_ 

пол�илась u2 > 550 м/с , то насос след.ует выполнять 
многоступен��Тk!JI' . исло стуnеней ОriрёДёляется ·из ус.iiовия , что окруЖНiiЯ-· ско
рость ступен_и_ и2с ·:уп не превыша�т указа!f!JШО предела .  

МаК'симально ·допустимый напор ступени можно найти на основании  уравне
ний (3 . 8) ,  (3 .9 ) .  Пр и  qp = О и D1/D2 � 0,6 он составляет 

Н ступ. max = ( 1 5 . . . 30) 1 04 Дж/кг. (5 .97) 

Полученное значение D2 следует сравнить с исходным значением . Если разница 
превышает 5 % ,  то еле • ет сделать еще одно прибл ижение .  По окончательно по
лученному значению D2 надо уточн ить ширину Ь2 • 

Отвод. Спиральные отводы выполняем при умеренных давлениях н а  выходе 
насоса . В результате расчета спирального отвода определяется ширина спирального 
сборника ,  площадь входа в конический диффузор , радиусы спирали (см . 
разд . 3 . 1 . 1 . 5 ) .  По допустимой скорости на  выходе из насоса определяют площадь 
и диаметр выхода из конического диффузора .  

Отвод с кольцевым лопаточным диффузором для увеличения прочности и же
сткости выбирают при  больших давлениях выхода из насоса . При расчете опреде
л яют ширину лопаточного диффузора ,  его наружный диаметр , углы лопаток на 
входе и на выходе . Затем профилируют лопатки отвода . Спиральный сборник  от
вода с кольцевым лопаточным диффузором и двухвиткавый спиральный отвод при
меняют для обеспечения разгрузки колеса от радиальной силы и р ассчитывают по 
соотношениям разд . 3 . 1 . 1 . 5 .  

Энергетические характеристики насоса, осевые и радиа.льные си.лы. Универса.'lь-
ные энергетические характеристики  насоса Hlw2 , Nнlm3 , 'I'Jн = f (VIw) рассчиты
вают с помощью форму.л (3 . 1 02) , (3 . 1 07) и (3 . 1 09) по напору ,  I(ПД, расходу , уг.ло
вой скорости ,  соответствующим расчетному режиму . Расчет осевых и р адиальных 
сил подробно рассмотрен в разд. 5 . 5 .  

Порядок и пр имер расчета насоса окисл ителя ,  рабочим телом которого яв 
.ляется четырехокись азота , приведен в табл . 5 . 1 .  Насос предназначен для ТНА 
с предкамерной турбиной , работающей на окислительном газе. Поэто�1у его следует 
располагать по схеме, показаиной на рис .  5 . 28 , ближе к турбине. При такой 
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Т а б л и ц а 5 . 1 .  Пример расчета н асоса окислителя ЖРД 
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Н аи мен ование  Об озн ачен ие Формула Зн ачен ие  величи н ы  

1 
Исходные данные 

Массовый расход т 42 кг/с 
компонента через 
насос 
Полное давление Ро вых 25 МПа 
на  выходе насоса 
Минимальное Ро вх m l n  0 , 5  МПа 
полное давление 
на входе в насос 
Максимальная Твх. mах 333 к 
температура ком-
понента на входе 
Плотность ком- р 1 400 кг/м3 
понента 
Давление паров Рп 0 ,22 МПа 
при температуре 
333 к 
Коэффициент ки- 'V 5 · 1 0-6  м2/с 
нематической 
вязкости компо-
иен та 

Рассчитываемые и выбираемые величины :  

а)  определение выходных параметров насоса 

Объемный рас- v ( 1 . 6) 0 ,03 м3/с 
ход компонента 
Потребный н а- н ( 1 .9) 1 7  500 Дж/кг 
пор 

б) определение угловой скорости 
Кавитационный I:J.hpeз 20 Дж/кг 
резерв 
).;!gп�стимый I:J.hcpн  (3 . 1 54) 1 73 Дж/кг 
SQ!iBHOИ Ка§ИТ!k, 
�IHЩHЫft ;1апас 
насоса 
Мощность насоса Nг 1 000 кВт 
горючего 

Коэффициент Кdвт (5. 86) 3 , 1 0  
диаметра втулки 

Максимальное Ссрв. max 3200 
значение кэвита-
ционного коэф-
фициента быстро-
ХОДНОСТII насоса 

Примечаи не 

Задаемся 

Определяется 
при  расчете ТН А 
(см. разд. 
5 . 1 0 .2 .2) 
Принимаем 
dвтldв = 1 ,2  
,; = 1 0 · 1 07 Н/м2 
Определяется 
рис .  3 . 59 

по 



nродолжение табл .  S .J  

.,;. о 1::: Н а имен ован и е  
Обозн ачен ие о величины  Формула З н ачен ие  Пр и мечан н е  

1::: 
� 

1 5 Оптимальный ко- Кvш - 7 ,7  То же 

эффициент диа-

1 6  
метра шнека 
Оптимальный ко- Кvэ - 7 ,0  » 
эффициент экви-
валентного диа-
метра шнека 

1 7  Относительный dnт - 0 ,40 » 
диаметр втулки 
шнека 

1 8 Угловая скорость ro (5. 82) 2950 рад/с -
1 9  Коэффициент бы- ns (2. 1 64) 65 ,3  -

строходности , на -
с оса 

в) расчет шнека и входа в центробежное колесо 

20 Наружный диа- Dш (3. 1 66) 0 , 078 м 
метр шнека 

(3 . 1 62) 0 , 03 1 2  м 2 1  Диаметр втулки dвт 
22 Эквивалентный Dз (3. 1 63) 0 , 07 1 8  м 

23 
диаметр шнека 
Средний диаметр Dcp  (2 . 1 45) 0 , 0547 м 
шнека 

24 Окружная с ко- и ер (3 . 1 6 1 )  80 , 7  м 
рость шнека на 

25 
среднем диаметре 
Осевая составля- clZ (3 . 1 62) 7 , 43 м/с 
ющая скорость на 

входе в шнек 
26 Отношение с ко- clZiиcp 0 , 09 1 8  

ростей 
27 Диаметр входа Do 0 ,078 м Задаемся Do =  

в колесо = Dш 
28 Средний  диаметр D1 0 ,06 м Задаемся D1 = 

входа в колесо � 1 , 1 Dcp 
29  Отношение диа- D11D2 (3 . 86) 0 ,5 1 Задаемся qp = 

метров центр о- = 0 , 1 5 ; kz'llг = 
бежног о колеса = 0 , 66 
(в первом при-

i ближении) 

П р и м е ч а н и е .  Выбираем шнек вставным (Dш = Do) , так ка к D11D2 < 
< 0 ,6 ; Kv3 < 7 ,2  

30 Ширина колеса ь1 (5 . 87) 0 , 028 м Задаемся Х. = 
на  входе = 0 ,75 
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Р. о с: 
о с: 

:г; 

3 1  

3 

3 

3 

3 

2 

3 

4 

5 

l l a l l \<t cнoвaннe  
велич ин ы 

Относительная 
окружная состав-
ляющая абсолют-
ной скорости по-
тока на выходе 
шнека 

Эквивалентный 
шаг шнека 
Угол потока н а  
входе в шнек 
Угол лопаток 
шнека н а  входе 
при  sl = s2 = Sa 
Угол атаки на 
входе в шнек 

Обозн ачен и е  Формула 

1 
ё2u е р  (3 . 1 77) 

Sэ (3. 1 7В) 

�lep (3 . 1 B I ) 

�1л. ер (3 . 1 В2) 

icp  (3. 1 ВО) 

З н ачен н е  

0 ,37 

0 ,0250 м 

5° 1 5' 

во I B' 

3° 03 ' 

Продолжение табл . 5 . 1  

Примечанне 

'IJг.'ш = 0 , 45 ; 
11Нш = О I 0 u�P ' 

6щz/D1 = 0 , 1 5  

-
-
-
-

П р  и м е ч а н и е .  i < 1 0 ° ,  поэтому принимаем шнек с постоянным шагом 

36 Число лопаток z ш 2 Задаем с я , см . 
шнека разд. 3 .3 . 6 .4 

37 Густота шнека Те р  2 То же 
3В Осевая длина lz ru (3 . 1 9 1 )  0 ,0376 м Принимаем 81 = 

шнека 1 20° ; 82 = 1 60° 
39 Длина лопатки Ьл. е р  (3 . 1 В6) 0 , 1 72 м 

шнека 

г) поверочный кавитационный расчет 

40 Поправка а о (3 . 1 34) 0 ,03 Задаемся 
хер/ iep = 1 , 5 ; 

4 1  Коэффициент А1с рв (3 . 1 33) 0 , 0406 
1cp1Dcp  = 0 ,02 

ка-
витации шнека 

42 Коэффициент по- �подв (3 . 1 ) 0 , 6 1  Задаемся 
терь в подводе FвыxfF1 = 1 , 1 5 := 

43 СрЫВНQЙ ка вита- дhс рв (3 . 1 4 1 ) 1 77 ,5  Дж/кг Щ\оННЬIU �а пас 
насоса 

44 Кавитационный Се р  в (3 . 1 46) 3 1 40 Отличие Сс рв от 
коэффициент бы- Ссрв max ( п .  1 4) 
строходностн на- не превышает 5 % 
с оса 

д) определение размеров центробежного колеса 

45 Угод потока н а 
входе в колесо 

46  Угол лопаток н а  
входе в ко,1есо 
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�lЦ 

�1л. ц 

(3 . 6) 

(Б .ВВ) 

5° I B ' 

1 4° Принпмаем iц = 
= во 42' 



На и мен ован и е  
вели чин ы  

47 Коэффициент на 
пора 

48 Окружная ско
рость колеса на 
н аружном диаме
тре 

49 Наружный диа
метр колеса 

50 Угол лопаток на  
выходе колеса 

5 1 Ширина колеса 
на выходе 

52 Отношение диа
метров колеса 
(второе прибли
жение) 

53 Число лопаток 
колеса 

54 Гидравлический 

55 

56 

57 

58 

59 

60 

6 1  

КПД н асоса 

Теоретический 
напор 
Коэффициент , 
учитывающий ко
нечное число ло
паток 
Теоретический 
напор при беско 
нечном числе ло
паток 
Окружная ско
рость колеса на 
наружном диа
метре 
Наружный диа
метр колеса 

Отношение диа
метров колеса 
Окружная со
ставляющая аб
солютной скоро
сти п отока н а  вы
ходе колеса 

Обозн ачение Формул а 

�2Л 

'llг 

(3 . 1 0) 

(5. 89) 

(5 .90) 

(5.94) 

(5 .92) 

(3. 1 4) 

(3. 8) 

(5.95) 

(5.96) 

{5. 90) 

(2.98) 

1 2 Овся нников в .  В .  н др . 

Продолжен ие m u vл 5 1 

З н ачен и е  

0 , 562 

1 76 м/с 

0 , 1 1 9  м 

0 ,008 м 

0 , 5 1 0  

8 

0 , 82 

2 1  300 Дж/кг 

0 , 88 

24 300 Дж/кг 

1 69 м/с 

0 , 1 \ 4  м 

0 , 525 

\26 м/с 

При мечан н е  

Задаемся k21lг = 
= 0 , 66 ;  Чр = 0 , 1 5  

- Принимаем 
F11F2 = 1 ,2 

См. п п .  28 , 49 

См. раэд. 3 . 1 . 1 . 6 :  
'llг = 0 , 82 . . .  0 , 85 
при D1/D2 � 0 ,7 

Определяется п о  
р и с .  3 . 8  и 3 . 9  

Отличие данного 
D2 от определен
ного в п .  49 не 
превышает 5 % 
См. п п .  28 ,  59 
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ПроDолжение табл . 5 . 1  

о. о t:: Наи мен ован и е  
Обозн ачение  Фор мула Значен ие  о nеличин ы Примечан н е  

t:: 
� 

е) расчет подвода 

П р  и м е ч  а н 11 е . Выбираем подвод кольцевым , так как н асос неконсольный 

62 Площадь сечепия  
выхода из под
вода 

63 Площадь сечения  
входа в п одвод 

64 Диаметр входа 
65 Скорость на вхо

де 
66 Геометрические 

соотношени я  под
вода 

ж) расчет отвода 

0 ,0040 м2 

0 ,0046 м2 

0 ,077 м 
6 ,52 м/с 

См.  п .  25 

См. п .  42 

См. рис .  3 .3 

П р н м е ч а н и е. Выбир аем одновиткавый спира.1ьный отвод 

67 Ширина кодеса 
с дисками 

68 Ширина спираль
ного сборника 

69 Отношение ско
ростей 

70 Скорость потока 
в горле отвода 

71 Пдощадь сечени я  
горла (площадь 
входа в кониче
ский диффузор) 

72 Эквивалентный 
диаметр гор.1а 

73 Площадь сечения  
выхода из кони
ческого диффу
зора 

74 Диаметр выхода 
из н асоса (из ко
н ического диф
фузора) 

75 Эквивалентный 
уго.'! конического 
диффузора 

76 Длина кониче
ского диффузора 
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(3 . 27) 

(3 .35) 

Fвы х  

Dвых 

(3 .35) 

0 ,0 1 3  м 

0 ,0 1 9  м 

0 , 6  

75 , 6  м/с 

3 ,97 . ю-4 м2 

0 ,0225 м 

0 ,039 м 

0 ,094 м 

Принимаем шири
н у  каждого из  ди
сков н а  выходе 
2 , 5  мм 
Принимаем на пе
риферии зазоры 
между дисками и 
стен кой п о  3 мм 
Задаемся ,  см . 
р азд. 3 . 1 . 1 . 5 
См . п .  6 1  

Задаемся Свых = = 25 м/с 

Задаемся ,  см. 
разд. 3 . 1 .  1 .5 



Продолжение тибл .  5. 1  

о. о = На и мен ов ан и е 
Обозн ачен и е Формул а  З н ачен ие  Пр и мечан ие о велич ин ы = 

;г; 

з) расчет потерь , Аtащности и КПД насоса 

77 Коэффициент по
терь  в центро
бежном колесе 
(без учета влия
ния  шнека) 

78 Коэффициент по 
терь  в кониче
ском диффузоре 

79 Коэффициент по
терь в отводе 

80 Гидравлический 
КПД н асоса (без 
учета влияния 
шнека) 

81 Гидравлический 
КПД н асоса 
с учетом влияния 
шнека 

82 Гидравлический 
КПД отвода 

83 Гидравлический 
КПД колеса 

84 Коэффшщент 
расхода через 
уплотнения ко
леса 

85 Диаметр перед
него уплотнения 

86 Удельная работа , 
затрачиваемая 
жидкостью при  
перетекании через 
уплотнение 

87 Расход жидкости 
через переднее 
упJiотнеl! пе 

88 Расход через за
зоры в насосе 

89 ' Расходный КПД 
н асоса 

90 Число Рейнольд
са дисков колеса 

91 Коэффициент 
трения  дисков 

92 Мощность диско
вого трения 

J 2 * 

�и.д 

�от в 

'IJг 

'11отв  
'УJг.и 

'l]p 

Re 

Стр.д 
Nтр .д 

(3 .36) 

(3 .4 1 ) 

(3 . 56) 

(.3 . 57) 

(3 . 70) 

(3 . 64) 

(3 . 58) 

(3 . 80) 

(2 . 1 87) 

(2 . 1 87) 

(2 . ! 86) 

0 , 5  

0 ,256 

0 , 1 92 

0 , 836 

0 , 842 

0 ,922 

0 , 9 1 2  

0 , 5 1 

0 , 083 м 

1 1  450 Дж/кг 

0 , 003 м3/с 

0 , 006 м3/с 

0 , 833 

1 , 88 - 1 06 

0 ,0022 

94 кВт 

Задаемся , см. 
разд .  3 . 1 . 1 .3  

См . разд. 3 . 1 . 1 . 6  

То же 

Принимаем : l = = 0 , 0 1 м ;  "л �  
= 0 ,07 ; {j y  = = 0 , 1 5 · 1 0" 3  м 
Принимаем тол
щину диска коле
са над швеком 
2,5 мм 

Принимаем Vy = = 2 i'y1 
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Продолжение табл . 5 . 1  

,;. о 
Н аимен ован ие t:: 

Об означен ие Формула З н ачен и е  Пр и мечан н е  о величи н ы  t:: 
� 

93 Дисковый кпд 11д - 0 , 89 1 См . разд .  3 . 1 . 3 . 2  насоса 
94 Внутренний  мощ-

н оетной КПД на-
11вн N - 0 , 624 См . разд.  3 . 1 . 3 . 3  

с оса 
95 Механический 11мех - 0 ,97 См . разд .  3 . 1 . 3 . 4  ',КПД насоса (используем им-

\ пеллерное уплот-
нение в н асосе) 96 Полный кпд 11н (3 .89) 0 , 606 

н асоса 
97 Мощность , по- Nн (3.90) 1 2 1 0  кВт 

требляемая на  со-
сом 

б) 
Рис. 5 .3 1 . Проточная часть насоса окислител я :  а - мериди ональное се чен ие; б - сечение в п.поскости в раще ния; в - треуго.пьни ки ско ростей.  Скорости на рисунке да ны в мет рах в секунду 348 



схеме подвод ко:�шонента к !l acocy нельзя выполнять осевым .  Выбираем кольцевой 
подвод . В связи с тем что потребный напор насоса меньше :11аксимально допусти
мого , на напор , создаваемый одной ступенью, см . формулу (5 . 97) , насос можно 
выполнить одноступенчатым .  Из соображений простоты конструкции и у:�1еньшения 
массы выбирае1 насос с односторонним входом со сп иральньш отводом . 

' Проточная часть и треугольники скоростей рассчитанного насоса окпсл ителя 
даны на р ис .  5 . 3 1 .  

5 . 1 0 . 4 . Расчет насоса горючего 

Тип  насоса. Когда ТНА не одновальный или насос горючего имеет свой 
привод ,  угловая скорость вала насоса горючего определяется так же, как и угло
вая скорость вала насоса окисл ителя (см . разд . 5 . 1 0 . 3 ) .  

При расчете одновальнога ТНА угловая скорость вала насоса горючего известна 
из расчета насоса окислител я .  Потребное значение кавитационного коэффициента 
быстроходности для насоса горючего Серн .  по1 р определяется по угловой скорости .  
Для насоса с односторонним входом эта величина определяется по формуле (3 . 1 46) .  
Если окажется , что Серв. потр не превышает 4000 , то насос можно проектировать 
с односторонним входом . Если Серв . по, р превышает указанное значение ,  следует 
остановиться на насосе с двусторонним входом . 

При двустороннем входе в формулу (3 . 1 46) подставляется расход, уменьшенный 
в два раза .  Есл и же окажется , что Серн. потр п р и  двустороннем входе превышает 
4000 , то необходимо применить в системе п итания ЖРД горючим бустерный насос, 
а основной насос горючего для упрощения конструкции можно сделать с односторон
н им входом. В зависимости от того , какой из этих трех случаев рассматривается , 
будет меняться порядок расчета шнека . 

Шнек н асоса с односторонним входом . Как и при  насосе окислителя (см . 
разд .  5 . 1 0 . 3 ) ,  в зависимости от расположения насоса горючего в ТНА меняется 
тип подвода (см . рис 5 .27 ,  5 . 28) . Диа:�1етр вала шнека или определяется пере
дающим моментом N 011/w ,  ил и выбирается из конструктивных соображений .  В пер
вом случае по формулам (5. 84) , (5 . 85) оценивается диаметр втулки шнека dвт •  
а по формуле (5 . 83) - коэффициент Кdвт ·  По Кdвт '  задаваясь нескол ькими зна
чениями dвт •  находим по формуле (3 . 1 69) значения КDш· а затем по формулам 
(3 . 1 60) ,  (3 . 1 64) и (3 . 1 66) для каждого dвт определяем Серн (подвод не  осевой , �подв� 
� 0,5) . Значение Серв •  равное Серв. потр •  определ яет искомые dвт и КDш и ,  следо-
вательно ,  Dш. -

Во втором случае можно принять dвт = 0 , 45 . . .  0 ,25 .  Тогда , задавшись не
сколькими КDш • по формулам (3 . 1 60) , (3 . 1 64) и (3 . 1 66) находим значения Серв · 
При Серв = Серв . потр определяем искомое значение КDш•  по которому находим 
Dш и dвт · Дальнейший расчет шнека изложен в разд .  5. 1 0 . 3 .  

Шнек насоса с двусторонним входом . В зависимости о т  расположения в ТНА 
насоса горючего с двусторонним входом (см . рис. 5 . 29 ,  5 . 30) , как и при насосе 
окислител я ,  определяется мощность , передаваемая валом шнека . По этой мощности 
с помощью соотношений (5 . 83 ) ,  о о • • (5 . 85) определяется Kd вт ·  Дальнейший расчет 
ведется так же, как в первом случае р асчета шнека насоса горючего с односторонним 
входом . 

Шнек н асоса горючего при применени и  бустерного насоса в системе питан ия .  
Для того чтобы уменьшить необходимый напор бустерного насоса и таким образом 
сократить необходимую на его привод затрату энергии ,  следует проектировать 
основной шнекоцентробежный насос горючего с наилучшими антикавитационными 
качествами (см . разд . 5 . 1 0  3 ) .  В зависимости от того передает шнек насоса горючего 
значительную мощность N 011 ил и нет (с�! - соотве1 ственно р ис .  5 . 27 и 5 . 28) , опре
дедяют Кrlвт по формуда:11 (5 . 83) , 0 0 . ,  (5 . 85) или выбирают dвт в диапазоне 0,45 о о • -
0,25 .  По Кdвт и,1 и dв1 с помощью рис .  3 . 59 определяют Серв max и соответствующее 
значение КDш· Затеы по известной w и по КDш определяют D3 ,  dв т •  Dш. Дальше 
расчет шнека насоса горючего ведут так же,  как и расчет шнека насоса окисли
тмя .  

Центробежное колесо, отвод, энергетические характеристики, осевые и радиаль
ные силы.  Расчет центробежного колеса насоса горючего, отвола и расчет его энер-
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гетических характер истик ,  осевых и радиальных сил проводятся так же, как и 
для насоса окисл ител я (см . разд . 5 . 1 0 .3 ) .  

Особенности  расчета водородных н асосов .  Малая п.rютность водорода и замет
ная зависимость ее от давления и температуры обусловл ивают особенности р асчета 
водородных насосов . При давлениях на выходе из насоса 25 . . .  40 МПа потребные 
напоры насоса составл яют большие величины - (450 . . .  600) 1 03 Дж/кг. Поэтому 
водородные насосы дл я ЖРД, как правило ,  пр иходится делать центробежными ,  
многоступенчатыми (осевые водородные насосы рассыотрены в разд . 3 .2 ) .  Для упро
щения конструкции центробежные ступени выпол няют с односторонним входом . 

Для уменьшения числа ступеней угловая скорость вала водородного насоса 
должна быть возможно большей . Повышение угловой скорости л имитируется проч
ностью колеса . По условиям прочности окружная скорость на наружном диаметре 
колеса не должна превышать вел ичины,  лежащей в диапазоне 500 . . .  600 м/с .  При 
этом максимальный напор ступени Н ступ. max = ( 1 5  . . .  30 )  1 04 Дж/кг . Для уменьше
ния давления в баке ракеты ил и для уменьшения потребного напора бустерного 
насоса (есл и в системе предусматривается его установка) первая ступень водородного 
насоса может быть выполнена со шнеком . 

Исходные данные для расчета водородного насоса те же, что и для расчета 
насосов , работающих на обычных компонентах топлива (см . разд . 5 . 1 0 . 3) ;  та же 
и цель расчета . Только при  расчете водородного насоса появляется необходимость 
в определении на его выходе температуры и плотности водорода для расчета 
последующих агрегатов ЖРД. Так как водород является жидкостью с заметной 
сжимаемостью, то его температура и плотность на выходе из насоса могут значи
тельно отличаться от их значений на входе. 

В связи с незначительным изменением давления и температуры во входной 
части насоса при  расчете на  кавитацию плотность и температура принимаются 
равными заданным на входе в насос. Расчет на  кавитацию , как правило ,  ведется без 
учета влияния термодинамических свойств жидкого водорода на антикавитационные 
качества насоса . Поэтому это вл ияние дает дополнительное улучшение антикави
тационных свойств . 

Особенность расчета водородного насоса состоит в учете сжимаемости водо
р ода п р и  определении напор а ,  необходимого для обеспечения заданного давления 
на  выходе. 

Напор водородного насоса ( при  Свх � Свых) как насоса , работающего на сжима
емом рабочем теле (см . разд. 2 . 1 3 ) ,  определяется по формуле 

Рвых Рвых 
Нпол = Н = J v dp = J dp/p. (5 .98) 

Есл и бы потер и в насосе отсутствовал и ,  то процесс в насосе был бы адиабати 
ческим (рассматр иваем насос, теплоизолированный о т  окружающе!'.i среды) .  Адиа
батический процесс изображается в координатах p-v л инией 1-2ад (см . р ис .  2 . 75) . 
Пр и нал ичии  потерь процесс сжатия пол итропический - линия 1-2 на рис .  2 . 75 
(л иния 1-2 на р�о�с .  2 . 74 характер изует процесс повышения давления несжимаемой 
жидкости) . Показатель  политропы сжатия зависит от потерь в насосе . С умень
шением потерь политропа пр ибл ижается к адиабате (с увел ичением потерь удель
ный объем увел ич ивается) .  

Таким образоы , увел ичение уд�льного объема водорода в связи с подводом 
теплоты потерь компенсируется уменьшением объема вследствие его сжимаемости .  
Поэтому ,  даже п р и  значител ьном увел ичении давления , плотность жидкого водо
р ода может изменяться незначительно .  Исходя из того, что удельный объем и плот
ность меняются не  сильно ,  для определения напора можно применить несколько 
измененную формулу ( 1 . 1 1 ) ,  предназначенную для определения напора несжимае
мой жидкости :  

Н = (Рвых - Рвх)/Рср • (5 . 99) 
где Рср = (Рвх + Рвых)/2 - средняя плотность . 

Формулой (5 . 99) буде:11 по л ьзоваться при  определении напора водородного на
соса . 
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Рис. 5 .32. i-s-диаграмма процесса в 
водородном насосе 

s 
Рис. 5 .33 .  i-s-диаrрамма nроцесса в 
двухступенчатом водородном насосе 

Число ступеней насоса z определяется потребным напором насоса Н и допу
стимым напором ступени Н ступ max .  см . формулу (5 . 9,7) : ·. · 

z = Н/Н ступ max .  
где z округляется д о  целого числа .  Т а к  к а к  при  этом параметры водорода на вы
ходе неизвестны,  то , полагая в первом приближении  Рср = Рвх • из формулы (5 .99) 
получаем 

Н = (Рвых - Рвх)/Рвх • (5. 100) 
Напор ступени по п р инятому z определяется следующим образом : 

Нс1 уп = Hlz. (5 . 1 0 1 ) 

По напору ступени Н с тун и известной из расчета на кавитацию 
рости w определяем коэффициент быстроходности ступени 

где принимаем , что 

- v·-.-1 3/4 ns - 1 93 , 3w v н ступ • 

угловой ско-

(5 . 1 02) 

(5 . 1 03) 
По коэффициенту быстроходности n8 ,  пр инимая KDo = 5 , 0  . . . 6 ,5 ,  с пом ощью 

зависимостей , пр иведеиных на р ис .  3 .27 , и формулы (3 . 88) оцениваем l(ПД на 
соса 'IJн = '!]ступ и определ яем мощность насоса 

Nн = rhH/'I]н• 

Мощность насоса определяет повышение энтальпии жидкости в насосе:  

М = iвых - iвх = Nн/rh = Н/'l]н · 
Отложим в i-s-диаграмме от точки 1 (рис .  5 . 32) , характер изующей параметры 

водпрода на входе в насос (Рвх•  Т вх•  Рвх) вел ичину !J.i . Пересечение прямой iвых= 
= const с изобарой Рвых = const дает точку 2 ,  определяющую параметры на  вы
ходе из насоса . Зная Рвых• можно уточнить напор насоса по формуле (5 . 99) ,  
а затем - ч исло ступеней и напор , п р иходящийся на одну ступень . 

Расчет первой ступени водородного насоса проводится так же,  как  это де
лается дл я обычных насосов (см . р азд . 5 . 1 0 .3) .  Разыеры  последующих ступ еней 
принимаются такими же, как размеры первой ступени ,  за исключением диаметр а 
входа в колесо . Так как диаметр входа в колесо первой ступени определяется 
исходя из условий  обеспечения необходиыых антикавитационных качеств , то диа
метр последующих ступеней может быть пр инят меньшим (KDo = 3 , 5  . . .  4 , 5) . Это 
несколько уыеньшает потер и в последующих ступен ях в основно�; пз -за  р асходных 
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потер ь .  Остальные потер и и напор не дол ж н ы  из:-tенитьс я ,  та к как относительный 
диаметр D1 первой ступен и водородного насоса не превышает значений , после ко
торых уменьшаются гидравл ический КПД и коэффициент kz .  С достаточной степенью 
точности можно положить , что КПД и напор дл я последующих ступеней насоса 
такие же, как и соответствующие вел ичины для первой ступени .  ; &  

В итоге расчета следует проверить, обеспечивает л и  насос заданное давление, 
и определить температуру и плотность водорода на  выходе из насоса .  Для этого надо 
подсчитать повышение энтальпии водорода в ступени :  

Ыступ = Нступ/'У!ступ · 

Отложим эту вел ичину от точки  l r (вход в насос , вход в первую ступень,  с м .  
р ис .  5 .33) . Точка,  соответствующая состоянию водорода на  выходе из первой сту
пени ,  должна находиться на линии  i2r = coпst . Задаваясь несколькими значениями 
давления на  этой линии ,  находим такое давление p2r , при котором удовлетворяется 
равенство (5 . 99) , записанное для ступени .  Это и будет давление на выходе из 
первой ступени. Кривая lr-2r является политропой сжатия водорода в первой сту
пени п р и  равномерном подводе теплоты потерь в процессе сжатия .  

Аналогичным образом определяются параметры водорода на  выходе из после
дующих ступеней . Точка , соответствующая выходу из последней ступени ,  определит 
давление Рвых • температуру Т nых и плотность водорода Рвых на выходе из насоса 
(на диаграмме , приведеиной на  рис .  5 .33 ,  построенной для двухступенчатого на
соса , это будет точка 2п) . Есл и давление Рвых отличается от заданного более 
чем на 5 % ,  расчет водородного насоса следует повторить , используя полученную 
величину плотности водорода на выходе из насоса.  

5 . 1 0 . 5 .  Расчет автономной турбины 

Исходные данные. В разд. 4 . 6 . 2 . 2  указано, что п р и  и/сад > 0 , 2  
автономная турбина всегда выполняется активной одноступенчатой . При мень
ших иlcall, двухступенчатая турбина со ступенями скорости имеет большие коэффи
циент работы и КПД. Однако из соображений простоты и для уменьшения массы 
и п р и  меньших значениях и/сад автономная турбина может быть выпол нена одно
ступенчатой активной . От автономной турбины требуется бо.1ьшой коэффициент 
р аботы 

(5 . 1 04) 

М о щ н о с т ь � у р б и н ы N т определяется мощностью, потребной для 
привода насосов . 

У г л о в а я с к о р о с т ь определяется допустимой для насосов вел ич иной , 
п р и  которой обеспечивается работа насоса без кавитационного срыва , см . фор
мулу (3 . 1 46) . Увел ичение угловой скорости способствует повышению КПД турбины 
благодаря увеличению коэффициента быстроходности (см . р ис .  4 .47) .  'Кроме этого, 
с увеличением угловой скорости уменьшаются размеры турбины при  выбранной 
окружной скорости.  Поэтому повышение антикавитационных качеств насосов , 
дающее возможность увеличить w , благоприятно сказывается на автономной тур
бине.  

Возможен выбор угловой скорости т.урбины ,  предусматр ивающий привод на
сосов через редукторы ,  понижающие угловую скорость . Такие ТНА проигрывают 
п о  простоте и массе. 

Окружную скорость целесообразно выбирать максимально возможной . Исходя 
из соображений прочности Иmах = 350 . . .  450 м/с .  Отметим, что значение иmах . 
как  правило,  меньше оптимального, определяемого по Сад и оптимальному отноше
нию (и/сад)орt (см . р ис .  4 . 48) , при  котором 'Yl ·r и, следовательно, Lт = Lоад'Уl т 
достигают максимума .  

Выбирая и =  иmах • можно получить п р и  заданной угловой скорости большой 
средний диаметр турбины ,  п р и  котором диаметр ТНА будет недопустимо велик .  
Поэтому отношение среднего диаыетра D cp к D 2 - наружному диаметру колеса 
насоса горючего не должно превышать 2. По выбран ному среднему диаметру и угло
вой скорости определяется окружная скорость . 
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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 определ яют продукты сгорания основных компонентов (л ибо 
п р и  избытке горючего, л ибо при  избытке окисл ителя ) .  Обычно в качестве рабочего 
тела используется газ с избытком горючего - восстановител ьный газ (см . 
р азд . 5 . 1 0 . 2 . 1 ) .  

В отдел ьных случаях рабочим телом турбины могут являться продукты разло
жения однокомпонентных , унитарных,  топл ив - перекиси водорода , гидразина и т.  п .  

Физические константы рабочих тел турбины Ж Р  Д сильно зависят о т  массового 
соотношения компонентов в газогенераторе .  Показатель k адиабаты находится 
в пределах 1 , 2 о о •  1 ,4 . З начение R T00 желател ьно иметь большим. Чем больше R T00 , 
тем бол ьше коэффициент работы и тем меньше расход рабочего тел а .  

Практически температуру перед турбиной ограничивают значениями 1 000 0 0 .  
1 200 К исходя из работоспособности конструкции .  Пр и дал ьнейшем повышении 
температуры растет удельная работа . Это обстоятел ьство делает задачу повышения 
температуры перед турбиной и пр именения охлаждаемых турбин актуальной.  

С т е п е н ь п о н и ж е н и я д а в л е н и я б определяется выбором на
чального давления р00 и давления за  турбиной р2 .  Обычно для автономных турбин 
f> = 1 5  0 0 0  40.  

Увел ичение б более 40 пр иводит к росту адиабатной работы , но из-за паде
ния  КПД с ростом б (уменьшением и/сад) удельная работа Lт повышается мед
ленно .  

М а т е р и а л л о п а т о к турбины и его прочностные данные п р и  темпе
ратур е  T0w1 должны быть заданы для дальнейшего расчета турбины на прочность . 

Пример расчета. В результате р асчета автономной турбины ЖРД определяются 
такие размеры элементов турбины, которые  используются при  разработке конструк
ции .  Помимо этого , определяются параметры потока (температура ,  давление,  ско
рость , приведеиная скорость и т .  д . ) в характерных сечениях турбины . Кроме того, 
должны быть определены расход газа через турбину,  необходимый для обеспечения 
заданной мощности турбины , энергетические характер истики и радиальная сила ,  
необходимая для расчета подшипников . 

Р а с х о д г а з а в первом прибл ижении  определяется с помощью графиче
ских зависимостей , приведеиных на рис .  4 .47 . Для этого по исходным данным сле
дует определ ить средний диаметр колеса и отношение скоростей и/сад • зная окруж
ную скорость и адиабатную работу (а также б , Т00 , k и R) :  

Сад = V 2Lоад · (5 . 1 05) 

Затем задаются вел ичиной зазора между колесом и корпусом д = 1 . . .  3 мм. 
При колесе без бандажа - это радиальный зазор ; для колес с бандажом под д 
понимают минимальный (осевой ил и радиальный) зазор (см . разд .  4 . 5 . 1 ) .  По ве-
л ичине  зазора определяют относительную вел ичину Ll = MD cp· 

Задаются несколькими значениями расхода газа thт , чтобы определ ить по фор
муле (2 . 1 7 1 ) значения n8 -r ,  которые обычно л ежат в пределах 1 0  о о •  40. Адиабатный 
объемный расход газа на  входе в колесо V 1ад определяется следующим образом: 

где 

так как 

V1 ад = mт/Р1 ад =-� mтRT1 ад/Р1 • 

( k - 1 2 )k/ (k-1 ) 
Pi = Роо 1 - k + 1 

Л
сlад ' 

( k - 1 2 ) 
Тl ад = Тоо 1 - k + 1 

Лсlад ' 

Р1ад = PII(R Tiaд) . 

(5 . 1 06) 

(5 . 1 07) 

(5 . 1 08) 

В качестве автономной турбины пр именяют активные турбины (Рт = О, С1ад = 
= Сад ; р1 = р2) . По значен иям и/сад •  [\' н n8 с по�ющыо р ис .  4 .47 дл я каждого 
из выбранных значений thт определяют КПД турбины 'll т · Расход thт ,  при  ко
тором мощность турбины Nт = m " Loaд1l т совпадает с зада нной , является потреб
ным расходо�1 газа через турбин у .  Эта величина используется п р и  дальнейших 
расчетах . В конце расчета может оказ аться , что полученное значение  мощности 
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отличается от заданного более чем на 5 % .  В этом случае следует повтор ить расчет ,  
изменив исходное значение расхода . 

Р а с ч е т п а р а м е т р о в в о с е в о м з а з о р е (выход из соплового 
аппарата - вход в колесо) необходим для определения р азмеров соплового аппарата 
и решетки колеса . 

Угол потока в осевом зазоре а1 выбирается в пределах 1 5  . . .  20° . Скоростной 
коэффициент соплового аппарата ер можно принять в пределах 0 ,92 . . .  0 ,96 . 

Основные формулы дл я расчета параметров потока был и приведены в разд . 4 .3 . 1 .  
Напомним , что число М можно выразить через пр иведеиную скорость 'А :  

где 

- скорость звука; 

М = с/а, 

а =..-: VkRT 

(5 . 1 09) 

(5 . 1 1 0) 

(5 . 1 1 1 ) 

Приведенный расход q (Л) можно определ ить с помощью газодинамических таб
лиц или по формуле 

Скорость 

(Л) - Л  [ k + 1 ( 1 - k - 1 лз ) ]  1 / ( k-1 ) q - 2 k + 1 • (5 . 1 1 2) 

(5 . 1 1 3) 

Определение 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 для турбины 
с пол ным подводом газа (в = 1) целесообразно начинать с определения высоты сnп
ловой решетки по формуле (4 . 6 1 ) .  

Определение размеров соплового аппарата парциальных турбин начинают с на
хождения степени парциалыюсти (см.  разд . 4 .5 .4 . 2) и высоты лопатки колеса 
по формуле (4 . 1 1 0) . Для этого следует задаться шириной решетки колеса Ь и от
носительным шагом l (в первом п рибл ижении) .  В дальнейшем надо убедиться 
в том , что отн()шение hпlb получилось больше единицы . 

По найденной высоте лопаток колеса , с учетом перекрытий , определяется вы
сота сопловой лопатки h0 из формулы (4 .72) . Дальнейший ход расчета ясен из 
р азд. 4 .3 .3 . 2 .  

Определение р а з м е р о в р е ш е т к и к о л е с а начинается с выбора 
профиля лопатки решетки по Атласу профилей решеток осевых турбин [3] . 

Для выбора профиля необходимо знать углы потока на входе в решетку и на 
выходе из нее (�1 • �2) и число Мwзад = Mw1. Профил и лопаток решеток колеса 
активных турбин обозначены в атласе буквой Р. Угол потока на входе �1 опре· 
деляется из треугольника скоростей , см . формулу (4 .54) . 

Угол потока на выходе �2 можно определить из формулы (4 .73); выбрав вы
соту лопатки на  выходе несколько больше (на 1 . . .  5 мм) , чем на  входе, ИJI И ,  
задаваясь углом �2 , можно определить h2n по формуле (4 .73) . 

Для определения �2 по формуле (4 .73) следует задаться скоростным коэффи
циентом 1\J, который позволяет найти значение а2 , см . формулу (2 . 1 79) . В даль
нейшем значение 'Ф уточняют. Выбраnный профиль изменяется геометр ически 
подобно применительно к рассчитываемой турбине.  Если радиусы скругления кро
мок лопаток получаются сл ишком малыми (нетехнологичными) , то их следует уве
личить посредством наращивания лопат�и со стороны корыта . 

Выбрав профиль лопатки, по его графическим характеристикам (см . ра
боту [3 J )  находят геометр ические параметры решетки .  Выбрав относитель
ный шаг l в диапазоне оптимальных значений ,  определяют по приведеиным в ра
боте [3 ] зависимостям угол установки лопатки х. при  котором обеспечивается 
необходимый угол �2 • Можно при  этом пр инять , что 
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Рис. 5 .34 . Автономная турбина :  
а - меридиональное сечение; б - сопловой ап па рат; в - рабочая решетка; г-увеличенный 
профиль Р-2 1 1 8 В ;  д - треугольники скоростей (скорости даны в метрах в секунду) 

Найденное значение угла установки лопатки позвол яет определ ить хорду ло-
п атки 

шаг решетки 

и число лопаток 

Ьл = b/s in :х; 

t = iЬл 

z = nD cplt. 

(5 . 1 1 5) 

(5 . 1 1 6) 

(5 . 1 1 7) 

После этого можно определить коэффициент потерь в решетке �.  используя 
графические характеристики выбранного профил я .  При этом следует учесть отли
чие выбранных геометрических параметров решетки от тех , при которых полу
чены указанные характеристики.  Для этого используют приведеиные в работе [3 ] 
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 из к о л е с а ,  в частности, 
абсолютная скорость на выходе и угол потока а2 определяются из треугольника 
скоростей (рис .  5 .34) : 

(5 . 1 1 8) 

(5 . 1 1 9) 

Температуру торможения находят из формулы 
k - 1 То2 = Т2 + -щ- с�, (5 . 1 20) 

где 
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Т а б л и ц  а 5 . 2 .  Пример расчета автономной одноступенчатой турбины ЖРД 

.;. о " 
о " 

� 

2 

3 

4 
5 

6 
7 

Н а и менован и е  
величи н ы 

Мощность турбины 

Угловая скорость 

Полное давление  на  
входе 
Давление на выходе 
Температура тормо
жения  газа н а  входе 
Газовая постоянная 
Показатель адиаба
ты 

Обозн а -
Форыу,l а З н ачен и е ч ен и е 

Исходные данNьtе 

Роо 

R 
k 

1 200 кВт 

24 1 0 рад/с 

6 МПа 

0 , 25 МПа 
1000 к 

400 Дж/( кг · К) 
1 , 33 

Примечан н е  

Получена при  рас
чете ТНА (разд .  
5 . 1 0 . 2 . 1 ) 
Получена при рас
чете насосов 
Получено при рас
чете ТНА 
Задано 

)) 

» 
Задано 

Рассчитьюаемые и выбираемые величиNы : 

а) определение потребного расхода г аза 

8 Окружная скорость 
на среднем диаметре 

9 Средний  диаметр 

-10 Степень пониженин 
, давления  

1 1  Адиабатная работа 
12 Адиабатная скорость 
13 Отношение скоро

стей 
14 Минимальный (осе 

вой или радиаль
ный) зазор между 
колесом и корпусом 
(турбина ·с банда 
жом) 

1 5  Относительный ми
нимаJiьный зазор 

1 6  Потребный расход 
газа 

1 7  Коэффициент бы
строходности турби
ны  

1 8  Удельная работа 
турбины 

1 9  Коэффициент работы 

356 

и 

Lоад 
Сад 

и! сад 

nsт 

Dcp = 
= 2иlw 

(4 . 3) 
(5 . 1 05) 

(2 . 1 7 1 )  

(4 .4) 
(5 . 1 04) 

300 м/с Задаемся 

0 ,25 м 

24 См . разд. 4 . 3 . 1 

89 · 1 04 Дж/кг 
1 330 м/с 

0 ,225 См. пп .  8 и 1 2  

1 , 5 · 1 0-3 м Задаемся 

0 ,006 

2 , 57 кг/с Определяется с по
мощью графиков , 
приведеиных на 
рис .  4 .47 

22 

46, 6 - 1 04 Дж/кг См . также разд. 
4 . 1 . 2 

5 , 1 5  См . также разд .  
4 . 1 . 2 



Продолжение табл . 5.2  

ci. о 
Обозн а -t: Наименован и е  

З н аче н ие о вел ич и н ы  чение  Формула Пр и мечанне  
t: 
� 

б) параметры потока в осевом зазоре между сопловым аппарато.лt и колесом 
(выход из--соплового аппарата - вход в колесо) 

20 Угол потока а1 1 7° Задаемся 
2 1  Скоростной коэффн - <р 0 ,94 » 

циент 
22 Скорость на выходе ' с1 (4 . 1 8) 1 250 м/с 

из соплового аппа-
рата 

23 Критическая ско- аир (5 . 1 22) 676 м/с 
рость звука для те-
чения  в сопловом 
аппарате 

24 Приведеиная CJ50· Л. с, (5 . 1 22) 1 , 84 
рость 

25 Коэффициент полно- cr1 (2. 1 78) 0 ,584 
го давления 

26 Полное давление р01 (4 .37) 3 ,57 МПа 
27 Статическая темпе- Т1 (5. 1 07) 5 1 5  К См. п .  24 

ратура в зазоре 
28 Плотность газа в за- р1 (5 . 1 08) 1 ,2 1  кг/м3 См. п. 27 

зоре 
29 Скорость звука в за- а1 (5 . 1 1 0) 520 м/с 

зоре 
30 Число Маха М1 (5 . 1 09) 2 ,4 
3 1  Относительная ско- w1 (5. 1 1 3) 965 м/с 

рость на входе в ко-
лесо 

32 Температура тормо- Тош ,  (4 . 8) 805 К 
жения  в относитель -
ном движении 

33 Критическая ско
рость 

34 Приведеиная ско-

35 

36 

рость 
Число Маха в отно
сительном движении 
Полное давление 
в относительном 
движении  

аир w  

Рош, 

(4.22) 

(5 . 1 1 1 ) 

(4 .9) 

605 м/с 

1 , 6 

1 , 83 

1 , 76 МПа 

См.  пп .  3 1 , 33 

в) определение оптимальной высоты лопаток колеса 
37 Ширина решетки Ь 0 , 0 1 4  м Выбираем 
38 0Т!юсительный шаг l 0 , 6  » 

решетки (в первом 
приближении) 

39 Число Рейнольдса Rед 5 · 1 05 » 
диска колеса 

40 Число Рейнольдса 
бандажа 

)) 
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Продолжение табл . 5.2 

ci. о 
Н а и мен ова н ие Обозн а ·  с:: Формула  Зн а чен н е  При мечан не о вели ч и н ы чение 

с:: 
2; 

4 1  Степень парциаль- е 0 , 3 1  См. раэд. 4 . 5 . 4 . 2  
н ости (в первом 
приближении) 

42 Относительная вы- /il.I (4 . 1 00) 0 ,087 li 1л = h1J1/Dcp 
сота лопатки 

43 Высота лопатки hlЛ 0 ,022 м См .  пп .  9 , 42 

г) определение размеров соплового аппарата , состоящего из конических сопл 

44 Перекрытие на пе- t!.hu 0 ,0005 м Выбираем 
риферии 

45 Перекрытие у вту.11 - t!.hвт 0 ,0005 м » 
к и 

46 Высота сопловой hc (4 . 72) 0 , 02 1  м » 
лопатки 

47 Площадь суммарно- Fmin (4 . 4 1 )  4 ,24 · 1 0-4 м2 Принимаем О"ир = 
го минимального се- = 1 
чения  сопл 

48 Скоростной коэффи- qJ' 0 , 98 Выбираем 
циент конической 
части сопла 

49 Степень уширения f i (4 .49) 4 Принимаем б [  = 
сопла = 15 (аlл = al) 

50 Площадь сечения  F' (4. 65) 1 7 · 1 0-4 м2 1 
сопл в конце кони-
ческой части 

5 1  Площадь сечения Ре (4 . 66) 58 ,2 · 1 0-4 м2 

выхода сопл 
52 Степень парциаль- е (4. 64) 0 , 37 

н ости 
53 Число сопл zc (4 .69) 5 
54 Большая ось ЭJiлип- ас (4 . 67) 0 ,072 м 

са сечения  сопл на  
выходе 

55 Шаг соп,1 tc 0 ,0705 м Пр иннмаем tc = = 0 ,98ас 
56 Диаметр минималь- dmin (4 . 7 1 ) 0 , 0 1 04 м 

ного сечения сопла 

д) определение параметров решетки колеса 

57 Угол потока н а  �1 (4. 54) 22° 1 0 ' 
входе в колесо 

58 Скоростной коэффи-
циент (в первом при-

'Р 0 , 88 Принимаем 

59 
ближении) 

850 м/с Скорость потока н а  w2 (4 .28) 
выходе в относите.%-
ном движении 

60 Приведеиная с ко- Л,с ,  (4. 28) 1 , 4 1  
рость 
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Продолжение табл . 5 . 2  

о. о 
Обозна -" Наименование  

Фор мула З н ачение Пр и м ечакие  о величины  чение " 
� 

6 1  Коэффициент полно- а2 (2 . 1 79) 0 , 635 -
го давления 

62 Приведенный расход q (Лш, )  (5 . 1 1 2) 0 , 83 -
63 Высота лопатки на h2л 0 ,022 м Пр ниимаем h2л = 

выходе 
= 

hl;;I 
64 Угол потока н а  вьt- �2 (4 . 73) 1 7° 1 0' 

ходе в относитель - -
н ом движении 

П р  и м е ч  а н и е .  Профиль лопатки Р-2 1 1 8В выбираем в работе [3 ] 

65 Относительный шаг 
решетки 

66 Угол установки ло- 'Х 
патки 

67 Х орда лопатки Ьл 
68 Шаг решетки t 
69 Число лопаток z 
70 Относительная дли- hлiЬл 

н а  лопатки 
71 Коэффициент потерь �к 

в решетке 

72 Скоростной коэффи- -ф 
циент 

(5 . 1 1 5) 
(5. 1 1 6) 
(5 . 1 1 7) 

(2 . 1 80) 

0 , 684 

87° 

0 ,0 1 4  м 
0 ,0096 м 

82 
1 , 50 

0 , 22 

0 , 88 

Выбираем в диапа
зоне оптимальных 
значений 
Определяем по  ха
рактеристи кам 
профиля 

Определяем по ха
рактеристи кам 
профиля 

е) определение параметров потока на выходе из колеса 

73 Статическая темпе
р атура 

74 Абсолютная ско-

75 

76 

77 

78 

79 

р ость 
Угол потока н а  вы
ходе в абсолютном 
движении 
Температура тормо
жения 
Критическая ско-
рость звука 
Приведеиная ско-
рость 
Давление торможе
ния  

Ро2 

(5. 1 20) 

(5 . 1 1 8) 

(5. 1 1 9) 

(5. 1 20) 

(5 . 1 22) 

(5. 1 22) 

(5 . 1 2 1 )  

580 к 

598 м/с 

25° 40 ' 

680 к 

555 м/с 

1 ,07 

0 , 5  МПа 

ж) определение работы ,  лtощности КПД турбины 
80 Отношен ие скоро- иlс1 0 ,24 

с т ей 
81 Окружн ой КПД (4 . 77) 0 , 579 

См .  п п .  8 , 22 
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";. о с 
о с 

� 

82 

83 

84 

85 
86 
87 

88 

89 

90 

9 1 

92 
93 

где 

Продолжение табл. 5.2 

Наимен ование Обозна - Фор мула З н ачен ие Пр и мечанне  величи н ы  чен ие  

Удельная окружная Lu (4 .  75) 5 1 , 5 · 1 04 Дж/кг -
работа 
Расход через уплат- rh y (4 . 9 1 )  0 ,08 кг/с -
нение 
Расход газа через rhт - rhy - 2 , 49 кг/с -
решетку колеса 
Расходный КПД Т] р (2 .235) 0 ,97 -
Окружная мощность Nu (2 . 207) 1 280 кВт -
�ощность дискового Nтр. д (2 . 1 86) 1 , 8 кВт Принимаем Rед = 
трения = 5 - 1 о• 
�ощность трения  Nтр. б (4 .96) 1 ,9 кВт Задаемся Rеб = 
бандажа = 5 - 1 03 
�ощность потерь ,  Ne (4.99) 24· кВт -
связанных с пар-
циальным впуском 
Эффективная мощ- Nт (4 . 1 00) 1 252 кВт -
ность турбины 

48 , 7 - 1 04 Дж/кг Эффективная удель - Lт (4 .4) -
ная работа 
Коэффициент работы Lт (5 . 1 04) 5 , 42 -
Эффективный кпд ТJ т (4 . 2) 0 , 548 -
турбины 

Полное давление на выходе может быть найдено из выражен ия 

_!!_ -- ( - k - 1 2 ) k/ ( k-l ) 
Ро - 1 k + 1 Л ' 

Л = -с- ;  
аир -v k аир = 2 7i+Т RT0 • 

(5 . 1 2 1 ) 

(5 . 1 22) 

� о щ н о с т ь ,  р а б о т у и КПД т у р б и н ы рассчитывают с помощью 
зависимостей , пр иведеиных в разд . 4 . 5 .  

Если полученная в резул ьтате р асчета мощность будет отличаться о т  заданной 
более чем на 5 % ,  расчет следует повтор ить , изменив расход газа через турбину. 

Более подробно порядок расчета можно проследить по приведеиному в табл . 5 . 2  
примеру расчета . Проточная часть и треугольники скоростей для рассчитанной тур
бины приведены на р ис .  5 .34 . 

Отметим , что порядок р асчета энергетических характеристик турбины и ра 
диальной силы достаточно подробно изложен в разд .  4 . 7 . 2 . 2  и 5 . 5 . 2 . 2 .  

5 . 1 0 . 6 .  Расчет предкамерной турбин ы 

Исходные данные.  В р азд. 4. 1 1  указано, что предкамерным турбинам 
соответствуют невысокие значения Lоад• поэтому их , как правило , можно выпол
нять одноступенчатыми .  Для предкамерных турбин и/сад ;;;;;. 0 ,5 .  В связи с этим 
(см . р ис .  4 . 38) дл я получения максимального КПД предкамерные турбины можно 
выпол нять реактивными .  Однако реа ктивным турбинам соответствуют значительные 
осевые усилия ,  затрудняющие конструирование ТНА . Поэтому при расчете сле
дует прин и�rать Рт = О 11.1 11 вводшъ небол ьтую реактивность (Рт .;;;;; 0 , 3 ) .  
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Такие исходные да нные , ка к ыощнос-J ь турбины ,  у гловая скорость, физические 
константы рабочего тела задаются и выбираются так же, как и для автономной 
турбины (см . разд. 5 . 1 0 5) . 

Для nредкамерной турбины заданньщ также является расход газа . Расход 
оnределяется схемой системы n итан ия (c�t . разд . 5 . 1 0  2 . 2) и задан ной те:�шерату 
рой газа nеред турбиной . В систе�tе nитания  с окисл ительным газогенератором 
через турбину nроходит весь окислител ь н горючее , необходимое дл я обесnечения 
заданной темnературы газа . Для окисл ительного газа R = 200 . . .  300 Дж/(кг · К:) .  
Темnература окислительного газа Т00 выбирается в nределах 600 . . .  800 К:. 

При восстановительнолt газогенераторе через турбину nроходит все горючее 
и небольтая часть окисл ителя (c�t . разд . 5 . 1 0 . 2 . 2 ) .  

Давление на  выходе нз турбины определ яется давлен ие�! в камере сгорания 
ЖР Д. Давление на входе и мощность оnределяются из  условия обесnечения баланса 
мощностей насосов и турбины (с�1 разд . 5 . 1 0 . 2 . 2) Давления на  входе и на  выходе 
оnределяют стеnень nонижения давления б и. адиабатну!(J работу турбины . 

Пример расчета. В результате расчета предкамерной турбины  должны быть 
ощ�еделены геометр ические размеры элементов турбины , при которых  будет обесnе
чИватьсsГ ЗаД.iйiнаЯ �ющность n р и  заданном расходе. Эти размеры необходимы для 
разработки конструкции турбины . Поми�ю разлtеров , оnределяются nараметры 
потока в характерных сечениях турбины.  

Расчет турбины целесообразно начинать с оnределения о к р у ж н о й с к о 
р о с т и ·и  с р е д н е г о д и а м е т р  а .  Дл я этого l!адо .задаться стеnенью реак
тивности турбины .  Есл и ns т > 50, то nредкамерная турбина может быть выnол 
нена с nол ным nодводом газа (е = 1 )  и тогда можно задатьсЯ стеnенью реактив
ности Рт > О.  

Если n8т < 60 ( малорасходные nредкамер ные турбины на восстановительном 
газе) , то для nовышения К:ПД целесообразно вводить nарциальный вnуск (е < 1 ) .  
Тогда расчет nредкамерной турбины �ется аналогично расчету автономной тур
бины (см . разд . 5 . 1 0 .5) .  

Для предкамерных турбин с nол ным nодводом (е = 1 )  окружной К:ПД доста
точно бл изок к эффективному К:ПД.  Поэтому оnтимальное отношение и/сад nри  
��ином значении Рт можно оnредел ить с nомощью рис .  4 . 38 .  По  значениям 
и/сад ' и Сад найдем окружную скорость и , а затем D cp .  так как угловая скорость 
задана . 

Оnределение р а з м е р о в с о n л о в о й р е ш е т к и целесообразно 
начать с определения высоты соnловой лоnатки hc . Для этого следует _задаться 
углом потока на выходе �1 = 20 . . .  25° и выбрать в nервом nр ибл ижении  значение 
скоростного коэффициента <р • .  Для предкамерных турбин <р. с= 0 ,96 . . .  0 ,98, Высота 
сопловой лоnатки оnределяется по формуле (4 .6 1 ) .  

Ширина решетки выбирается и з  конструктивных соображений .  Можно пр и
нять f!c = 10 . . . 50 мм . 

Профил ь соnловых лоnаток выбирается из атласа nрофилей по з начен иям а0 , 
а1 и Мсlад (угол потока на входе а0 можно принять равным 90°) .  Профил и 
соnловых решеток обозначены в атласе буквой С. По характер истикам выбранного 
nрофиля оnределяют относительный Ш?Г l., Он должен находиться в диаnазоне 
оnтимальных значений .  По относительному шагу l н аходят угол установки ло
патки х " при котором обесnечивается, необходимый эффективный угол решетки сt1эФ ·  
Эффективный угол сt1эф = arcs in (di t )  связан с уг.тюм nотока ct1 следующим соот
ношением , вытекающим из уравнения (4 . 39) : 

. s in а1 S IП Gt1эф = --k- . (5 . 123) 
Ч исло лоnаток и коэффициент потерь в решетке оnределяются так же, как 

и в разд . 5. 1 0 . 5 .  
После этого можно nр истуn ить к расчету nараметров nотока в осевом зазоре 

между соnловьш апnаратом и колесом . · 
Дл я оnределения р а з м е р  о в р е ш е т к н р а б о ч е г о к о л е с а 

находят высоту лопаткн на входе с учетом nерекрытий ,  см . фор� tулу (4 .  72) . 
Углы nотока на входе и на выходе определяются так же, как и n р и  расчете 

автономной турби н ы  (c�J разд .  5 . 1 0 . 5) .  
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а) u) 
Л1=5z• ot2 = 86°5D' 

г )  
Рис. 5. 35 . Предкамерная турбина :  

l.' 

а - меридиональное сечение; б, в - сопловая и рабочая реш етки соответственно ; г - т ре
угольник скоростей ( скорости даны в м етра х  в секунду )  

По значениям �1 , �2 и Мw2ад выбирается в атласе профи{IеЙ рабочий профиль .  
По характеристикам выбранного профиля определяются параметры рабочей 

решетки и потери .  Для определения эффективного угл а  рабочей р ешетки исполь
зуется формула ,  аналогичная формуле (5. 1 23) : 

. siп �2 
S Ш  �2эф = --k- • (5 . 1 24) 

Шир ина рабочей решетки может быть выбрана в диапазоне _Ьк = 15 . . 60 мм.  
После этого можно рассчитать параметры потока на выходе из колеса , потери ,  

мощность и КПД турбины 
Пр и е = 1 (5 . 1 25) 
Если полученная в результате расчетов мощность будет отл ичаться от заданной 

более чем на 5 % ,  то едедует новторить расчет , изменив давление на входе в турбину 
или температуру газа (при изменении температуры будет меняться и расход газа) . 
В случае значительного изменения температуры и давления должен быть уточнен 
баланс мощностей ТНА. 

Более подробно порядок расчета можно проследить по пр имеру расчета , при
ведениому в табл . 5 . 3 .  

Проточная часть и треугол ы ш к и  с кор остей дл я р а ссч ита н н о й  турбины п р и
ведены на р ис .  5 . 35 .  

Отметим , что пор ядок р асчета э н ер гетичес к и х  х ар а ктер исти к  н осевых с 1ш 
достаточ но подр обно нзаожен в р а з .  4 7 . 2  2 и 5 . 5  1 . 2 .  
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Т а б л п ц а 5 . 3 .  Пример расчета осевой предкамерной турбин ы ЖРД 

ci. о 1:: 
о 1:: 

� 

2 

3 

4 

5 
6 

7 
8 

Наимен ование  
величи н ы  

Мощность турбины 

Угловая скорость 

Расход газа 

Полное давление на 
входе 
Давление на выходе 
Температура тормо
жения  на входе 
Газовая постоянная 
Показатель адиаба
ты 

Обозн а - Н оме р  
З н ачен ие  чен и е  формул ы 

1 
Исходные данные 

Роо 

R k 

4300 кВт 

24 1 0  рад/с 

85 кг/с 

1 4  МПа 

10 МПа 
700 к 

280 Дж/(кг ·  К) 
1 1 , 33 

При мечан н е  

Получена при рас
чете ТНА (см . 
разд .  5 . 1 0 . 2 . 2) 
Получена при рас
чете насосов 
Получен при рас
чете ТНА 
То же 

То же 
Задана 

То же 
Задан 

Рассчитыrзае;�tые и выбираемые величины 

о) определение окружной скорости и среднего дитнетра турбины 

9 Степень пониженин 
давления 

10 Удельная адиабат
ная работа турбины 

1 1  Коэффициент бы
строходности 

1 2 Степень парциаль
ности 

1 3  · Степень реактивно
сти 

1 4  Отношение скоро
стей 

1 5  Адиабатная скорость 
1 6 Окружная скорость 
1 7  Средний диаметр 

Lo ад 

Рт 

и/сад 

Сал 
и 

Dcp 

(4 . 3) 

(2 . 1 7 1 )  

(5 . 1 05) 

1 , 4  

6 , 5 - 1� Дж/к г  

1 37 

0 ,2  

0 , 52 

360 м/с 
1 88 м/с 
О, ! 56 м 

Принимаем Е = 1 ,  
так как п8т > 50 
(см . разд. 4 . 5 . 4 . 2) 
Задаемся 

Выбираем с по
мощью рис. 4 .38 

(см . разд. 4 . 4 . 1 )  

См. п п .  1 4  и 1 5  

б) определение воtсоты сопловой решетки 

1 8  Удельная адиабат
ная работа соплово
го аппарата 

19 Адиабатная скорость 
истечения из сопло
вого аппарата 

20 Скоростной коэффи-
циент (в первом 
приближении) 

ер 

(4. 1 0) 

(4 . 83) 

5 ,2 - 1 04 Дж/кг  

322 . 5  м/с 

0 , 975 Зздаемся 
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о. о t: 
о t: 
� 

2 1  

22 

23 

24 
25 

26 
27 

28 

29 

30 

3 1  

32 

33 
34 
35 
36 

37 

38 

39 

40 
4 1  

42 
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ll роuолжснuе та б л .  5.3 

Обозн а - Н омер Наименование З н ачен и е  величи н ы  чение  формул ы 

Скорость на выходе cl (4 . 1 8) 3 1 4  м/с 
из соплового аппа-
рата (в первом при-
ближении) 
Критическая с ко- al нр (5. 1 22) 472 м/с 
рость звука 
Приведеиная ско- Ас • (5 . 1 22) 0 , 665 
рость 
Приведенный расход q ("Ас .) (5 . 1 1 2) 0 , 865 
Коэффициент полно- (Jl (2 . 1 78) 0 ,98 
го давления 
Угол потока al - 24° 
Высота сопловой ло- hc (4 . 6 1 )  0 , 024 м 
патки (в первом 
прибл ижении) 

в) определение параметров сопловой peLUemкu 
Угол потока на  <Хо 90° 

входе 
Число Маха ,  под- Мс 1 ад (5 . 1 1 1 ) 0 , 652 
считанное по адиа-
батной скорости 
Эффективный угол аl �ф (5 . 1 23) 22° 1 0 ' 

решетки 

П р и м е ч а н и е .  Профил ь С-9022А выбираем по  работе 

Относител ьный шаг 

Угол установки ло-
натки 

Ширина решетки 
Хорда лопатки 
Шаг решетки 
Число сопловых ло-
паток 
Относител ьная вы-
сота лопатки 
.Коэффициент потер ь 
� решетке 

Скоростной коэффи
циент решетки 

lc 

х 

Ьс 
Ьл .с  

tc 
Zc 

lzclbл . c  

�с 

0 ,79 

45° 20 ' 

0 , 0 1 3 м 
(5 . 1 1 5) 0 , 0 1 83 м 
(5 . 1 1 6) 0 ,0 1 45 м 
(5 . 1 1 7) 34 

1 , 3 1  

0 ,05  

(2 .  ! 80) 0 , 975 

Примечан н е  

-

-
-
-
-

Задаемся -

Задаемся 

[3 ] . 

Задаемся в диапа-
зоне оптимальных 
значений 
Определяем по ха-
рактеристикам ре-
шетки 
Задаемся 

См. - пп .  3 1  и 34 

См. пп .  27 и 34 

Определяем по  ха -
рактеристикам 
решетки 

г) определение парштпров петока в осевоАz зазоре 
Полное давление 1 
Статическое дав.�е
ние 
Статическая темпе- l 
ратура 

р01 (4 . 37) 1 3 , 7  МПа 
р1 (5 . 1 06) 108  МПа 

(5. 1 07) 657 к 

------��------1 

См. п .  23 

См. п .  23 



ci. о с: 
о с: 

2; 

43 
44 
45 
4 6 

4 7 

4 8 

4 

5 
5 

9 

о 
1 

5 2 

53 

54 

55 

56 

57 

58 

59 

60 

6 1  
62 

63 

Продолжение табл . 5 . 3  

� ' 
Обозн а - Н омер Н аимен ован ие З н ачение  При �tе чанне  вел ичин ы чение  формул ы 

Плотность газа Р1 (5 . 1 08) 58,7 кг/м3 См. п .  42 
Скорость звука al (5 . 1 1 0) 498 м/с -
Число Маха Ml (5 . 1 09) 0 , 63 -
Относительная с ко- w1 (5 . 1 1 3) 1 58 м/с -
рость на входе в ра-
бочую решетку 
Температура тормо- Tow1 (4 . 8) 668 к -
жения  в относител ь-
ном движени и  
Критическая ско- анр  w (4. 22) 46 1 м/с -
рость звука в отно-
сительном движении 
Приведеиная ско- Aw, (4 . 22) 0 , 343 -
рость 

q (Лw,) Приведенный расход (5. 1 1 2) 0 , 5 1 2  -
Число Маха в отно- Mw, (5 . 1 1 1 ) 0 , 32 -
сительном движении 
Полное давление Pow, (4 . 9) 1 1 , 4  МПа -
в относительном дви-
жен и  и .. 

д) определение параметров рабочей решетки 
Высота лопатки на h1л (4 . 72) 0 , 027 м Задаемся t:.hп = 
входе = 2 · 1 0-3 м; t:.hв т= 

1 · 1 0-3 м 
Угол потока н а  вхо- pl (4 . 54) 52° 
де 
Адиабатная скорость W2 ад (4. 20) 226 м/с 
на выходе из колеса 
Приведеиная адиа- Awz aд (4. 22) 0 , 493 
батная скорость 
Число Маха , подсчи- Мw2 ад (5 . 1 1 1 ) 0 , 465 
танное по  адиабат-
ной скорости 
Скоростной коэффи-
циент (в первом при-

"' 0 ,95 Задаемся 

ближении) 
2 1 5  м/с Относительная с ко- W2 (4 . 2 1 ) 

рость на выходе из 
колеса 
Приведеиная ско- Aw• (4. 22) 0 , 469 
рость 
Приведенный расход q (Лw,) (5. 1 1 2) 0 , 70 
Коэффициент полно- а2 (2 . 1 79) 0 , 99 
го давления 
Угол потока на вы- р2 (4 . 73) 29° Принимаем h2л = ходе в относител ь- = ll1л 
ном движении 
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Продолжение табл .  5. 3  

.,;. о 
Наиме н ован ие  Об озн а - Номер " 

З н ачение При мечан не  о вел и чин ы че н ие формул ы " 
� 

64 1 Эффективный угол 1 �2 эф 1 (5 . 1 24) 1 24° 30 ' 1 Принимаем k = 
решетки = 1 , 08 

П р и м е ч а н и е .  Профил ь С = 6030А выбираем по работе [3 ] .  

65 Относительный шаг 

66 Угол установки ло
патки 

67 Ширина решетки 
68 Хорда лопатки 
69 Шаг решетки 
70 Число л опаток ко-

леса 

х 

7 1  Относительная вы- hл.IЬл.н 
сота лопатки 

72 Коэффициент потер ь 
в решетке 

73 Скоростной коэффи
циент 

(5 . 1 1 5) 
(5. 1 1 6) 
(5. 1 1 7) 

1 

(2 . 1 80) 

0 , 657 

66° 40' 

0 , 0 1 5  м 
0 ,0 1 65 м 
0 ,0 1 07 м 

46 

1 , 62 

0 ,095 

0 ,95 

Задаемся в диапа
зоне оптимал ьных 
значений 
Определяется по 
характеристикам 
решетки 
Задаемся 

См. пп .  65 и 68 

См. пп. 53 и 68 

Определяем по ха
рактеристикам ре
шетки 

е) определение параметров потока на выходе из колеса 
74 

75 

Полное давление 1 
в относительном дви
жении 
Абсолютная ско
рость н а  выходе из 
колеса 

Pow2 (5. 1 2 1 )  1 1 , 3  МПа 

(5 . 1 1 8) 1 06 м/с 

76 Угол потока н а  вы
ходе в абсолютном 

(5 . 1 1 9) 86° 50' 

77 

78 

79 

80 

8 1  

82 

83 

84 
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движении 
Статическая темпе
рRтура 
Температура тормо
жения 
Критическая ско-
рость звука 
Приведеиная ско-
рость 
Давление торможе- Ро2 
ни я 
Плотность газа р2 

(5. 1 20) 

(5. 1 20) 

(5. 1 22) 

(5. 1 22) 

(5 . 1 2 1 )  

(5 . 1 08) 

647 к 

652 к 

455 м/с 

0 , 233 

1 0 ,2 МПа 

55,2 кг/м3 

ж) определение работы, .мощности и КПД турбины 
Отношение скоро- иlс1 
стей 
Окружной КПД t] 11 

0 , 6  См . п п .  1 6  и 2 1  

(4 . 76) 0 , 838 



Продолжение табл . 5 . 3  

.,;. о 
Обозн а -t:: Наи мен ован и е  Номер З на чение о величин ы  чен ие формул ы Примечанне  

t:: 
� 

85 Удельная окружная Lu (4. 75) 5 ,44 · 104 Дж/к г  -
работа 

3 , 1 5  к г/с 86 Расход через уплат- rhy (4 . 94) З�д_щ�мся 6. = 
нение 1 = 1 , 5  мм 

87 Расход через решет- rhт - rhy - 8 1 , 85 к г/с -
к у  колеса 

88 Расходный КПД Т)р (2 .235) 0 , 963 -
89 Окружная мощность Nu (2. 207) 4450 кВт -
90 Мощность трения Nтр.д (2. 1 86) 5 ,40 кВт Задаемся Rед = 

диска = 5 · 1 0" 
9 1  ' Мощность трения Nтр.б (4 . 96) 1 , 3 кВт Задаемся Rеб = 

бандажа 1 
= 5 · 1 03 

92 Эффективная мощ- Nт (5 . 1 25) 4443 кВт -
НОСТЬ турбИНЫ 

93 Удельная эффектив- L т  (4.4) 5 .22 · 1 04 Дж/кг  -
ная работа турбины 

Lт 94 Коэффициент работы (5. 1 04) 1 , 48 -
95 Эффективный КПД ТJ 1  (4 . 2) 0 ,802 

1 
-

турбины 
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П РЕДМЕ Т Н Ы Й У КАЗАТ Е Л Ь  

Антикавитационные качества насоса : 
центробежного 190 ,  203 
шнекоцентробежного 1 90 ,  1 94 

Бандаж турбины 1 05 ,  252 

Влияние на  кавитацию: 
газосадержание жидкости 200 
физических свойств жидкости 
1 98 

Газогенератор турбины 2 1 ,  24 
Гидравлические потери 1 0 1 ,  1 09 
Гидродинамическое радиальное уплот
нение 1 59 
Густота : 

решетки 36 
шнека 207 

Давление: 
в баке 10, 1 97 
в газогенераторе 33 1 ,  332 
в зазоре между колесом и кор
пусом 1 57 
н а  входе в н асос 1 0 ,  1 96 
н а  выходе из насоса 8 
паров 1 98 
подачи компонентов 8 
срыва 1 94 

Двигатели для привода насосов 1 8  
Диаметр : 

втулки шнека 20 1 
центробежного колеса н а  вы
ходе 1 68 
шнека 200 

Диффузор : 
кольцевой лопаточный 1 44 
конический 148  

Жидкостный ракетный двигатель 
(ЖРД) : 

без дожигания генераторного 
газа 20 
с дожиганием 
газа 20 

Испытания :  

генераторного 

натурн ые 93,  288 
модельные 93, 288· 

Кавитационная эрозия 1 86 
Кавитационные автоколебания 1 86 

Кавитация :  
в решетке 1 9 1  
в центробежном колесе 1 87 
в шнеке 1 90 
определение 1 85 

Косой срез расширяющейся сопловой 
решетки 237 
Косой срез сужающейся сопловой ре
шетки 233 
Коэффициент : 

быстроходности : 
кавитационный 195  
насоса 97 
турбины 100 

диаметра втулки 202 
диаметра шнека 202 
напора 69 , 1 34 
окружной работы турбин ы  69 , 

· 258,  270 , 272 , 277 
полезного действия : 

внутренний мощиостной 
насоса 1 24 ,  1 25 
внутренний насоса 1 23 ,  1 25 
внутренний турбины 1 23 ,  
1 27 
гидравлический 1 22 ,  1 25 ,  
1 26 ,  1 53 
дисковый насоса 1 23 ,  1 25 ,  
1 26 ,  1 75 
дисковый турбины 1 23 ,  1 26 
механический насоса 1 23 ,  
1 25 ,  1 26 
механический турбины 1 23 ,  
1 27 
мощиостной насоса 1 23 ,  1 25 
мощиостной турбины 1 24 ,  
1 27 ,  265 , 277 
окружной турбины 1 22 ,  
1 26 ,  253 , 27 1 ,  276 
расходный насоса 1 24 , 1 25 ,  
1 26 ,  1 75 
расходный турбин ы  1 24 ,  
1 27 

полного давления 1 08 
потерь 1 09 
работы турбины  33 1 
расхода 96,  99 
учитывающий конечное число 
лопаток 78, 1 38 
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Лопаточная решетка : 
отклоняющие свойства 76 
параметры 34 

Масса турбонасоснаго агрегата (ТНА) 
322 
Момент : 

колеса 50,  53 
кориолисовых сил инерции 53 

Мощность : 
безразмерная 96, 99 
гидравлического торможения  1 6 1  
насоса 1 2 ,  1 20 ,  1 74 ,  330 
турбины 1 20 ,  292 , 330 

Напор насоса : 
весовой 1 0  
действительный массовый 9 ,  1 25 
действительный массовый шнека 
1 84 
теоретический массовый при бес
конечном числе лопаток 1 37 ,  1 67 
теоретический массовый при ко
нечном числе лопаток 50,  56,  
65,  1 38 ,  1 70 

Направляющий аппарат 42, 84 , 1 80 
Насос: 

бустервый 2 1 ,  2 1 1 
вихревой 1 7  
водородный 1 79 ,  350 
диагональный 2 1 5  
дисковый 1 6  
коловратный 1 4  
лопаточный 1 6  
объемный 1 4  
осевой 42 
поршвевой 14 
с двусторонним входом 2 1 0  
центробежный 4 1  
шнековый 1 82 
шнекоцентробежный 1 28 ,  1 94 

Обеканне решетки газом :  
п р и  дозвуковой скорости 240 
при  сверхзвуковой скорости 243 

Особенности турбины:  

Отвод: 

автономной 25, 329 
предкамерной 22, 33 1 

с лопаточным диффузором 1 4 1  
спиральный одновиткавый 1 40 

Подвод 1 29 
Подобие :  

насосов 9 6  
турбин 99 

Потери:  

370 

внутренние 1 02 
гидравлические 102 ,  1 53 
дисковые 1 1 0 ,  1 6 1 , 262 
концевые 1 05 
механические 1 02 ,  1 62 
на парциальность 1 1 2 ,  262 
на утечки 1 0 1 ,  1 55 ,  259 

профиш .. ные 1 02 ,  238 
с выходной скоростью 1 О 1 ,  257 

Работа : 
совместная шнека и центробеж
ного колеса 205 
турбины:  

адиабатная 1 1 4 ,  1 26 , 2 1 8  
окружная 56, 66 ,  1 1 3 
политрапная 1 1 4 ,  1 26 
эффективная 265 

Рабочее колесо : 
насоса 1 32 
турбины 228 

Расход: 
массовый 7 
объемный 7 

Расходный параметр насоса 60 , 88, 
1 35 ,  173  
Регулирование:  

Сила :  

насоса : 
дросселированием 300 
перепуском 30 1 

турбины :  
дросселированием 303 
перепуском 303 
сопловое 303 

действующая на лопаточный про
филь 5 1  
осевая , действующая на  импел
лер динамического уплотнения 
3 1 3  
осевая , действующая н а  колесо 
насоса 62 
осевая , действующая на  колесо 
турбины 62 , 3 1 2  
радиальная ,  действующая н а  ко
лесо насоса 3 1 5  
радиальная , действующая на 
колесо турбины 320 

Система питания ЖР Д: 
с автономной турбиной 24 
с предкамерной турбиной 20 

Скорость : 
абсолютная 38 
окружная (переносная) 39 
относительная 39 

Сопловой аппарат 44 
Степень :  

парциальности 248 
реактивности : 

кинематическая 67 
тепловая 223 

Ступень :  
осевого насоса : 

с постоянной степенью 
реактивности по радиусу 
85 
с постоянной ци ркуляцией 
82 



турбины :  
с постоянным углом вы
хода из соплового аппара
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