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ВВЕДЕНИЕ

Турбонасосный агрегат (ТНА) предназначен для подачи компо
нентов топлива в камеру жидкостного ракетного двигателя (ЖРД).

ТНА ЖРД состоит из насоса окислителя,насоса горючего и тур
бины. Иногда ставятся дополнительные насосы’,' например, для пода
чи компонента в газогенератор ( IT ) , для наддува баков.

Конструкция и характеристики работы ТНА в основном опреде
ляются его конструктивной схемой, характеризуемой типом,количест
вом и взаимным расположением основных узлов. Поэтому, приступая 
к проектированию ТНА, необходимо преаде всего выбрать конструк
тивную схему агрегата . Подробно с конструктивными схемами сту
дент знакомится при изучении конструкции лопаточных машин. Здесь 
лишь кратко остановимся на некоторых соображениях выбора схем ТНА.

Простейшая схема насоса (рис.1а) состоит из корпуса I  и 
рабочего колеса 2Х \  Для улучшения кавитационных качеств набоса 

на входе в рабочее колесо может ставиться осевой преднасос-шнек 
( р и с .1 6 ) . Такой насос называется шнекоцентробежным. У него шнек 
и рабочее колесо посажены на один вал и вращаются с равными чи
слами оборотов.

Для уменьшения веса ТНА необходимо увеличить обороты рото
ра,но при этом требуется повышенное давление на входе в насос, 
что ведет к утяжелению баков. Это противоречие стимулировало соз
дание насосов с выносными преднасосами ( рис.Хв) и двухкаскадных 
схем (р и с .З ). В последнем случае насос и предйасос вращаются с 
разными *ислами оборотов,которые для преднасоса выбираются из 
условий обеспечения кавитационных качеств, а для насоса -  из ус
ловий получения минимального веса.

х)
Рабочее колесо называют также крыльчаткой
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6
Р и с .1 . Конструктивные схемы насосов: 

а -центробежный, б -  шнекоцентробежный, 
в -  с выносным преднасосом. 

I  -  корпус насоса, 2 -  рабочее колесо 
насоса, 3 -  шнек насоса, 4 -  корпус пред- 
насоса, 5 -  шнек преднасоса

Преднасосами могут быть шнеки (осевые насосы), вщекоцентро- 
бежиые насосы, эжекторы, а  основными насосами -  центробежные и 
осевые ступени.

В ТНА ЖРД могут применяться различные конструктивные схе
мы турбин,методики расчета которых принципиально те же, что и для 
турбин авиационных двигателей.
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Однако турбины ЖРД имеют характерную особенность: низкий к .п .д .  и з-за  недогруженное™ по оборотам, больших потерь с выходной скоростью, малой высоты лопаток ( ч то , правда,несколько облегчает их изготовление), парциальности и обусловленных ею дополнительных потерь.В " открытых " схемах ЖРД,как правило,применяются активные высокоперепадные одноступенчатые или многоступенчатые турбины со ступенями скорости. Это вызвано стремлением уменьшить расход г а з а , питающего турбину и не участвующего в создании эффективной тяги двигателя. Поэтому в турбинах ЖРД " /-открытых" схем потребная мощность достигается за счет высокого значения удельной мощности турбины и увеличения срабатываемого перепада давления 5ГТ  .Активный принцип облопачивания в последнем случае объясняется не только стремлением упростить разгрузку осевых сил ротора ТНА, но главным образом тем, что малый расход га за  заставляет конструктора проектировать турбину парциальной, в которой подвод рабочего тела происходит не по кольцевой площади, а  на части окружности. ,В " замкнутых " схемах ЖРД срабатываемый на турбине перепад значительно меньше ( = 1 ,3  + 2 ,5 ) .Это объясняется тем, что расход рабочего тела через турбину в таких двигателях существенно больие и можно обеспечить потребные мощности при малых теплоперепадах.Выбор типа турбин и насосов ЖРД определяется свойствами компонентов топлива, параметрами, условиями эксплуатации и назначением двигателя, а также конструктивными соображениями, такими как: удобство компоновки узла в схеме ТНА и двигателя в целом; принятая пневмогидравлическая схема двигателя ("открытая", когда газ после турбины выбрасывается за борт летательного аппарата и не участвует в создании полезной тяги , или " замкнутая", когд а газогенераторный газ дожигается в основной камере сгорания ЖРД);обеспечение минимального веса и габаритов;
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требования максимальной экономичности и высокого уровня 
коэффициента полезного действия;
условия обеспечения оптимальной разгрузки осевых сил в 
схеме ТНА;
получение достаточной прочности элементов узла и максималь
ной степени надежности; •
обеспечение минимального времени экспериментально-доводоч
ных работ в процессе отработки ЖРД на заданные параметры; 
технологичность и простота выбранной конструкции при се
рийном изготовлении.
При наличии уже отработанных конструкций ЖРД немаловажное 

значение имеет использование опыта их создания.
Унификация элементов конструкции, основных принципов расчет

ного и конструкторского проектирования узла является фактором, 
позволяющим создать новый двигатель в сжатые сроки с высокой сте
пенью надежности и наименьшими материальными затратами.

Принципы проектирования связаны с методами производства. 
Можно исходить при проектировании из возможностей,которые обес
печивают существующие методы изготовления, а можно определить 
необходимую точность для спроектированной конструкции ТНА. Воп
рос состоит в том, что должно быть выбрано сначала: конструкция 
элементов ТНА или методы и допуски изготовления.

Как бы глубоко ни были изучены физические явления, нельзя не 
приникать во внимание субъективные факторы,такие как квалификация 

' работников, чувство ответственности, здравый смысл, терпение,раз
витое осязание, интерес к делу,стремление к новому, способность 
к оправданному риску и т.д.

Для ЖРД больших тяг ТНА по размерам и сложности конструк
ции может быть сравнен с авиационными двигателями. Создание на
дежно работающего ТНА требует больших знаний,высокой квалифика
ции, опыта и времени.

Определенные знания студент подучает, изучая теорию и кон
струкцию лопаточных машин, •выполняя курсовой и дипломный проекты.

В пособии изложены основные вопросы проектирования насосов 
и турбин ТНА, методика расчета центробежного насоса со шнековым 
преднасосом и без него. Приведен порядок расчета осевой ( низко-

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 
 

 



перепадной и высокоперепадной) и центростремительной турбин по 
среднему диаметру. Рассмотрены особенности расчета многоступенча
тых турбин и профилирование лопаточной части.

Расчет параметров потока и профилирование по высоте лопа
ток не приводится. Эти вопросы достаточно подробно изложены в 
специальной литературе ( см, например £1, 3, 6, 8, 13, 21^ ).

Пособие написано в системе единиц МКРСС. Для перевода в 
систему единиц С И следует пользоваться следующими зависимостя
ми: 
I кг = 9 ,8 Н ~ 1 0  Н; I  кг/см2  = 9 .8 .10 4  Н/М2 «  Ю5  Па;
I  лс = 735,5 Вт; 1мм' вод.ст. = 9 ,8  Па ; I  мм р т .с т . = 133,3 Па.

Введение, гл. I ж параграфы гл. Ш по профилированию сверх
звуковых активных рабочих лопаток и круглых сопел турбин написа
ны А.И.Белоусовым, гл.П -  И.П.Косицыным, гл.Ш -  С.Н.Рождественским.

Авторы признательны рецензентам доц. Б.14.Аронову и доц. Н.Т.Ти
хонову и всем, кто способствовал подготовке и выпуску пособия.

 

 

 

 



ГЛАВА I .  КОНСТРУКТИВНЫЕ СХЕМЫ ТНА
Различают одновальные ( безредукторные), редукторные,двухкаскадные и раздельные ТНА.. Наибольшее распространение получили Одновальные ТНА, как наиболее простые по конструкции и надежные в работе.Схема двухопорного ТНА, состоящего из двух насосов с односторонними входами и турбины ( р и с. 2 а ,б ) , проста. Если крыльчатки расположены консольно (р и с .2 а ) , то вход компонентов в насосы не загроможден. Это улучшает антикавитационные свойства насосов.Кроме то го , облегчается сборка и разборка насосов и размещение на входе предварительных ступеней. Такая схема целесообразна при малой длине и повышенной жесткости ротора,когда массы крыльчаток насосов и рабочего колеса турбины сравнительно малы. Иначе может появиться большая деформация ротора. Зазоры в щелевых уплотнениях насосов придется значительно увеличить, и з -за  чего возрастут утечки из полости высокого давления во всасывающую пол ость , и к .п .д .  насосов будет занижен. Кроме то го , при такой схеме ухудшаются условия работы подшипников, сильно перегруженных (ввиду малого расстояния между опорами ) действием гироскопических моментов, а также усложняются уплотнения между турбиной и насосами, так как полости высокого давленж  насосов обращены к турбине. Если подшипники смазываются не компонентами топлива, а  специальной смазкой, то требования к уплотнениям повышаются.Для уменьшения прогиба ротора увеличивают диаметр вала ( и следовательно, момент сопротивления изгибу) или количество опор.
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В конструктивной схеме, показанной на рис.2,в,прогиб 
меньше, зазоры в щелевых уплотнениях можно выполнить меньшими, 
объёмный к.п.д. насосов возрастет. Насосы обращены к турбине , 
всасывающими полостями. Это упрощает уплотнение между насооами и 
турбиной. Однако входы в насосы загромождены,что требует■допол
нительных мероприятий для увеличения антикавитационного запаса.

Ротор такого ТНА получается несколько длиннее,чем в 
схеме, приведенной на рис.2,а.

Для облегчения уравновешивания осевых усилий, действую
щих на ротор, односторонние крыльчатки располагают входами внутрь 
или наружу.

Конструктивная схема ТНА значительно усложняется, если на
сосов или ступеней больше двух.

Постановка дополнительных насосов (или ступеней) обусловле
на разными причинами. Основными из них являются:

стремление повысить антикавитационные свойства насосов; 
необходимость уменьшения радиальных габаритов или оборотов 

насосов;
увеличение прочности или облегчение камеры;
необходимость насосной подачи третьего компонента в газоге

нератор или для наддува баков;
использование замкнутой системы питания ЖРД;
желание получить большое давление,которое не обеспечивается 

одним насосом ( точнее одной ступенью насоса).
Рассмотрим подробнее эти причины.
Для повышения антикавитационных свойств агрегата насосы(сту

пени), иногда располагают последовательно ( рис.2,г).
Первую ступень насоса обычно называют предварительной, а насос 
первой ступени - преднасосом, или насосом малого давления. На 
рис. 2,г показан центробежный насос первой ступени. Обычно в ка
честве преднасосов используются осевые насосы ( рис. 1,6), имею
щие существенные преимущества в области малых напоров и больших 
расходов.

Для уменьшения диаметральных размеров ТНА переходят на 
двухступенчатые ( или многоступенчатые)насосы (рис.2,г).
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РИС. 2. КОНСТРУКТИВНЫЕ
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(I)

Напор ступени

Н=к

где К
И

и  = 0,4 + 0 ,7  -  коэффициент напора;

2 -  окружная скорость наружного диаметра 
крыльчатки;

3600

-  ускорение свободного падения;

И -  число оборотов крыльчатки;

-  коэффициент пропорциональности.

Для двухступенчатого насоса напор равен сумме напоров сту
пеней

(2)
Здесь принято,что коэффициент напора для обеих ступеней 

одинаков; Д2 £ и Д2 ц -  наружные диаметры первой и второй сту
пеней.

Сравнивая формулы ( I  ) и ( 2 ) ,  ввдим.что для создания 
потребного напора в случае применения двухступенчатого насоса 
потребуются крыльчатки меньшего диаметра, но при этом растут осе
вые габариты, конструкция усложняется, а надежность ТНА падает.

Если необходимо уменьшить обороты ТНА,то для получения 
требуемого напора согласно формуле (2) можно переходить также к 
двухступенчатому варианту насоса ( рис.2 ,г ) .

При охлаждении камеры компонентом топлива по прочностным 
соображениям может оказаться нецелесообразной подача его в рубаш
ку под высоким давлением. Нагружение стенок уменьшится,если при
менить последовательное соединение насосов ( ри с .2 ,д ).

Иногда газогенератор работает не на основных компонентах 
топлива, причем подача рабочего тела в газогенератор производит
ся насосом (рис? 2 ,е)«Например, в кислородно-керосиновом двига
теле турбина может работать на продуктах разложения перекиси водо 
рода Н2 02  -  на парогазе., .

В некоторых ракетных системах подача рабочего тела для 
наддува баков (например, жидкого азота, гелия) осуществляется 
насосом (рис.2 » .

 

 

 
 

 
 

 

 

 

 
 



Если газогенератор работает на основных компонентах,но 
после турбины газ поступает на дожимание в основную камеру сго
рания (рис. 2 ,ж ,з) ,то  целесообразна поставить дополнительную 
ступень насоса того компонента,который подается в газогенератор 
в небольшой количестве.

В принципе можно ограничиться одной ступенью насоса та
кого компонента, а в рубашку охлаждения камеры подавать компонент 
под требуемым давлением через дроссель. Но в этом случае получа
ются непроизводительные потери мощности,составляющие в двигате
лях большой тяги значительную, величину.

При использовании компонентов с малым удельным весом ( на
пример, жидкого водорода) от одной ступени невозможно получить 
высокое давление. Известно,что для титановых сплавов максимально 
допустимая окружная скорость из условия прочности составляет 

U2 m o ==500 м/сек, для крыльчаток из аллкминия И-2тахх  
=200 ♦ 300 м/сек, из стали -  U2 m a==400 + 450 м/сек. Тогда 

максимальный напор одной ступени в случае титановых крыльча
ток по формуле ( I  )

5002

^ т а х  °»5 • -------  = 1,27."104  м. столба жидкости.
9,82

Если рабочее тело насоса -  жидкий кислород, то
д Ртох“ /  Нтах=1 1 4 0  ' I ’2 7 *I °4 * I 0 ~4  = 1 4 5 0  К?/0«2 -

Если же рабочее тело насоса -жидкий водород с удельным 
весом ^ = 80 кг/м3 , то максимальное давление,которое может 
обеспечить одна ступень центробежного насоса,составляет

д pm a x  = 80*I ,27‘Ю4  < 10~4 ==Ю0 кг/см2 .

Таким образом, для водородных двигателей при значительном 
давлении в камере необходим многоступенчатый водородный насос. 
Конструктивная схема ТНА (рис.2 ,г) внешне аналогична рассмотрен
ным, но по существу другая. Если ранее применение двухступенчатого 
насоса было обусловлено стремлением уменьшить диаметральные раз
меры, обороты или опасность возникновения кавитации,то в послед
нем случае двухступенчатый насос ставится для создания требуемо
го высокого давления компонента, которое не может быть получено 
от одной ступени насоса.
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Расположение турбины определяется силовой схемой ТНА, удоб
ствами размещения магистралей газов и компонентов, газогенерато
ров, испарителя и т.д. В одновальном ТНА турбина может распола
гаться между насосами (рис.2,а - е) или консольно (рис.2,ж,з).

Расположение турбины между насосами позволяет белее ра
ционально распределить крутящий момент по валопроводу и надежно 
разобщить полости одного компонента от полости другого,что осо
бенно важно для самовоспламеняющихся компонентов.Конструктивная 
схема двухопорного ТНА с консольно расположенными турбиной и на
сосом (рис.2,б) имеет существенные преимущества. Исключается влия
ние тепловых деформаций корпуса турбины на работу подшипников. 
Если подшипники смазываются компонентами,то обе опоры могут омы
ваться тем из компонентов,который обладает лучшими охлаждающими 
и смазывающими способностями.Однако при наличии гироскопического 
момента условия работы подшипников в такой конструктивной схеме 
весьма тяжелые.

При расположении турбины между насосами корпусы двух 
насосов соприкасаются с горячим корпусом турбины,что способству
ет большим температурным деформациям статора и ротора и требует 
использования методов термокомпенсации.

Консольное расположение турбины (рис.2,ж,з) позволяет 
устранить этот недостаток, йлесте с тем облегчается подвод и от
вод горячих газов от турбины. Такая схема особенно целесообразна, 
если один из насосов имеет двухсторонний вход.

Насосы с двухсторонним входом применяются для улучшения 
антикавитационных качеств насоса в случае большого расхода одно
го из компонентов. Направляя поток по двум каналам, получают 
меньшие скорости на входе и меньшую нагрузку на лопатки. Кроме 
того,насос с двухсторонним входа« позволяет избавиться от осевых 
сил, возникающих при работе одностороннего насоса. Наросы с двух
сторонним входом для обеспечения одинаковых условий с каждой сто
роны,как правило, консольно не располагаются.

Для более рационального распределения крутящего момента 
по валопроводу желательно у консольной турбины располагать насос, 
имеющий большие затраты мощности.

Консольное расположение турбины целесообразно в ТНА ЖРД 
с дожиганием и особенно при использовании центростремительной 
турбины (рис.2,ж). Реактивная центростремительная турбина может 
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иметь лучшую экономичность, но создает большие осевые усилия. Так 
как полость высокого давления турбины обращена к насосу, то усло
вия работы уплотнений между турбиной и расположенным рядом насо
сом очень тяжелые.

Для упрощения уплотнений между турбиной и насосом газ 
на турбину следует подводить так, чтобы полость низкого давления 
и температуры консольной турбины находилась между рабочим коле
сом турбины и насосом ( рис.2,з).

Это условие компоновки исключительно важно для ТНА ЖРД 
с дожиганием ввиду высокого давления газа с обеих сторон реак
тивной турбины,особенно на входе в турбину.

В зоне горения газогенератора температура составляет 
более 2000°С. Для снижения температуры газ, поступающий в турбину, 
имеет избыток окислителя или горючего ( в зависимости от выбран
ной пневмогидравлической схемы ЖРД). Поэтому рядом с консольно 
расположенной турбиной должен находиться насос того компонента, 
избыток которого имеется в газе, т.е. радом с турбиной,работаю
щей на окислительном газе ( с избытком окислителя), должен на
ходиться насос окислителя, а около турбины, работающей на вос
становительной газе ( с избытком горючего), - насос горючего.В 
случае иного расположения насоса и турбины при попадании компо
нента в полость турбины будет происходить его догорание, сопро
вождающееся повышением температуры,что может привести к обгора
нию элементов турбины и выходу их из строя.

Если по условиям компоновки насосы окислителя и горючего ока
зываются радом, то желательно их полости низкого давления распо
лагать навстречу друг другу ( рис,2,и). При этом облегчается 
создание уплотнения по валу между насосами и повышается надеж
ность ТНА.

Рассмотренные одновальные безредукторные ТНА просты по 
конструкции, легки и надежны в работе. Однако в безредукторных 
схемах трудно ( а иногда и невозможно ) обеспечить работу насосов 
и турбины при параметрах, близких к оптимальным.

ТНА имеет наименьшие габариты и вес, а также высокий к.п.д. 
насосов и турбины при большем числе оборотов.

Как следует на рис.26 , для получения максимального к.п.д. 

одноступенчатой турбины отношение окружной скорости рабочего ко
леса 11 к адиабатической скорости истечения газа из турбины 
Са3 должно составлять величину И/Сад = 0,4 + 0,5.
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В одноступенчатой активной турбине ТНА двигателя от
крытой схемы Са [ ) значительна 1000 т 1300 м /сек ),
так как срабатывается большой перепад давлений Л"т  . В тур
бинах установок с замкнутой схемой перепад давления 5ГТ невелик 
и Сц д меньше.

Для достижения оптимального значения 11 /Са д необхо
димо увеличивать окружную скорость вращения рабочего колеса, за
висящую от диаметра и числа оборотов турбины. ,

Увеличение диаметра колеса приводит к увеличению га
баритов и веса турбины, а при малом расходе газа -  и к увеличе
нию потерь ввиду уменьшения степени парциальности)

Увеличение числа оборотов одновального ТНА ограничено 
максимально допустимыми оборотами насосов. По формуле С.С. Рудне
ва, максимальные обороты, при которых обеспечивается безкавита- 
ционная работа,

где ро  -  давление компонента на входе в насос; 
р3  -  давление насыщенных паров компонента; 
у  -  удельный вес компонента; 
О -  производительность насоса;

критический коэффициент кавитации, харак
теризующий конструкцию насоса.

Для обычных насосов С к р = 800-1100. Для колес с высокими 
антикавитационными качествами, имеющих лопатки специального про
филя и особые формы, ^кр =  2000т2200. При постановке шнековых 
или осевых преднасосов Скр '=» 3000т4000 и выше.

Из выражения ( 3 ) следует,что максимально допустимое 
число оборотов насоса окислителя будет меньше,чем дасоса горюче
го, поскольку удельный вес и объёмный расход окислителя всегда 
больше. Поэтому в одновальных ТНА число оборотов определяется 
оборотами насоса окислителя.

Если принять значения ( ро -  рд , ) и для насосов
горючего и окислителя равными, то отношение максимально допусти
мых чисел оборотов насосов обоих компонентов
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П т а х .г  
п тах о

(4)

где х . , зео  и ос -  соответственно соотношение компонентов,сте
хиометрическое соотношение компонентов и коэффициент избытка оки
слителя.

Результаты расчетов по формуле ( 4 ) для некоторых топлив 
приведены в табл .1 . .

Таблица I

Компоненты : У :! ос : «О • ^тахг/п тахо

Керосин
Жидкий кислород

0,83
1 ,14 0,85 3.39 1.84

Керосин
Азотная кислота

0 ,83
1,51 0,85 5,57 2.53

Жидкий водород
Жидкий кислород

0,07
1 ,4 0,65 8 ,0 4,61

Жидкий водород
Жидкий фтор

0,07
1,51 0,65 11 .6 5.95

Видно,что п т а х  насосов горючего и окислителя могут от
личаться в несколько раз,особенно для водородных двигателей.

Антикавитационные мероприятия позволяют несколько повысить 
минимальные значения Пг п а х  , но не до оборотов, обеспечивающих 
онтимальные условия работы турбины. В неоптимальных условиях ра
ботают одноступенчатые турбины одновальных ТНА двигателей откры
тых схем, для которых(и/Сад) =  0 ,1  ?  0 ,3 .  В турбинах; двигателей 
замкнутых схем К /Сад может достигать величины порядка 0 ,4  -  0 ,6 .

Получение различных,оптимальных для каждого из насосов, и 
турбины оборотов можно достичь применением редукторных схем ТНА. 
В таких схемах насос окислителя (как наиболее склонный к кавита
ции) или оба насоса приводятся во вращение через редуктор, сни
жающий число оборотов насоса ( иди насосов ) по сравнению с чис
лом оборотов турбины (р и с . 2 , к ,л )  .
3-3459
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Возможна схема,когда турбина имеет промежуточное число 
оборотов . В этом случае привод одного насоса осуществляется 
через редуктор, а другого - через мультипликатор.

Особенностью редукторных ТНА,состоящих из узлов насосов, 
турбины и редукторов, является автономная сборка каждого узла. 
Это позволяет собирать,испытывать и регулировать узлы независи
мо друг от друга, что значительно упрощает отработку их на этапе 
конструкторской доводки.

Редукторные ТНА, хотя и экономичнее безредукторных одноваль
ных турбонасосов, ‘но конструктивно сложнее и тяжелее. Возникают 
трудности,связанные с охлаждением и смазкой редуктора.

Разное число оборотов насосов различных ступеней можно по
лучить, используя двухкаскадные схемы ТНА.

Хорошие антикавитационные свойства высокооборотных центро
бежных насосов могут быть достигнуты в конструктивных схемах ТНА 
s преднасосами, имеющими более низкие обороты,чем основные рабо
чие крыльчатки E2J . При этом уменьшается относительная ско
рость набегания потока на входные кромки лопастей центробежной 
крыльчатки, благодаря чему снижается потребный кавитационный за
пас ступени.

Конструктивная схема даухкаскйдного насоса пока
зана на рис. 3.

На рис.З.а представлена схема насоса, в котором, центробеж
ная крыльчатка жестко посажена на вал, а предвключенный осевой 
насос установлен на валу,как на оси. На ведомом диске центробеж
ной крыльчатки выполнено насосное колесо гидродинамического транс
форматора, а на бандаже осевого колеса-турбинное колесо.

Уменьшение числа оборотов осевого преднасоса относительно 
основной центробежной крыльчатки обеспечивается гидродинамичес
ким трансформатором,питание которого осуществляется перекачивае
мой рабочей жидкостью.

На рис. 3,6 приведена конструктивная схема насоса,состоя
щего из двух установленных последовательно преднасосов и основ
ной рабочей крыльчатки. Первый преднасос установлен на валу как 
на оси, а второй преднасос и центробежная крыльчатка жестко свя
заны с валам. Насосное колесо гидродинамического трансформатора
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Рис.З. Конструктивные схемы двухкаскадных насосов: а и б - схемы 
с гидродинамическим трансформатором, в и г - схемы с гидротурбиной, 
I - корпус насоса; 2 - вал; 3 - центробежное рабочее колесо; 4 - пред- 
включенное осевое колесо, установленное на валу как на оси; 5 - корпус 
гидротрансформатора; б - насосное колесо гидротрансформатора; 7 - тур
бинное колесо гидротрансформатора; 8 - предвключенное осевое колесо, 
жестко связанное с валом; 9 - гидротурбина
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выполнено на бандаже второго преднасоса, а турбинное колесо - на 
бандаже первого преднасоса.

На рис. 3,в представлена конструктивная схема насоса,в 
котором приводом осевого преднасоса,установленного на валу как 
на оси, служит гидротурбина,работающая от потока рабочей жидкости, 
выходящей из центробежной крыльчатки.Лопасти гидротурбины выпол
няются на конической части бандажа осевого преднасоса.

В конструктивной схеме, показанной на рис. 3,6, вместо 
гидродинамического трансформатора можно использовать гидротурби
ну, работающую от потока жидкости, выходящей из второго преднасо
са ( рис. 3, г). В этом случае лопасти гидротурбины выполняются 
на цилиндрической части бандажа первого преднасоса.

К недостаткам двухкаскадной схемы следует отнести значи
тельное усложнение конструкции ротора и возникновение рада других 
специфических трудностей.

Рассмотренные конструктивные схемы ТНА содержали одну 
газовую турбину.Однако возможны схемы с применением двух турбин. 
На рис.2,и приведена конструктивная схема ТНА, в котором одна 
турбина является пусковой. Она служит только для раскрутки ТНА 
до определенных оборотов, обеспечивающих параметры, необходимые 
для начала процесса горения в газогенераторе.

Время работы пусковой турбины определяется запасом поро
хового заряда в пиростартёре и составляет обычно менее 2 сек.

Вторая турбина является основной. Она выводит ТНА на 
расчетное число оборотов. Питание основной турбины осуществляет
ся от газогенератора, работающего на основных компонейтах. Такая 
схема применяется на двигателях с замкнутой системой питания.Воз- 
можен вариант, когда весь расход окислителя и горючего до посту
пления в камеру сгорания двигателя с дожиганием проходит через 
газогенераторы и турбины.
Одна турбина работает на газе с избытком горючего, другая - с 
избытком окислителя.

Две турбины применяются и в конструктивных схемах раз
дельных ТНА. В этом случае каждый насос приводится во вращение 
своей турбиной, что позволяет обеспечить более благоприятные 
условия работы каждой турбины.
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Раздельные ТНА целесообразны для двигателей тягой в 
несколько сотен или тысяч тонн. Для таких двигателей раздельная 
схема ТНА облегчает подвод топлива и регулирование подачи компо
нентов, но требует постановки двух регуляторов скорости вращения, 
так как между роторами отсутствует жесткая'связь.

Раздельные ТНА могут найти применение в водородных двига
телях, у которых разница в максимальных числах оборотов насосов 
окислителя и горючего особенно велика.

Раздельная схема ТНА может найти применение в двигателях 
о замкнутой схемой типа " Газ + газ". Примером такого двигателя 
является ЖРД RL-2 0P CI6J .

Турбины двухзальных ТНА могут располагаться в общем корпусе. 
Вариант такой конструктивной схемы показан на рис.2,м. Если между 
турбинами нет направляющего аппарата, они вращаются в разных на
правлениях. Такие турбины называются биротативяыми.

Раздельные ТНА по конструкции проще,чем редукторные, но 
значительно сложнее одновальных ТНА.Недостаток раздельных ТНА за
ключается в необходимости установки двух турбин,что утяжеляет 
конструкцию.

4-3439



ГЛАВА II. НАСОСЫ

К насосам ЛРД предъявляются жесткие и зачастую противоречивые 
. требования. Например,требование минимального веса агрегата может 

быть обеспечено увеличением числа оборотов ТНА. Однако насос дол
жен быть работ »способен при минимальных входных давлениях ( для 

■облегчения баков изделия), поэтому обороты ротора понижают.Кроме 
того,певыиенне оборотов приводит к увеличению отношения диаметров 
на входе и выходе из рабочего колеса,что снижает к.п .д .насоса.

Таким образом, для обеспечения требуемых показателей, общих 
параметров и работоспособности ТНА при минимальном входном давле
нии в насос необходимо находить оптимальные обороты.

Расчет насоса заключается в определении.кинематики потока, 
геометрии гидравлического, тракта,всех видов потерь и характеристик 

Цель расчета состоит в том,чтобы выбранные' кинематика потока 
и геометрия гидравлического тракта обеспечили заданные общие па
раметры -  расход,напор, к.п.д.,кавитационный запас.

; Настоящая методика предусматривает расчет насосов только 
в номинальной (расчетной )точке.Расчет характеристик здесь-не при
водится.

Проектирование насосов можно вести методом моделирования 
или проводя полный проектировочный расчет.

П о л н ы й  п р о е к т и р о в о ч н ы й  
р а с ч ё т н а с о с о в  

Полный расчет насосов ТИА,как правило,состоит из двух эта
пов -  предварительного выбора геометрии гидравлического тракта, 
к .п .д . и оборотов насосов и поверочного расчета с целью обеспече
ния заданных параметров и выяснения правильности принятых коэффи
циентов.
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Если в результате поверочного расчета не получаются за
данные параметры насосов, то необходимо изменить геометрию гидра
влического тракта или кинематику потока.

На рис.4 показана схема гидравлического тракта насоса с 
обозначением расчетных сечений. Узел насоса состоит из следующих 
основных элементов: входного устройства, шнека,рабочего колеса 
(крыльчатки), кольцевого безлопаточного диффузора, улитки (спираль
ного диффузора),выходного конического диффузора.

Обозначим параметры компонента следующими индексами:
О -  параметры на входе в насос,
I '  -  параметры на входе в шнек,
2 ' -  параметры после шнека, -
I  -  параметры на входе в рабочее колесо (Р К ),
2 -  параметры на выходе из рабочего колеса,
3 -  параметры на выходе из кольцевого диффузора,
4 -  параметры на выходе из улитки,
5 -  параметры на выходе из конического диффузора ,

Исходаиии^аншми для-проектирования насосов обычно 
являются:

компоненты; .
превышение давлениягнад давлением упругости паров 
компонентов др *  , кг/см 2 ;
давление за насосом р* 9 к г / с м ;
расход через насос (3 , л /сек ;
температура компонентов ^ Х °С; 
общий к .п .д . П 0 <5щ ( или мощность насоса Ы, л ,с . ) .

Предварительный расчет насоса

I )  Зная компоненты, находят физические_свойства окислителя 
и _горючего ( см. рис. 5 и 
давление упругости паров

3 , м2 /  сек .
2) Определяют общие.параметры:

. а) давление на входе в насос

[5 , 14, 152 ): удельный вес у, кг/м 3  ; 
р , кг/см 2  ; кинематическую вязкость
• *
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б) нал Оо насоса в м столба жадности

в) затраченную мощность на привод насоса
_  а -у -Н н -ю -3 .

3 ™Р . 7 5  г)общ '
г )  мощность на валу турбины

где Е М з а п 1 р -  затраченная мощность на привод всех насосов; 
П цодц» = 0 ,97  + 0 ,99  -  КПД в подшипниках.

Меньшие значения Г| п о д ш  относятся к ТНА с большим ко
личеством опор, многокаскадным схемам с несколькими самостоя
тельными валами.

Большие значение Г|д о д ш  о т н о с я т с я  к  простым одновальным
ТНА или агрегатам подачи, где насос каждого компонента имеет са
мостоятельный привод от турбины.

3) Выбор предварительной величины числа оборотов осуществляет
ся по формуле С. С. Руднева х \

где С „ -  коэффициент С.С. Руднева, характеризующий кавитацион- 
.— ЛР _______ ЛЛЛ . ЛЛЛЛ ___Лг, X — ______ п _ные качества насоса; Ск р = 800 + 2000 -для РК без шнека; С^р  =

2500 + 4000 для шнекоцентробежного насоса; Ск р  может дости-
гать 8000 для конструкций насосов, имеющих предвключенные осе
вые колеса, вращающиеся с меньшим числом оборотов, чем центро-

0 работы насоса ( р и с .6 ) .
При д Нз а п  = 2  ■} 5 м получается высокооборотный насос

с хорошими весовыми показателями. Но доводка таких насосов сложна

Если расход одного из насосов в два раза  больше расхода 
другого,то  насос с большим расходом желательно брать с двух
сторонним входом. Тогда обороты ХНА можно повысить примерно 
на 40%.

 

 

 

 



-  27 -

и трудоемка, д  Нз а п  = 4  + 8 м обеспечивает безкавитацион-
ную работу насоса и , следовательно, более надежную работу двига
теля. Однако весовые характеристики!(такого насоса хуже, так как 
обороты меньше.

Если шнека нет, то можно принимать
4) Диаметр вала определяется по

та на кручение

л ^ за п ~
прототипу

7 +8 м.'
или из расче-

\см,
1 и д и  "Здтр
0 ,2 -М - п !

то ш есто  М3 а т р надоЕсли вал передает суммарную мощность, 
подставить £М 3 .  .

Необходимо проверить, какой подшипник
го диаметра вала.Если диаметр вала мал,то необходимо увеличить . 
его или хотя бы место под подшипник.

Нужно помнить также,что после выбора схемы и предварительных 
размеров тракта ротор проверяется на критическое число оборотов.

Диаметр втулки шнека выбирается по конструктивным сообра
жениям в пределах < ^ = ( 1 , 1  -г 1 , 4 ) ^ .  "

Чем меньше отношение диаметра втулки к периферийному 
диаметру шнека 0 (/п е р » тем больше возрастает площадь лопаток
и падает нагрузка, тем лучше будут антикавитационные качества
осевого колеса. Обычно и 

5. 
п'пер

подходит для полученно-

1

 

 

 
 

 

 
 

 



5) Выбор периферийного диаметра шнека Р еп ер  и уточнение 
оборотов ротора проводятся с помощью уравнения кавитации 

- с Н - г 4  + р  + а р
, 2 ?  +  г з а п  ’

-  абсолютная скорость на входе в шнек в м /сек;
-  относительная скорость на входе в шнек в м /сек;

коэффициент,учитывающий неравномерность
поля скоростей на входе в насос;

р*=- 'О
где С,,

т  = 1 ,05

'шн ~ 0 , 0 2  ’  0 , 0 6  "  коэффициент,учитывающий кавитационные каче
ства шнека;

д  -  ускорение свободного падения в м/сек2 .
Видно,что потребное давление на входе р* тем меньше, чем 

меньше абсолютная С^/ и относительная скорости на входе в 
шнек. Скорость зависит от В г п е р и минимальна приС ) / г ( = 0 
( р и с .7 ), т . е .  при осевом входе.
' Относительная скорость зависит от периферийного диамет
ра шнека и числа оборотов п , поэтому для заданного
давления на входе р* необходимо находить оптимальные Б (,п е р и 

п .
а) Ориентировочное значение В  , П4,17] вычисляется по форму-

Ш2К ~ле
^1'пер'

1'

К.,= 0 ,93  + 0,97 -  коэффициент загромождения входа в шнек; 

полный расход через шнек;

объёмный к .п .д . шнека,, определяемый 
•по п 3  ;

коэффициент быстроходности,т.е. число 
оборотов в минуту модельного насоса, 
геометрически подобного натурному, но 
с напором в I  м и полезной мощно
стью в I  л .с .’

п5 = 20 ♦ 130 объемный к .п .д . РК ^0 Р к  = 0 ,9  ♦ 0,95; 
объёмный к .п .д . шнека % ш н =  ° ’9 6  * °«9 8 ,  Лучшие к .п .д .  со
ответствуют большим Пд •

х) В предварительном расчете насоса потерями во входном 
патрубке мевду сечениями 0-0 и Г  -  Г  пренебрегаем,
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б) Решается треугольник скоростей 
периферийном диаметре В ,, .
Площадь входа в шнек

- Ш п е р - 4 « /  

Осевая скорость на входе в шнек 
с .  а'шн--1о~3 
’■'га

на входе в шнек на

9 

( рис.

г  
м .

4 и 7 )

м/сек.

Окружная скорость шнека
о, =  .ЭГ'Д 1, лер 

<' 60
Так как на входе в шнек нет 

^1'и=  °» ^ ' а = ^1' ’ а

Относительная скорость ,_______ _ ,

. ОглРг-агс*0
величина коэффициента,учитывающего

Угол потока

•п
I г м /сек .

направляющих аппаратов, то 
ОС,, =  90°.

в) Уточняется 
кавитационные качества шнека, по формуле 0  4}

- И 2  
Х = 1'пеР •

К / ’ Ц 'пер  ’

[,/ = 2 + 6° -  угол атаки.

г) Находятся оптимальные числа оборотов и периферийный
диаметр шнека И,, • Л®1 этого решается уравнение кавитации
относительно Я / п о „ 
ц  -  ^ п е р - П  
и г  60

где

. Для этого решается ураг"~"~* ~~~~~~~~ 
и п .  Так как + С̂ , ,
то при С / / ц = 0 ,  С ,,=  С ,,а  х )  и

Ро Ру й Рзап

29

(ш + А,ц н ) - / ’ Сц- Ю~* 
2 $

>6К Л
Шн)'а

Я щ Н ' / '  Ц ? ' • 10 =
2 2 &  '  

■шн_______ . ~ Ч 'лрр 'п
- * М 2  6 0 2

*1 Если осевая скорость на входе в шнек больше 10 м /сек , то 
можно выбирать двухсторонний вход в насос.
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Б =
16(т + ЛшН) ' Д'

/0°2Г 2 -

а=р: - р, 
а=^°-

8-(1г/бо/-лш„.

Для найденного коэффициента Аш н  и различных значений 
диаметра О( , п е р  вблизи ориентировочного значения В) 1 п е р’ О^е р  
определяются числа оборотов Л . Строится график п=^ (01 (п ер) 
I р и с .8 ) .  Находятся обороты п о п т  и соответствующий им диаметр 
^1'пер.опг'
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д) Решается треугольник скоростей на входе по новым значениям числа оборотов п о п т  и диаметра шнека Ц/рер.опт Затем находится новое значение коэффициента Лш н  При несовпаденииполученного и принятого значений Ащ н  более,.чем на 10 -  20$ можно не Делать последующие приближения. Достато  витационный запас д РзагГРо _ Ру. Е с л и  ^ п > ? м  

Р и с .8 . К выбору оптимальных оборотов и диаметра шнекапо новому значению А ш Н  определить к а -
2 »  2 >,  то для дальнейших расчетов принимается полу- гачение А ш Н  .< 2 м , то делается следующее приближение.Если'" принятые обороты значительно отличаются от первоначаль- и п 3  .  Затем окон- на входе в шнек и находят>

Если Д| ченное 'Е сл и . дно заданных,то уточняют значения d 1(gm  чательно решается треугольник скоростей ся Ср ,  W p  , d p  ,  р р  •Выбор диаметра втулки d , ,g m  и периферийного диаметра _ шнека на выходе ( сечение 2х -  2 ' ) чаще всего осуществляется из конструктивных соображений. Они принимаются, как правило, равными диаметрам на входе в шнек ( р и с. 9 ,а ) .  Но диаметры на выходе из шнека могут быть и больше диаметров на входе,если требуется получить больший напор от шнека. Шнек в этом случае делается диагональным (рис. 9 ,6 ) .Для увеличения густоты рабочего колеса или уменьшения отношения V D 2 шнеки могут изготавливаться конусными по периферийному диаметру ( р и с . 9 ,в ) .  В предварительном расчете обычно принимают Df n e p  = О2 , п е р  и d t , 6 m  = d 2 , 6 m  .  Если конструкция
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шнека затрудняет стыковку с РК или шнек не обеспечивает нужного 
напора для безкавитационной работы рабочего колеса,то  значения 
диаметров выходного сечения шнека корректируют.

а 5 6
Рис.9 . Форма меридионального сечения шнеков: 

а -  цилиндрическая, б -  диагональная, в -  коническая

Для дальнейшего расчета принимаем 0 ( ,п е р =02 ,п е р  ,

6) Выбор входа в рабочее колесо и определение напора шнека
проводится в 

а)
^ 0  РК ’

О)

следующей последовательности.
По известному выбирается объёмный к .п .д . для

Определяется полный расход через РК
п а

 Ъ рк 

в) Диаметр входа в рабочее колесо Д , ' определяется 
по наружному диаметру шнека О2 /п е р ( р ис.9 и 1 0 ) .

Средний диаметр лопатки на входе определяется из

х ) Если насос без шнека,то диаметр входа Г о определяется по 
формуле для вычисления И.,___ 1см. п .5 а ). При этом вместо Лш н  и 

к ,  о . В Д е ,  «реть +  о . , 5  .
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условий обеспечения лучших антикавитационных качеств насоса. 
При малой разнице в диаметрах Б2 и Ло ( п5 > 90 + 100 ) 
целесообразно приближать лопатку к входу, т .е .  выполнять ее 
двоякой кривизны и принимать Б , < Б 0 . Входная кромка (сече
ние 1-1) выполняется почти перпендикулярно к оси насоса ( 'поло
жение I  на рис.Ю  ) . Такие лопатки обеспечивают больший к .п .д . 
насоса, но загромождают входное сечение, не позволяют выполнять 
большую диффузорность входной части рабочего колеса,усложняют 
производство.Если разница между О2 и Бо большая, то входная 
кромка может быть выполнена параллельной ( положение 2) или на
клоненной на 15+ 20° к оси вала (положение 3 ) . Такие рабочие 
колеса не пространственные ( не двоякой кривизны) и позволяют 
создавать большую диффузорность входной части.Опыты в ВЮТе 
( теперь ВНИИГвдромаш) показали,что когда отношение ■

( или при Ой т  / 0  ) ,  характеризующее диффузор
ность входа, равно 1,12 + 2 ,5 , к .п .д . не ухудшается, а антикави- 
тационные свойства"насоса улучшаются.

Меридиональное сечение 
крыльчатки

Диаметр Б, для 
положения I входной 
кромки на рис. 10 оп
ределяется по средней 
площади

Для положения 2 ( п$ = 
60 * 90) можно прини
мать Б,®» (0 ,9  + 1 ,0 )х  
х С 2'пер • а  в  промежу
точном положении 3 ди
аметр проходит че
рез середину ширины 6, 
входной кромки.

Целесообразно
выбирать такой ¡входной диаметр, чтобы величина динамического 
падения давления на входе в РК

Л р к - ^ У Ю - 4
д р =

5-3459
23
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была минимальной. Чем больше уширение входа, тем меньше С1 . 
Чем больше » т е м  лучше ( меньше) /  , но больше и
при заданных оборотах.

г )  Площадь на входе в РК ( для положений 2 и 3 входной
кромки на рис.10 принимается равной = (.1.2 ^ 2 ,5 )  Т 2 , .

д) Ширина лопатки РК в меридиональном сечении

е) Решается треугольник скоростей на входе в РК ( р и с .1 1 ).

Р и с .I I .  Рабочее колесо

В первом приближении принимается,что закрутка на входе в РК от
сутствует, т . е .  С 1 и = 0 . Радиальная ( меридиональная ) состав
ляющая абсолютной скорости 

где К£ = 0 ,8 3  + 0 ,95  -  коэффициент загромождения входа в РК. 
Окружная скорость,равная окружной проекции относительной скорости,

 
 

 

 



Относительная скорость
w = i/c 2 +U2 .'1 '  it 1 '

ж) Запас по кавитации для рабочего колеса принимается 
равным Дрз а п  р к  = 3  + 10 атм>с

з) По формуле Хр к  = ¿ 1 ,2 - - ^ -  находится коэффициент Л Р к  , 
учитывающий кавитационные качества рабочего колеса.

и) Давление за шнеком необходимое дом обеспечения безкави- 
тационной работы насоса

~ гп -С ^-яГ  ' ЛР К-У,2-у-Ю~4

Г2' 2 ^  2 ^  + Р у + й Рзап.рк
а напор шнека п * ,

н  Ру~Р° т * 1
Ншн

'Л -z t i  l

к) В первом приближении угол ототавания потока на выходе 
0; гидравлический к .п .д . на среднем 

0 ,65 + 0,70.
из шнека ( рис. 7 ) й '  = 
диаметре шнека Г] г  Ср =

Тогда

п

л)  Зная ^2fucp * 
в РК ( рис. I I ) .  Сц  от 
с и -г = c o n s t . Поэтому:

уточняем треугольник скоростей на входе 
до В. изменяется по закону ср I

= С , . П 2'СР ,
1и 2'иср Ь ’

Уточняется значение коэффициента и находится давление за
шнеком согласно пунктам з-и .

Находится новое значение С2 'и с р  и  т , д *’ пока расхожде
ние значений С2 ;г (  последующего и предыдущего приближений не
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будет менее 5-10%. Принимается напор шнека Нщ н  из последне
го приближения.

м) Конструктивный угол на периферии входа в щнек
1 \'К  пер “ А"' +  *• ’

где р , -  угол потока на входе в шнек ( рио.7), определяемый
из треугольника скоростей ( пункт 5д);

I ' = 2 + 6°- угол атаки на периферии шнека.
Шаг шнека на входе ( шаг винтовой линии)

V  “ ^Ц 'л ер " ^Р < 'кпер 
принимается постоянным по радиусу. Тогда

>. Рч'к с р \ ° 7 С ^ ^ ' / Я'^Гср. •
н) Решается треугольник скоростей на выходе из шнека (рис.7А 

В первом приближении принимается угол отставания потока & ' = 0. 
Тогда р 2 , = р 2 ,к  . Определяются:

1) ^2'а ~ 2) и  =
2  еР 60 '

з) ^г'иср ^2'ср ^2'иср’
4) ^2 'ср~ ]/^2 'а +  С2‘ и ср 

6) Р г ' к ср Рг'ср.

то
0.

при
при- 

шнека. В шнеке переменного шага

шаг по длине шнека
Если ;В2 ' к ср > Рч к  ср ’ т 0

Е с л и  / ’г 'кср  *  Рч-кср • 
нимается постоянным и ¿ /  = 
нимают переменный шаг по длине 
допускается изгиб лопатки на периферии шнека на угол £ = ̂ 2 'к пер “ 
-  р>,/К п е п  до 8° ( рис.7 ) . Для шнека переменного шага

'е+-5̂  ’
“  Р ч 'к пер

где _е__
^реш

б '

«= 1 ,5  + ’2 ,5  -  густота решетки для Б,

|  =  . ^ Г л е р  . .
Ре ш  ’

г  пер
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2 Ш Н  = 2 + 4 -  число заходов шнека ;
£ -  хорда лопасти шнека.

Для первого приближения можно принимать 5 = Р2'ср~Р1'кср 
Число заходов шнека 2ШН выбирается из условий сохранения-нуж
ной густоты решетки — -----  при выбранной осевой длине шне
ка Т р е ш

1 0С=г-51Пр'к с р  ,
1 4 6  Аср =  0 , 5  ( Рткср* Р г'нср  ) ~ цилиндрического шнека. 
Определив угол отставания потока за шнеком &’ , можно найти
конструктивный угол шнека на выходе

^2 'к  ср “ Р г 'с р  +

и шаг винтовой линии

12 ,=я'С 2 /Ср*1др2 'к  ср.
Находим "  +

агсЫ— —1-------I 2 к пер ° л~-Л
Проверяем: 2'пер

Е  ~ Р г 'к п е р -  Рпкпер»
о) Из треугольника скоростей на входе в РК (рис.II)опреде

ляются: „ й'р к -10 '3 .

+ С2
и  )

Ц . / с ^ 2
и )

Р г а г с ч 4 ^ ~ ;

С1Ц= С 2'иср’ ^ е р  I

Н и ’ и 1- С 1 и ;
*1=а г с ^ § 7  :

Конструктивный угол входа в рабочее колесо
к £1К= Я<+ Е РК »

где 1р к  -  угол атаки для рабочего колеса.
Обычно принимают 1р к  = 5» 15°, так как в этом диапазоне к .п .д . 
насоса практически не изменяется. При малых углах р , выбирается 
6-3498
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• большее значение i p K  » чтобы в целях меньшего загроможде
ния входа в рабочее колесо конструктивный угол р>1 к  был больше 

)  Выходные параметры рабочего колеса определяются в сле
дующем порядке. .

а ) По величине n s  выбирается гидравлический к .п .д .  на
coca Г]г  .Д л я  n s  =  30 + £30 Г]г  = 0 ,7  + 0 ,8 5 . Большие
значения Г]г  относятся к большим г>5  .

б) Теоретический напор насоса
Нн U, W r b  “ Т ' Ч  ’

где ки  = 0 ,4  + 0 ,7  -  коэффициент напора.
большим значениям n s  соответствуют большие значения kU £  .

в) Окружная скорость И2 и диаметр D2  на выходе из 
РК равны:

V

60-U2
ЗГ- П

г )  Ширина канала 62 на выходе из РК может быть определе
на из условия того ,что  не допускается <х2 < 5 °  ( р и с . I I ) .
Тогда Q' -п-10"3

b *’ 60^H TH-tgoc2  ’

д) Конструктивный угол лопатки на выходе из РК р 2 к  = 
= 15 ♦ 90°. Чем больше р 2 к  , тем выше напорная способность 
ступени, но наибольший к .п .д .  получается при р 2 к  »  15 + 45°.

е) Число лопаток рабочего колеса
2 = 6 5 -  +  -sin ■ Fu *  .

Обычно 2 р к  = 5  + 15.

■ Чтобы не загромождать входное сечение рабочего колеса, 
при n s  < 60 устанавливают короткие и длинные лопатки.Дли
на коротких лопаток составляет ( 0 ,5  +0,75) от длины основных 
лопаток. •

Чем больше число лопаток, тем меньше отставание потока, 
лучше распределение скоростей в выходном сечении и больше дейст-

    

 

 
 

 
 

 
 

 

 

 

 

 



витальный напор колеса. Но при увеличении числа лопаток увеличи
ваются потери на трение.

Чтобы уменьшить загромождение входного сечения, толщину ло
паток следует брать меньше, насколько это возможно по технологи
ческим соображениям. .

0 ,83 + '0 ,9 5  -  коэффициент загромождения на вы
ходе из РК.

где

з) Теоретический напор РК при бесконечном числе лопаток 
И , . -  М ’ +  " л )  ,

где П = 2 - ^ --------/  2 /  2Г ~ коэффициент,учитывающий конечное
число лопаток;

= (0,55 + 0,68) + 0 ,б г ‘т ^ 2 к  -  коэффициент,учитывающий влияние 
вязкости.

и) Из выражения для теоретического напора

находится новое значение окружной скорости

и диаметр В 2  . Если новое значение Э2 отличается от преды
дущего более, чем на 5%, то дается следующее приближение. Для 
этого изменяются число лопаток 2 Г1< »конструктивный угол на выхо
де из РК р2 к  ,  В2  , кг1а , и т .д .

После выбора Г2  проверяется отношение В|/В2  . Зе-
лательно обеспечить Ц/1>2 - 0 ,4  + 0 ,7 . При меньших значениях это
го отношения к .п .д . насоса будет занижен, а при больших увеличи
вается угол отставания потока (о , падает теоретический напор 
и к .п .д .

к) Из треугольника скоростей на выходе из РК ( рис.II ) 
вычисляются:
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■\л7 = .
2и~ _  ’

’ 2̂Ы М ' С2Ц« ’
^72 = ] / ч 2 + С2

2
г ‘;^2Ц ^2 ^ги  ’

С -1 /С 2  + С 2 ' •
С 2- У С 2и Ь 21 Г

где )
д' и д

Скорость
= сопэ1

где -г4Ср

8) Производится расчет улитки (рис.4 ) .
'  Диаметр начала улитки,

П5=(1,03 Ч-1,05)’Б2 . ■
Ширина улитки

63=^62 +]д +д' + 0,005В2 ,
*■ число входов в РК;
-  толщина ведущего и ведомого дисков на диаметре 
потока С4  в сечении 4-4 находится из условия 7 = 
. Тогда

С = , С2иЛ ,
2Т4ср

-  средний радиус, т .е .  расстояние от оси насоса до цент
ра тяжести сечения 4-4 .

Так как в одном уравнении две неизвестные величины ( С4  и 7 4 с р ) , 
то расчет улитки осуществляется последовательными приближениями.

Задаваясь 74 с р , определяют скорость С4  .
Площадь улитки в сечении 4 - 4

где К = 0 ,7  + 0,95 -  коэффициент загромождения улитки, учи
* тывающий пограничный слой, вихри и дру

гие факторы; меньшие относятся к '
■ меньшим п а  .

Высота улитки в сечении 4-4

ь4 =
Средняя высота улитки

и - 0 ,5 - 4
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Средний радиус
\ с р = г з +

Если полученное и принятое значения не совпа
дают, то расчет повторяется.

Условный диаметр улитки у-т— ——>гки ГТ.-------- ’

тивных 
формой 
лается 
дящего

9) Выходной диффузор ( рис.12) проектируется из конструк- 
соображений. Форма входного сечения диффузора определяется 
выходного сечения улитки, 
круглым с диаметром Б д  
трубопровода

а-ю

9

Длина диффузора

9 2 га

Угол раскрытия диффузора 
оСд выбирается не более 17° 

Скорость С5  на выходе из 
диффузора принимается не бо
лее 17 м /сек.

Площадь на выходе из диф
фузора

а выходное сечение диффузора де
равным диаметру выбранного отво-

Рис.12.Расчетная схема 
выходного диффузора

Поверочный расчет насоса
Поверочный расчет насоса состоит из расчетов входного уст

ройства, кинематики потока по гидравлическому тракту,, гидравличес
ких потерь ( гидравлического к .п .д .) ,  запаса по кавитации, дейст
вительного напора насоса, объёмных потерь ( объёмного к .п .д .) ,  
потерь на трение ( механического к .п .д .) ,  общего к .п .д . ,  раз
грузки подшипников от осевых сил и профилирования шнека, рабочего 
колеса, улитки и диффузора.

I )  Входное устройство

а) Входное устройство ( часть гидравлического тракта на
соса между сечениями 0-0 и I '  -  I ' , см, рис. 4 ) выбирается
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из условия обеспечения минимальных входных потерь и равномерного 
поля скоростей за ним. Обычно принимается С0 «С1/£1 или допу
скается небольшая конфузоркость, т .е .  отношение площадей входного 
и выходного сечений 1 ,0  + 1,1 . Изменение площади по дли
не входа принимается линейным или по плавной кривой. Форма вход
ного устройства ( рис.13) выбирается из конструктивных соображе
ний или компоновки узла в изделии. Гидравлически более выгоден 
конический патрубок. Он принимается в насосах с консольным распо
ложением. рабочего колеса. Но входной участок может быть также 
конструктивно оформлен в виде коленообразного или спирального
патрубка. ,

б) Потери во входном устройстве складываются из потерь на 
трение и на поворот потока. Потери на трение обычно малы, так как 
длина входного устройства того же порядка,что и его гидравличес
кий диаметр.

Потери на поворот

Р п б х = Ю  >

где <п

с  = _ с г с ?
1 ср 2  7  
г _  с м о ' 3  

’ ■ ч
г  -  а и о 3

г 1' Ъшн

-  коэффициент потерь,зависящий от угла поворота и ра
диуса изгиба входа [ И З  ; для осевого входа£п  =  0, 
для келена с углом 90° £ п = 0 , 3 ;

-  средняя скорость потока;

-абсолю тная скорость на,входе в насос;

-  абсолютная скорость на входе в шнек;

Ъшн объёмный 
расчете.

к .п .д . шнека, заданный в предварительном

в) Давление на входе в шнек

Р* = Р̂о +  Р̂  "Рп 6х.

2) Кинематика потока, гидравлический к .п .д ., запас 
по кавитации и действительный напор насоса

Из предварительного расчета и конструктивных соображений 
известна геометрия гидравлического тракта насоса ( диаметры втул-
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Т6т * п е Ри Фе Ри й н ы й  шнека на входе 0 1 /п в р  и
~ , на выходе из РК В 2

на выходе 6
3 , конструктивные углы шнека к  п е р  и 

-------------------  •» ■ .. ч и с л 0  л о д а т о к  
длина шнека

I + 1 ,5  мм 
лопаток РК <51 = 1 ,5  + 3 мм, 

) ,  а также объёмные 
обороты насосов п . 
треугольника скоростей на 

■̂/В у п е р *  ^1'вт ?

КИ
С 2 'п ер ' 3X01113 в  РИ 1 31

' ширина лопатки РК на входе 6 1 и
6 ,  -----------------------------------'

число заходов шнека 2 ШН и 
густота решетки шнека ? Д Р еш  • 
лопастей шнека на входе =
= 1 + 1 ,5  мм,
высота улитки
Р К  По РК

а)
в шнек

и 
Из

С 1'ср

на выходе 
,  улитки Т>

Р К  й к  
рабочего 

1 шн ’ л 
и на выходе о,

з ’
, улитки
и  Ргк • 
класса 2р к , 
толщина

'2' =

= '0 ,5  + 1 ,5  мм,
к .п .д . шнека и

среднем диаметре входа

направляющего аппарата ( т .екогда нет
ваютоя ( ри с .7): ■

конструктивные утлы

0) .рассчиты-

А 'к с р " а х с г

коэффициент заг 
К  , а  1 2 ши’

1 ^1 'ср ‘ 51Г'р|1'кср
осевая составляющая абсолютной скорости

с а-ю'а ■
1'а е Р П ' - Ъ о Л '

окружная скорость

и  и 1'ср~ 60 ’

относительная скорость_______
/С «  + и 2г^гаср + и 1'ср >

углы потока на входе
• Р,'пер-т С ‘ ’ & - ;

углы атаки г  к

ЦтРгкср- Р^ср » <’пер“ ^ 'кпер~ ^1'пер/

б) Кавитационный запас шнека определяется по периферийной
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струйке
*  т <У С 1' . <п_ ^ ш н 'У '^ 'п е р

л Рзап=Р1' - Р ^ --------2 у ~ ' , и  ---------2 д  1 ’

где т  = 1,05,
С 1 С 1'а ■>

^Тпер^^Га  +  ^1'пер >

. 

Для шнека постоянного шага

А “А" V --- »¡"МеА'" ’1'лер 1'6т “
В Ц / к /

для шнека переменного шага Хш н  определяется по рис.14 .

Рис.14. Зависимость коэффициента кавитации 
на срывнсм режиме шнеко-центробежного насоса от 
отношения скоростей С ^ /и ^ С  11<пе < 4")

в) Из треугольника скоростей на среднем диаметре выхода 
из шнека /тгз--------.

Л =  1 / ^2 'пер +  ¿2'6111 
^¡¡'ср у 2

определяются ( ри с .7):
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конструктивный угол

коэффициент загромождения

к _ 1 _ 2 шн' ̂ 2'____
2 ' ^ г ' с р ' ^н ^г 'кср  ’ 

осевая составляющая абсолютной скорости 
с -  а <о~! .
2'аср '

окружная скорость
_ ?ГР2 'ср ‘ и .

и 2'ср 60 >
изгиб лопатки шнека

£ ср= Р2'кср~ ^1'кср;
угол отставания потока

•к2 ,

’ £ср +б ' = 0,25-
угол на выходе

Рг'ср =  Р’г 'н с р  ~ у 
окружная составляющая относительной скорости

Ы  =  9.2 ' п с р  , .
2 'и с р  ^ А а 'с р  ’ 

относительная скорость
^ 4 1 ср~ ̂ 2 'а с р  +  ^2 'ы  ср') 

окружная составляющая абсолютной скорости

^2'ыср“  ^2'ср Ч - ы с р .  
Теоретический напор шнека

и _ Щ'ср'^-г'иср ~^1'ср ' ^ ги ср  . 
п т шн

г) Определяются гидравлические потери и гидравлический 
к .п .д . шнека. о' ‘̂ 2

Потери на трение К = А • • »с р  > г  г  "тр.шн Л  2а

где Л -  коэффициент потерь на трение,зависящий от числа 
Рейнольдса Яе =^7с р - и  шероховатости стенок канала 
х -) Для неподвижных гидравлически гладких каналов А 
а для каналов с шероховатыми стенками Д -  — .-----1------------ ---

[1,74+2е9 (аг/2кЯ 
З^есь б ^ г ^ а в я ^ е с к и й ^ ^ ;^к  -высота неровностей. Для
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где '

}~асе' = . __
С? ^ ^ к ср .ш н -С О ^ ср .ш н  '

Рк ср.шн = - А 'к с Р £ Ь 'Х 'Р  ■

Потери на диффузорность

=  £ аЗ.ШН "

Эи(р

и = ¿ ,  . „ " г с р - ^ г 'сл_ ,
ъ дцф 2у
коэффициент потерь на диффузорность, определяе
мый по рис. 15 в зависимости от угла диффузора 

оса и ф = 2 а т с Ц
УДар 2

к = -Угср . . 3 [П
2 1'

п у.шн 2у ср •
Потери в зазоре

где

Потери на

в =
ср.пер.шн

В = к  • Н =2-- _ 4 ^ ш н  ' Рср.пер.шн
"3.шн л заз п т шн»Т2--------- и2  --------

■^ср.пер.шн а ср. бт.шн 

пер +  ^ 2 'пер
2

^ 'Ст * ^2' Ст, .
2

с1ср.йвр.шн
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Рис.15. Зависимость коэффициента 
потерь на диффузорность от угла 

диффузора а а

И с12<6 т  -  диаметр
втулки шнека на входе
и выходе;

д) Из треугольника скоростей

8ШН = 0 ,5  + 1 ,0  мм -  радиаль
ный зазор;

К заз =  "  о 1 ш т н ы й  коэффи
циент.

Суммарные потери в шнеке 
^"^шн= ^тр,шн +  ^й.шн +  

+  Ь и . ш < Ь з.шн
Действительный напор шнека
Н — Н — У" и п шн т.шн 4" п син 
Гидравлический к.п.д.шнека 

и
I -  шн
п г. ши Н ’т.щн 

на входе в РК ( р и с .II)  оп
ределяются:

коэффициент загромождения входа

*1 I  - *4
радиальная составляющая абсолютной скорости

5 ЧО'3
С, г

окружная ’ГМ г 'Ь < К1скорость
Б , • п

60
составляющая абсолютной скорости 
С = С Р г 'сР .
тЦ г'Ц П, )

составляющая относительной скорости

угол входа потока

угол атаки <и

1'РК= Р 1к“ ₽1

окружная

окружная

>
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угсл потока в абсолютном движении

относительная скорость

абсолютная скорость

е) Рассчитываются по.тери в колене и кавитационный запас
крыльчатки.

Потери х)на поворот '
^п.к=  ^ п ‘ ^ т с р / 2 ^  ’ 

. Цг'а +  С 1г 
’ 2 
1 нет, то

=<а ср 2

£ п  -  коэффициент потерь,зависящий от 
радиуса кривизны.

Для центробежных крыльчаток с поворотом 
можно принимать £  -  0 ,3 .

Потери на трение

Ьт с  к =  ’ т а е
ТР-К  ак  2%

£о к  -  осевая длина колена ( см. р и с .4 ) ;

г д е  С т с р  =

Если шнека

угла поворота и

потока на 90°

к  г '1П  1̂1 ср.кол

А1 ср.

Э. К диф

Ы =к
Потери на диффузорно^ть

С

1

Если лопатки выполнены с входной кромкой в положении I  на 
р и с .10, то эти потери следует отнести к рабочему колесу. 

7-3450

 

  

 

        

 

 

 

 

 

 
 



где £□ ~ коэффициент потерь На диффузоркость,определяемый
■ по рис.15 в зависимости от угла диффузорности в 

колене
*кол =  2 а '1С

Суммарные потери в колене 
Ц ^ п к  +  ^тр.к +

Давление на входе в РК

Запас на кавитацию крыльчатки
др -  р * - р - ■т ' С ^ ' 1 0  * -  .

Нзап.рк И Ру 2 д

Ар* принимается в зависимости от Сп  / Ц и  по формуле

’ С ц /^ ¡ц > гл = 1 ,05 .

ж) Из треугольника скоростей на выходе из РК находятся: 
окружная скорость ^И 2 ' п  

и 2=  6 0  '

коэффициент загромождения .
К ,=  1~ —  РК-&2

2 ’П’г '^пР гк  ’ 
радиальная составляющая абсолютной скорости

 г = -------  
2г~ ^ 2 вг -% г> к .к2 '

коэффициент,учитывающий влияние вязкости,

^  = (0 ,55^0 ,68)+ 0,6-51пр 2 к ; 

коэффициент,учитывающий конечное число лопаток, 
п = 2 - Л _

2

Далее по зависимостям пункта 7 ,к , стр . 39 находят коэф- 
относительную 

’ ^211 ’ С 2Ц
фициент уменьшения теоретического напора р. , 
и абсолютную С2 скорости и их проекции 
С2 и  , а  также углы <хг  и р 2  .

Теоретический напор крыльчатки
и _ ЦгСщ ~и<Сщ

т.ГК- \

 

  

 

  

 

  

 

  

 

  

   

 
 

 
 

 

 

 

 

 

 
  

 

 



-  51 -

з) Определяют потери в рабочем колесе, действительный 
напор и гидравлический к .п .д . крыльчатки.

Потери на удар w 2

.̂рк =  2 ' S'in  Н’*'
Потери на трение

l >Д и ___
Л  dcp.PK  ’

где ___________________ ' # )

ер к -о,5 [ d1 sin + / d2
2 - dJ•cos2 («r-)SJ ]  ;

_  D. • sin b .k  + D_ • s ln 2Kcost-= z ;  2 ' 1K 2 t ■■ ;
/D < +D2 - 2 L 1-D2 - c os(p 1 K + p 2(<)

d cp.PK=  +  d 2 , ) / 2  j 

d r 2 ' / “ f e ~ , 6 < K / s i n PiK 5

4p=(^+%;/2-
Л -  коэффициент потерь на трение, зависящий от числа 

Рейнольдса Ке = ^ с р '^ с р р к /^  и шероховатости 
стенок Е и З  » можно принимать Л д= 0 ,02.

Потери на диффузорность 

И -Л Х - ч 2 , 
"а.рк ^аиф  2 ^

---------------------------------------
Длину лопатки можно находить графически ( см .рис.11).
Для рабочего колеса двоякой кривизны приведенная формула не 
пригодна.

Если ЬЭ р к < 0  , то потери следует брать для конфузора
4 конф 0 ,54  диф.
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где

(по р и с .1 5}

где

^8иф ~  к о э ФФи Ци е я т  потерь, определяемый в зависимости 
от угла диЬфузорности РК

о < = 2 сгс  +а — •
„  ■ -РКВторичные потери

^бгп.Рк =  К вт ' ^т.Рк ' 6 ’
'-'ср

к 6 г п = 0,07 + 0 ,1 8  -  коэффициент вторичных потерь; 
а 1 + а 2а = — Цг— ь— >СР 2 7

-< " Т Г 1
РК

“г ' Т 2 4
£ РК

• ЭIП к  .

6 ср=

Кромочные

-  средняя ширина лопатки РК,

потери
Ь к р .« = 0 .2 < Нг.як.

потери в крыльчатке
" р к ~  , , 'у.РК+  \ р . р к  +  ^З.рк +  ^ бт .р к  +  ^ к р .р к .

Действительный напор крыльчатки
Н р <  Н т рк _  ^рк .

Гидравлический к .л .д .  рабочего колеса 
ь = - ^ —

г р к  Н т.РК

и) Рассчитываются потери в безлопаточном диффузоре.

Потери на трение

Суммарные

=Ь.

= >
2 
ьз.ср ч 

.средняя абсолютная скорость в безлопа
точном диффузоре;

абсолютная скорость на выходе из безло
паточного диффузора;
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<xau £ p= 2 a i c tg

окружная и радиальная проекции 
абсолютной скорости; 
коэффициент сужения потока за 
счет пограничного слоя;

эффективная длина безлопаточного 
диффузора;

Ка = 0,97 + 0,98 -

С -  Р з~^2 _
/ а . с Р

=  2 sino<5 ô  с р

<*2  + оС,
63. ср 2 

а _ =  a i e  t a — —  -
3  3  с зи

Потери на диффузорность 
h 3. 5â =  i 3u(p”  

где £  а 'и<? -  коэффициент потерь, 
симости

угол потока в абсолютном движении..

>
г 2 _ г 2
Ь х. Ъ-Т

Ч_ , определяемый по рис.г о. в зави- 
от угла диффузорности
^23 ~ с |1а

геа ’

е , - ( п 3 - в г ) / 2 -  радиальная длина безлопаточного диффузора.

Если <хЭ и ф  >  50°, то вместо потерь на диффузорность нахо
дят потери на внезапное расширение

\ д а = ~ С з г ) / 2 Ч”
Суммарные потери в безлопаточном диффузоре

£ ^ 5 а  = Ьтр б э  +Н

к) Потери на трение в улитке 

где
\ = 2 l % q > -  эффективная длина улитки;

В-3459
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-  условный средний диаметр улитки;

средняя скорость,
С ^ ф -Ю ’УЕ^-КуС'г^р, берутся из предварительного.расчета).

л) Определяются потери в выходном диффузоре.
Потери на диффузорность

11 а ба ^аиф
Коэффициент потерь £ д ис?

~  С;
29

определяется по рис, 15 в за
висимости от утла диффузора ос^=2а7.с 

где -  длина выходного диффузора,

где

Потери на трение
^тр.ба“

^ = ( .^  +  в
5 )/2- 

Сэ= (С4 +  С 5)/2 .’ 
с5=о- ю’ Ур5 .

м) Суммарные гидравлические потери выходного устройства

2- Ч ы х =  + и т р  у + и а  е а ■+-ь т р > в а  .

н) Суммарные гидравлические потери входного и выходного 
устройств, шнека и рабочего колеса

+  Е У к + ^ 6х +  1 Л ы х .  .

Теоретический напор насоса
Н т.н Н т.щн +  Н т.рк.

Действительный напор насоса
Н н = Н т . н - ^ н .

Гидравлический к .п .д . насоса
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Давление на выходе из насоса 
Р 5= Р о*Ч 'Н н '1 0 ’ 4  

Проверка объёмного к .п .д . крыльчатки и шнека

Повышение давления в рабочем колесе дрР к =/-Н р к -10 \  
Полное давление за крыльчаткой р*=р* + дрРК  . Окружная 
скорость по уплотнительным буртам РК г ^ Пл =  л 'Еупл'п  /  6 0, 
Динамический напор'за РК рс  =4--С^-10'^ • г г Изменение 

давления вдоль рабочего колеса * Р у п л ~ Г  

Статическое давление перед уплотнительным буртом Р^лл = Рг “ 
~Рсг ~ д Р^пл ’ ..

Утечки через гладкую щель [_4 Д
й  I I 2  ' >

-  площадь уплотнительной щели;

-  статический перепад на щели;

-  коэффициент расхода щели с неподвижными
ш 1 с  стенками;— + 1,5
■о д -  коэффициент трения;

где &

V  80
«и

-  дайна и радиальный зазор щелевого уплот
нения;

-  коэффициент,учитывающий вращение.

Автор работы С 4 2  экспериментально определил,что
.. 8» I ГК* Г 1/ 2

в диапазоне ¡'■и^лл/ 2 ^ р  =  0,2*+ 6 при (?щ /80) =  50 + 100.
Если используется лабиринтное уплотнение, то 

р .о =  0,28 при У 200 м /сек.
Суммарные утечки

Ес}=(|
где Чщ.л и <и.пР -

к и  =  .О, а

щ.л+  ^щ.пр +  ^ отб  *
утечки через левое и правое щелевые 
уплотнения;

^отв ~ Д°п о л н и т е л ь н ы й  расход компонента для - 
смазки подшипников, питания регулято
ров и т .д .
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аОбъёмный к .п .д . крыльчатки Г]01>к = ц
Объёмный к .п .д . шнека определяется по той же формуле, что 

и Т ори " ^ т е ч к и  н а  13x05 в  ш н е к  вычисляются в зависимости
от схемы каналов. Так, если шнек имеет бавдаж, образующий с 
корпусом гладкую кольцевую щель, то можно пользоваться приведен
ным уравнением для определения .

4) .Лехаяичоский и общий к .п .д . насоса

мощность,теряемая на трение о рабочую жидкость »опреде
ляется для деталей с развитыми поверхностями трения(крыльчатки, 
шпеки с бавдажами, импеллеры и д р .) до уравнению

'Мт р .а =3,4-10_ 5 - •и?-р1 (Б1 +5е) ,
где 14'<5 _

ТЛ- -  скорость на периферийном диаметре П-( в м /сек; 

е = Е д -  сумма толщин стенок вращающихся деталей в м;
Ке =  1\ц1 -  число Рейнольдса.СО у

Мощность шнека и  п  .п - з
М - Н т.шн-Ц ’ Г Ш ------
’шн 7 5 .К3  Чои/н

Мощность крыльчатки „  „ 4П-з
Н тр к-а -у -ю

■ Р к  Ш'^ОРК •

Затраченная мощность на привод н а с о с

^ з а т р =  Чин +  +  ^ т р >

’г д е гм '2_МТр- суммарная мощность трения о жидкость различных дета
лей насоса.

Механический к .п .д . Г) = -23-а-т Р— ~ 2 тВ _  .1 мех N■ Затр з
Полезная мощность насоса N = — 10-----

п н  75
М‘

Общий к .п .д . насоса П ,  = —— —  •,о Б щ  "затр
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Осевая сила

Ч с  5 Рст I I  ОС
ггде

а | о с  -  осевая площадь элемента;
-4

Р; ^ = Р -~  п -Ю “ среднее статическое давление на рассматоивае-• I с пп г I
* мом элементе»

Методика расчета осевых рил изложена в С153.
Определяются силы, действующие на насосы и турбину. На

ходится равнодействующая сил. Допускается неразгруженная сила 
на упорный подшипник порядка 50 т 1000 кг в зависимости от типа 
ПОДШИПНИКа. ,  ¿.г .

6) Профилирование меридионального сечения колеса

Профилирование каната рабочего колеса в меридиональном
сечении выполняется с учетом формы средней линии согласно полу
ченному значению п 5 ( см .рис.Ю ). Ширина меридионального се
чения определяется в соответствии с выбранным законом изменения 
радиальной составляющей абсолютной скорости Сг  по радиусу ко-

Обычно принимается линейный характер изменения по 
радиусу колеса.

Для колес без уширенного входа очертания боковых стенок 
получаются огибающими окружностей радиусом 0 ,5  6^ с центрами, 
находящимися на средней линии ( рис.10 ). Для колес с уширенным 
входом боковые стенки образуются плавными кривыми при обеспече
нии ширины 61 на входе и 62 на выходе.

Если необходимо, то контуры канала корректируются по кон
структивно-технологическим соображениям.

рабочего колеса
7) Профилирование радиальной круговой лопатки 

рабочего колеса

Профилирование лопаток рабочего колеса должно рбеспе-
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нить безотрывное обтекание лопаток потоком и незначительные гидравлические потери.Существует несколько способов профилирования лопаток: точно дугам и выход-ный способ по точкам, дан пространственных лопаток, окружностей ( когда выдерживают только входной ной р 2 к  углы ) и др.. Зти способы подробно рассмотрены в специальной [112,14,15,17,183 .На р и с.16 показан способ профилирования лопатки дугой окружности,радиус которой определяется графически следующим обр; зом.

Рис. 16. Профилирование круговой лопаткиСтроятся две и Б 2 из центра Проводится радиус диусу ОА. Точки окружность входа в
концентрические окружности диаметрамиО , и -проводятся произвольный радиус ОА .ОВ = 0 ,5  0-! под углем р 1 к  + р 2 к  к ра- А и В соединяются прямой, пересекающей точках В и С .  Из середины отрезка АСстроится перпендикуляр к нему ИМ , с которым в точке М пересекается отрезок АМ , построенный под углем к радиусу ОА из точки А .  Точка М является центром, а отрезок МА -  радиусом окружности для построения профиля лопатки.Такое же построение применимо и для лопаток, изогнутых вперед. В этом случае точки В и С взаимно меняют свое поло-

 

 

 

 
 
 

 
 

 
 

 
 



жение, а точка М располагается по другую сторону от прямой 
АС.

Этот способ прост, но не учитывает характера изменения ско
рости в рабочем колесе.

Толщину лопатки 8  выбирают в соответствии с толщиной 
диска колеса, учитывая технологию производства и прочность.

шнека 
шага

ному

8) Профилирование шнека переменного шага

Шаг шнека на входе
I на выходе

д* = *2, - 1,,.
Можно принять,что шаг по длине шнека изменяется 

закону ( рис.17 )

*1'= з г Ч 'ср  - ^ ' к с р .  
2̂' ~ ^ г 'с р  ‘ к ср.

Шаг
Разность

по линей

Рис.17. Изменение шага по длине шнека

Используя граничные условия ( при 
при (р = а  • 360 * = *2 ' , здесь
лопатки шнека при конечной его длине Ь

1 2 , = + к - а  • 360 и к

Тогда х х У д£
Ч' 360 ’ а '

ср = 0 1 и
а  -  доля поворота 

) ,  получаем
д 1

Обозначим , ,
+ = *1 '.* !  = 1 .

„ т срс 2 О

^ ' т ср1 а  3 6 0  V I' 360 2а Г
Порядок построения профиля шнека (рис.18) следующий

Строится средняя линия лопатки по точкам (табл.2 ).

  

 

 

  
 

 
  

 



Рис. 18. К профилированию шнека переменного 
шага

Таблица 2

?  = а . 360 : 0° : 15° : 30° : : 345° : 360° : 375°

: : : :

Принимается толщина профиля 8  = 3 + 6 мм, и симмет
рично от средней линии образуется профиль лопаток. Округляются 
входная и выходная кромки профиля.

9) Построение улитки

Площадь Г4  в сечении 4-4  и ширина улитки 
известны. Характер изменения площади по углу развертки можно 
принять линейным ( рис. 1 9 ) .

Находится площадь на угле с р .
Принимается прямоугольная ули тк а/Д ля  каждого значе

ния угла ф .,: определяется высота улитки

В писляется радиус улитки К ^  = й 3  +

Результаты заносятся в табл. 3 .

Таблица 3

: 0° : 15° : 30° : :345 0  : 360°:

0 : : :
( : : :

Ьц.1’ р 1 / 6 з  : 0 : : : 1 ; . .

: :---- 1--
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О 9 0  /80 270 560 ЦР и с .1 9 . Изменение площади улитки по углу развертки" Язык" -  начало улитки. Улитка начинается при ср = 0 ° ,  а заканчивается при ср = 3 6 0 °. В точке (р = 0 ° = 360° толщина "языка” равна нулю. Бесконечно тонким " язык" делать н ельзя,так как он будет ломаться и выкрашиваться.Для увеличения прочности "язык" подрезают на у го л ь я (р и с.4) и создают нужную толщину. При ося  < 15° могут появиться пульсации потока за насосом. При с<я  > 3 0 ° , введу увеличения безлопаточного диффузора и толщины "язы ка", возрастают потери напора. Поэтому принимается ос =« 15 + 3 0 °.
о д е л и р о в  х р а н е н и е  к а ч е с а н и е  н а с о с о  м к а в и т а ц и о  т в  м о д е л и в с и н ы х

При проектировании центробежных насосов выбор и расчет насосов можно вести по методу подобия,взяв в качестве прототипа испытанные образцы,Имеющие хорошие кавитационные качества.Исходными данными для проектирования насоса по методу подобия являются те же параметры,что и при подробном р асчете: компонент; превышение давления над давлением упругости пара компонента д р *  , кг/см^; давление за  насосом р *  , кг/см^; р а с -
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ход через насос (3 , л /сек ; температура компонента 10 х  ,°С ;

общий к .п .д .

Порядок расчета

I )  Зная компоненты, находят физические свойства окисли
теля и горючего: удельный вес у (кг/м3 ) ,  давление упругости

2) Определяются общие параметры насоса 
Напор на входе . Р* •

н о у

Давление на входе р * = д р*  + р ^ .

Напор насоса

н-КрГ-р.’Ш '0 -
3) Выбирается модельный насос с известными общими па

раметрами в расчетной точке I  ( см. рис.20), геометрией гид
равлического тракта и характеристиками.

Рис. 20. Характеристика модельного 
насоса

Если у модельного насоса в расчетной точке I Н = Н 0 
( т .е .  напоры на входе в модельный и проектируемый насосы не рав-

 

 



ны), то необходимо на характеристике модельного насоса найти 
новую расчетную точку 2 , для которой Но м 2  = Но . Общие пара
метры, взятые в точке 2, будут расчетными для модели. Новую 
расчетную точку модельного насоса находят по следующим соотноше
ниям:

4) При моделировании.насосов встречаются два случая, . 
В первом случае Нн = Нн м 2  . Тогда масштабный 

фактор для изменения геометрии гидравлического тракта модели 
с сохранением треугольников скоростей на входе в насос опреде
ляется по формуле п  /  л '

Обороты натурного насоса П = п

Для одновального ТИА выбирают наименьшие из полученных 
значений оборотов для насосов горючего и окислителя.

Все размеры модели увеличиваются в раз.
Во втором, более общем случае, Нн ^Н М М 2 . Принимает

ся, что Нн = Нн м 2  , и определяются обороты насоса и его разме
ры по методике первого случая.

Этот новый насос принимается в качестве модельного. Для
него умножаются на ^2 =УНн / Н н м 2  те размеры геометрического трак

Ц , 05 •
По рассчитанным размерам вычерчивается новый насос.
Опыт насосостроения позволяет утверждать,что точность рас

чета по методу подобия не ниже,чем при полном расчете нового на
соса.

 

 

 

 
 
 



ГЛАВА Ш. ТУРБИНЫ

Низкоперепадная однос тупенчатая
осевая турбина

Исходные параметры

Применение в турбонасосных агрегатах ВРД одноступен
чатой осевой турбины диктуется соображениями веса и простоты 
конструкции.

Исходные параметры дан расчета турбины определяются 
термодинамическим расчетом двигателя и характеристиками узлов 
(турбин,насосов,трубопроводов,камер сгорания,агрегатов управле
ния и др.). Обычно известны:

Мощность турбины Ит , л.с.
Расход газа через турбину бг , кг/сек .
Давление на входе в турбину р*г , кг/см2.
Давление на выходе из турбины р2 , кг/см2
Температура на входе в турбину Т*г , °К.
Газовая постоянная рабочего тела Н , ктм/кг.град.
Показатель адиабаты к.
Теплоёмкость газа
Обороты ТНА на расчетном режиме П , об/мин •

Трудоёмкость расчета турбины снижается при использо
вании таблиц газодинамических функций и параметров заторможенно
го потока ( отмечены значком * ). Расчет турбины по термодина
мическим формулам белее громоздкий и может быть применен,когда 
нет газодинамических функций для газа с заданными параметрами 

к и Я .
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Рис.22. Схема обозначений основных 
размеров проточной части турбины

9-4459
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Рис.23 . Развертка цилиндрического сечения лопаточной части турбины,
основные обозначения и треугольники скоростей

На рис.21 и ?2 представлена расчетная схема проточ
ной части одноступенчатой газовой осевой турбины ТНА с обоз 
начением расчетных сечений.

Развертка лопаточной части турбины на плоскость, тре
угольники скоростей и основные параметры, используемые в газо
динамическом расчете турбины, приведены на рис. 23.
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Диаграмма процесса расширения в координатах " 1 - 3  "
для одноступенчатой турбины показана на рис. 24.

Так как в системе двигателя для удобства термодинамичес
кого анализа режимов работы ЖРД турбину целесообразно включать 
вместе с входным и выходным корпусами, а  не только как элементар
ную ступень,состоящую из соплового аппарата ( СА) и рабочего ко
леса (РК), то потери в корпусах войдут в суммарный мощностной
коэффициент полезного действия турбины

в одноступенчатой турбине

В этом случае под коэффициентом полезного действия
турбины ЖРД

где д I *

понимается отношение

-  действительный теплоперепад, срабатываемый на тур
бине при расширении г а за  от|температуры на выходе из 
газогенератора Т * г  до температуры на выходе из
выходного корпуса турбины
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д 1 * , -  адиабатный теплоперепад в турбине при расширении
йО.Т *  *

, газа от р г г  до р2 .
Суммарная степень расширения на турбине

Потери энергии в корпусах

Потери в корпусах турбины зависят от скорости потока в 
них и конструктивного совершенства корпусов. Желательно проекти
ровать корпуса достаточно просторными, без местной диффузорноети 
и излишней загромоаденности газового тракта с наименьшим числом 
поворотов и внутренних рёбер жесткости, хорошей чистотой тракто
вой поверхности.

Величину потерь энергии в корпусах удобно выражать в виде 
коэффициента полного давления 2 *  .который при выбран
ной конструкции может быть экспериментально определен путем 
продувки корпуса воздухом при разных скоростях течения в нём.

Так как потери энергии при течении газового потока в кор
пусе пропорциональны квадрату скорости,то при проектировании 
целесообразно выбирать невысокие значения скоростей

Скоро 
а корп ~ О,1 + 0,3 .

 Здесь

Скорп

Повышенная

приведенное значение скорости газового по
тока в корпусе;
скорость газового потока в корпусе;

критическое значение скорости газового по
тока при заданной температуре Т *  . 
чистота трактовых поверхностей ( 7 5 + 7 6  ) 

в случае отсутствия специальной механической обработку! может 
быть получена виброгалтовкой поверхности или покрытием ее спе
циальными эмалями, соьместимыми о рабочей средой.

Площадь поперечных сечений корпусов желательно профили
ровать так, чтобы сохранить постоянство скорости газового по
тока при заданном расходе. 

Для более плавного изменения скорости по тракту корпусов 
целесообразно проектировать их конфузорными,со степенями конфу- 
зорности к  = — = 1 »1 5  + 1 .3  .

оых
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В настоящее время имеется достаточно экспериментов по 
анализу потерь энергии в различных конструкциях подводящих кор
пусов [  10 ,153  . .

Для проектных расчетов может быть использована графическая 
заве

0,95

0,90

0.85

0.80
0 0,1 0,2 0 .3 - ОЛ Ак о р п

 ' Рис. 25. Зависимость ^коэф^ полного давления
в улиточном корпусе от приведенной скорости газового 

потока

Она получена для выходного корпуса турбины улиточного типа.
(двухсторонняя улитка) с соотношением площадей входа и выхода 
к -Г 6 х / Р 6Ь)Х = 1,1-г 1,2 , сечение которого по улиточной 

части загромождено силовыми ребрами с густотой решетки 1 /\  ~ 
«0,7+0,75 и относительной толщиной входной кромки с(в х / ?  =« 0 ,3  .

Чистота поверхностей соответствует V 5 + V 6. Если конструк
тивно корпусы оформлены лучше (отсутствуют силовые ребра, пово
роты потока и т .п . ) ,  то потери по зависимости,показанной на 

10-3438
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рис.25, будут завышены и пойдут в запас расчета,что может облег
чить доводку узла после проектирования. р

Для входных корпусов турбины,имеющих соотношение -;г^-я1,0+1,2, 
один поворот потока, общую длину корпуса 1-корп<ь(2*2,5ук)вх ,
чистоту обработки поверхности V 5 + у 6 , загромождение сечения 
решеткой силовых ребер с густотой ~ 0,7 +0,75 и относитель
ной толщиной кромок (с(вхД)== 0,2 + 0, 25, можно с достаточной 
точностью для проектировочного расчета принять коэффициент 
полнота лавления Й = 0.98 + 0.99 .пля скоростей X. = 0.Т + 0,2.

Степень реактивности

Степень реактивности турбины определяет распределе
ние срабатываемого теплоперепада между сопловым аппаратом (СА) 
и рабочим колесом (РК). Согласно классическому определению'сте
пень реактивности может быть подсчитана по следующей формуле:

где (Д1*92-Д1У - адиабатический теплоперепад, срабатываемый 
в РК турбины при расширении от давления

Р1 до Р2 ;
- адиабатический теплоперепад, срабатывае

мый в СА турбины при расширении от дав
ления р* до р1 ;

- давление на входе в СА турбины;

- статическое давление за СА турбины;

- статическое давление за РК турбины;

- теплоперепад,соответствующий энергии отно
сительной скорости на входе в РК тур
бины.

От выбора степени • реактивности при проектировании турбины 
зависит эффективность профилей лопаток рабочего кслеса и соплово
го аппарата турбины и разгрузка ротора ТНА от осевой силы, являющей
ся результирующей неразгруженных осевых сил насоса (насосов) и 
турбины.



-  71 -С точки зрения наилучшей разгрузки ротора турбонасосного агрегата от осевой неуравновешенной силы целесообразно выбирать степень реактивности на среднем диаметре р;р== 0 + 0 ,1 5 , что соответствует активному принципу облопачивания. При этом на ротор ТНА действуют небольшие осевые усилия от турбины, и разгр узка -  ротора облегчается только за  счет разности диаметров уплотнительных буртов крыльчаток насосов или выравнивания давлений на крыльчатках разгрузочными отверстиями. При консольном расположении турбины на валу ( р и с .21) всегд а требуется специальная р азгрузка осевой силы, действующей на торец в ал а. Для ликвидации этой силы или получения ее незначительной по величине иногда имеет смысл в корневом сечении выбирать Рк 0 р н ®0 или даженезначительной отрицательной величинй ( здесь Р1 К ОрН <  Р2  )Нулевая реактивность на среднем диаметре ( рср= 0, р1=р2 > особенно целесообразна для ступеней с относительно короткими лопатками ( В с 8 + 1 0 ) , у  которых изменение величины р  повысоте лопатки незначительно. Это позволяет выполнять лопатки постоянного профиля по высоте без существенного снижения их эффективности.Однако выбор активного принципа облопачивания рабочих колес при оптимальных у гл ах выхода потока из сопловых аппаратов ( оС) = 15 + 25°) приводит к профилированию рабочих лопаток с большими углами поворота п отока, соответствующими конструктивным углом входа и выхода =  30 + 4 5 ° . Это связаносо снижением экономичности таких решеток профилей и всей турбины в целом. Поэтому, когда требуется высокая экономичность турбины ТНА, а  р азгрузка ротора от осевых сил может быть осуществлена конструктивным исполнением у з л а , целесообразно выбирать степень реактивности рср= 0 ,1 5  + 0 ,2 5 . При этом обеспечивается хорошая эффективность решеток профилей благодаря их малому изги бу.Выбор реактивного облопачивания вследствие изменения р по высоте лопатки ( р растет к периферии) требует особого внимания к проблеме'утечек через радиальный зазор между корпусом и рабочим колесом турбины. Высокий к .п .д .  турбины с  реактивным облопачиванием может быть следствием только правильного ' конструктивного решения,позволяющего уменьшить утечки через радиальный за з о р .

 
 

 
 

 

 
 

 

 

 
 

 
 

 
 
 

 
 

 



Диаметральные габариты турбиныДиаметральные габариты определяются выбранными оборотами ТНА на расчетных режимах (номинальном и максимальном) и принятым отношением И рГ) /С п й т .  Здесь 11ср  -  окружная скорость на сред—  п  Р ) ' -  скорость, соответствую-*г Д° Р* 1 потребный к .п .д .  турбины, заданием диаметре Б Врщая теплоперепаду при адиабатическом расширении от р, д Ч а .т  =  М т / 5 >'7 , 9 г ‘ г?тг ’’ Чтхный при проектировании ХРД замкнутой схемы.Для достижения максимальной экономичности турбины целесообразно выбирать 1/Ср/Са д т .в  области оптимальных величин,обеспечивающих наибольшие значения коэффициента полезного действия (ри с.2 6 ). Для одноступенчатой осевой турбины без использования выходной скорости(Ус  /̂ а3.т)и1т=  9 , 4  *  О’ 4 ^ “  а к т и в я о г о  облопачивания.^ср/Чдт)олт=  О’ 4 5  *  О’ 6  ~ реактивного облопачивания.Для активного двухвенечного колеса со ступенями скорости ( колеса Кертисса)
( “ е р / ^ й . п т ' 0 ’ 2 ' ' 0 ’ 2 5  д а  Р ' ~ \  
(Д р /с .а -т)»пт "  °>2 3  *  о-3  д а  Р '  ° - 1 5  Я Д. для радиально-осевой центростремительной турбины ( Ч р / С .а  г ) » п т -  О -6 5  * < > .’ •Однако в турбинах ТНА не всегда может быть выбрана оптимальная величина К Ср/ С а д  т .  Обороты ТНА в большинстве случаев определяются требованиями безкавитационной работы насосов. Проектирование высокооборотных и , следовательно, легких по весу насосов может потребовать высокого напора на всасывании для предотвращения явления кавитации. Это требование без применения специальных предвключенных агрегатов на входе в основные насосы(типа эжекторов, преднасосов, шнековых или осевых праднасосов, многокаскадной схемы) приведет к утяжелению баковой системы летательного аппарата за счет увеличения давления наддува компонентов.
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Рис.26. Зависимость КПД турбин различных 
типов от коэффициента нагрузки ступени;
I  -  трехступенчатая со ступенями скорости;2 -  ра
диальная; 3 -  двухступенчатая со ступенями скорости»
4 -  одноступенчатая активная; 5 -  одноступенчатая 
реактивная с использованием выходной скорости

I

у

А

1 5 4
V/ А
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Поэтому при проектировании ТНА выбираются, максимально допусти
мые обороты, при которых насос имеет достаточно низкое входное 
давление,обеспечивающее его безкавитационную работу и не требую
щее утяжеления баковой системы и з-за  повышения давления наддува 
иди усложнения ТНА ввиду внедрения других конструктивных мероприя
тий для повышения кавитационного запаса.

Требования обеспечения минимальных габаритов и веса  турбины за
ставляют конструктора проектировать ее часто не с оптимальной ве- 
л и ч и н о й  ^ с р / С аа.т-

 
 

 

 

 



Оптимальными диаметральные габариты турбины в сравнении 
с другими узлами ТНА следует считать,когда относительная вели
чина

*ср
—5—-------- «5=1,1 + 1,5 ,

к нар. тах 
где Нср - средний радиус турбины;

^нар.тах” максимальный радиус насоса,определяющего габариты.

При этом ТНА получается наиболее компактным.
С другой стороны, при выбранных Оборотах ТНА и степени 

расширения на турбине не всегда может быть принято ■—)опт
по соображениям прочности. Регулирование двигателя по режимам 
обеспечивается изменением давления в камере сгорания в пределах 
± 15% и более. Изменение режимов требует перестройки регулирую
щего органа на повышение расхода горючего в газогенераторе и 
соответствующего увеличения числа оборотов на форсажном режиме 
до 10 + 15% по сравнению с номинальными режимами.Запас прочно
сти диска турбины по разрушающим оборотам должен быть не менее 

к = 1,4 + 1,8 [ 8 ] .
В некоторых случаях при Птах= (1,1 + 1,15)-пН0М опреде

ляющим фактором для выбора -си‘Р на номинальном режиме может 
быть прочность лопаточной части или диска рабочего колеса,рас
считанная по максимальным оборотам на форсажном режиме. Допусти
мый запас прочности характеризуется принятым значением окружной 
скорости,которая составляет 11ср = 200 + 400 м/сек. Большая
величина окружной скорости выбирается для относительно.коротких 
лопаток турбины (ВСр/Ьрк? 8 + 10), меньшая-для турбин с отно
сительно длинными лопатками^)с /ЬРк)^5].

Диапазон иср = 350 + 400 м/сек требует применения спе
циальных высоколегированных высокопрочных сплавов для выполнения 
рабочих колес и является предельно допустимым.

Поэтому при проектировании ТНА, имеющего достаточный 
запас по кавитации на высоких оборотах, определяющим узлом по 
оборотам может быть турбина из-за ограничений по прочности её 
элементов. В этом случае для обеспечения потребных напоров на
сосы придется проектировать с повышенным запасай по кавитации, 
но с большими диаметральными габаритами.

■ При проектировочном расчете после выбора меридионально
го тракта турбины, оптимальных величин густоты решеток профилей 
( числа лопаток) и вычерчивания исходного профиля рабочей лопат
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ки проводится оценка запаса прочности по допустимым напряже
ниям в корневом сечении лопаток рабочего колеса. Желательно, 
чтобы рассчитанные напряжения от центробежных нагрузок не пре
восходили <5 = 25 + 50 кг.с/мм^ при суммарном запасе прочно
сти в корневом сечении к£ = й3ог7/бх= 1,7 + 2,0.

Разрывающие напряжения растяжения от центробежных сил при 
проектировочном расчете могут_быть определены по формуле 

где Р - центробежная сила для про
извольного сечения лопатки 

j , находящегося на расстоянии х от корневого се- площадью 
чения;

высота рабочей лопатки 
максимальная угловая скорость вращения 
удельный вес материала лопатки
радиус корневого сечения 
ускорение свободного падения

В турбинах ТНА обычно применяются рабочие лопатки с банда
жом, обладающие лучшей эффективностью по сравнению с безбандаж
ными колесами.

Напряжения в корневом сечении площадью с учетом
бавдажа рассчитываются по формуле

+ ^ц.банз)/^корн

.Идя лопатки постоянного сечения

где

^СР к , ^банд г5анд
2 рк т с 

. ' корн
^5анЭ ” объем бавдажа;
г5анЗ ~ РадиУс нентР3 тяжести полки бандажа.

Если напряжения превышают максимально допустимые значения, 
и суммарный запас прочности от действия окружных, осевых и цен
тробежных сил для корневого сечения < 1,7 + 2,0, то увели
чивается площадь корневого сечения, изменяются габариты турбины 
или снижаются обороты ТНА.

При выбранном ^Ср/Сазт средний диаметр турбины

Г) — 6О'Ц^ _ ^0 (^ср / СдЭ.т)' ^ад.т
иср зГ-п Л-п
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Угол выхода потока из соплового аппарата

. Угол выхода потока из соплового аппарата обычно принимает
ся = 12 + 25°.

Наибольший к.п.д. достигается при ос1 опг^ = 16+20°. При 
увеличений угла осг уменьшается высота лопаток как'соплового 
аппарата, так и рабочего колеса,что может оказаться целесообраз
ным, так как позволит приЦ^Д** 8 + 10 иметь невитые лопатки 
постоянного профиля. Такие лопатки более технологичные в изго
товлении.

Иногда увеличение угла оС1 свыше 20° вызвано большим рас
ходом газа через турбину. При этом получаются относите т>но длин - 
ные лопатки /Ьрк 6 6,0), меньшие диаметральные габариты, 
но растут изгибные напряжения в витых лопаточных венцах.

Слишком малые углы ( ос5 = 12 ♦ 16°) относятся к турби
нам с большими степенями расширения в сойловом аппарате,харак
теризуемыми приведенными скоростями Асд=С1/акр:=0,8 + 1,0 . Та
кие значения угла о<1 могут повлечь за собой повышенные кромоч
ные потери в сопловом аппарате. Это связано с затененностью вы
ходного сечения при большой густоте решетки и малостью проходных 
сечений ввиду слишком пологого расположения выходных кромок,имею
щих конечную толщину. Одновременно с этим выбор малых углов ос1 = 
= 12+16° приводит к малым углам входа в рабочие лопатки тур
бины и, следовательно, большему изгибу профилей лопаток рабочего 
колеса, что нежелательно из-за снижения их экономичности.

Коэффициенты скорости для сопловых и рабочих
“ лопаток туроины

Гидравлические потере в лопаточной части турбины удобно ха
рактеризовать коэффициентами скорости ц> - для лопаток сопло
вого аппарата и - для лопаток рабочего колеса.

Коэффициент скорости определяется через коэффициенты потерь 
энергии в решетке профилей по следующим формулам:

_ Арк
ЧзЗ.рк ^'аЗ.РК
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где
^ хса и  ~ К 0 Э ФФВДи е я т ы  суммарных гидравлических

потерь в решетке профилей соплового -ап
парата и рабочего колеса;

^ р к  и ССА -  скорости выхода газового потока из рабо
чего колеса и соплового аппарата с учетом 
потерь в реальном процессе расширения;

Чхй.РК и Са £ с а “  скорости выхода газового потока из рабоче
го колеса и соплового аппарата в адиабати
ческом процессе расширения;

Ас д , Аа д с д , Ар к , Ла 3 р к -  значения приведенных скоростей выхода га

зового потока для соответствующей решетки.

Коэффициент суммарных гидравлических потерь в решетке про-
филей

Где
^т р +  ^кром +  ^8т

-  коэффициент потерь на трение в каналах решеток;

-  коэффициент потерь, связанных с конечной толщиной 
выходных кромок профилей;

4 6 т  -  коэффициент вторичных потерь в решетке профилей. 

Сумма г * =  .
ч тр ¿-крон ^ п р

характеризует так называемые профильные потери,которые обычно 
определяются по данным продувок геометрически подобных профилей, 
проводимых на стендах плоских решеток.

Коэффициент скорости по профильным потерям для сопловых, 
аппаратов =  г 7 Т 7 ---------1

Тпр ’ 1 ^пр.СА
в  современных решетках с углами входа <х 0 = 90° и выхода с(1К=
= 18 + 22° в диапазоне приведенных скоростей Аа Э с л =»0,75 + 0 ,9 :  
с оптимальной густотой решеток ( ^ / £ ) о п т = 0 ,65  + 6 ,7  достаточно 
высок и составляет срП рЧ? 0 ,9 8  + 0 ,9 8 5 . При этом 0,04 .

Для определения кромочных потерь получено несколько зави
симостей Г 8 3 . Можно пользоваться формулой флюгеля

< р о м = ( 0 .1 8 - 5 - 0 ,2 > 4 -  ’

а  -  узкое сечение межлопаточного кан ала("горла"); 
<1 -  толщина выходной кромки лопатки.
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При проектных расчетах целесообразно использовать экспери
ментальные данные по профильный потерям различных решеток тур
бинных профилей.

Обычно эти экспериментальные зависимости строятся для 
определенных типов профилей по конфузорности к = —^ ¿ 1 6 —  , 
углу изгиба профиля 0° = 180° -  ( + р 2 к  ) ,  а также в за
висимости от густоты решетки Ъ /I  и скорости выхода потока Ха д , 
На рис.27 приведены результаты экспериментальных продувок [ 1 2 .  
ряда профилей в виде зависимости £ п р  = 1 ( 0 ,  к ) для дозвуко
вых и околозвуковых режимов работы решеток с оптимальными значе
ниями густоты (у)опт =¡=0,65 + 0,7 .

Рис. 27. Зависимость профильных.потерь от 
угла изгиба профиля 0° и конфузорности К

На рис.28 приведены зависимости профильных потерь решеток 
с = 30 + 35°, р 2 к = 25°, (t/C) = 0 ,6  + 0 ,8  от скорости выхо
да потока из решетки. Оба графика могут быть использованы при 
проектных расчетах турбин ТНА. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

 



-  79 -

Рис. 28. Влияние скорости выхода 
потока из решетки на профильные потери

Вторичные потери оцениваются в зависимости от угла изгиба 
решетки,ее высоты и ширины межлопаточного канала эмпирической 
формулой, полученной по результатам испытаний рада решеток про
филей С I ,  1 9 ]  : а

ЧтС2  ' < п₽' ьРК

-  коэффициент, зависящий от
(  +

-  высота лопатки.

V е '4где

В изгиба профиля лопатки

определять по формуле
^РК

Значение коэффициента В можно 
( р и с .29) в  =  3 .5

Р-1К +  Ргк^ ’
В общем случае при проектировании можно руководствовать

ся следующими значениями коэффициентов скорости: 
дая _сопловых лопаток высотой 12 ¿Н С А ^  00 мы при выборе оп
тимальных величин (в /Ь с д )о п т 6  0 ,8  , ^ / С ) т т  =*= °>6  * °>7  
диапазоне конструктивных углов профилей <СА се0 = 85° + 90°, 
= 15 т  22°; ср ^ 0 , 9 4  + 0 ,97  ( большие значения ср относятся

в

к

   

 

 
 

 

 
 

 



лопаткам с большей высотой и меньшей толщиной кромки);

Р ис.29.
в зависимости от

Изменение коэффициента В 
углов входа и выхода решетки 

профилей

для рабочих лопаток высотой 12 -  ё  60 мм при сохра
нении оптимальных величин (6  / \ к  )опт =  ° ’ 7  * ° ’ 8 « < * /*  )опт  = 

=0, 6 + 0 ,75  и конструктивных углов в диапазоне £ 1К  = 35° + 65°, 
Р гк  = 25 + 3 5 °  % =  О»9 3  ♦ °» 9 6  ( ббльшие значения у  отно

сятся к лопаткам с большей высотой,меньшей толщиной кромки и 
более реактивным профилем,т.е. имеющим меньший изгиб).

В обоих случаях приведенные значения коэффициентов скорости 
характерны для дозвукового и околозвукового обтекания профилей, 

0 ,65  + 0 ,9 ;

когда:

-  ° ' 6 5  * 0 А

При выборе коэффициентов профильных потерь можно пользовать 
ся графиком 1рп ₽  = (А а Э  в ы х  ) ( р и с .28) для профилей рабочих 
колес с параметрами £ ) к  -  3 0 /  35°, р 2 к = 25°, |/Е  = 0 ,6  + 0,84
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чистотой рабочих поверхностей примерно 7 5 + 46, относительной 
толщиной кромки(¿/1) == 0,25 + 0,3.

Выбранные в предварительном расчете турбины коэффициенты, 
скорости дан соплового аппарата и рабочего колеса в дальнейшем^ 
после предварительного профилирования и расчета турбины,уточняют
ся по экспериментальным данным для подобных профилей в зависимо
сти от густоты {/(. »£)к/р2к» А6ых из решетки , а/А и т.д.

Экспериментальные зависимости (р£ и от геометрических
факторов и скорости течения потока приводятся в атласах профилей.

После уточнения коэффициентов лопаточной части турбины про
водится окончательный проектировочный расчет турбины на рабочем 
режиме.

Порядок расчета одноступенчатой осевой турбины

Порядок расчета осевой одноступенчатой турбины одинаков как 
для предварительного, так и для окончательного расчета турбини по 
выбранным коэффициентам потерь и геометрии профилей.

Параметры газа в осевом зазоре за сопловым аппаратом рассч.х- 
тываются в следующем порядке.

Задаваясь скоростью потока во входном корпусе турбины 
А .«0,1 ♦ 0,2 , определяют коэффициент полного давления бГ 

овх ох= 1 ( *о 6х >
/вх»

р0* •
, О?.-)-0’98*0’99 ’
- давление торможения перед решеткой соплового 

аппарата;
р* г - давление торможения на входе в турбину.

Р." 'Рг*г.

Давлением р1 за сопловым аппаратом обычно задаются, 
из указанных выше соображений по выбору степени реактив-

где

Тогда

можно найти

исходя
ности ступени ( чаще всего выгоднее принять ркорн®0)» Следователь 
но, по таблицам газодинамических функций, зная

1 =. с1°а .
акр

адиабатическая скорость газа на выходе из САТогда

1-м за 
^ЮО = ^1аЭ ‘ ^кр
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где критическая скорость звука

Действительная скорость газа  на выходе из СА

^1 =  С 1аа ■ Т е

и  Л Г А 1 а а - ? Е .
Адиабатический теплоперепад,срабатываемый в СА, 

д ^ад1=  (^1 а а / 9  * > 5) •
Действительный теплоперепад, срабатываемый в СА, 

д ц * =  ( С . / 9 1 .5 ) 2.

Температурный перепад, срабатываемый в СА,
д Т ^ д ^ / С р .

Температура на выходе из СА
Т ^ Т ^ - д Т , .

Удельный вес газового потока за СА
Л -Р Л 'О ’М -

Осевая площадь проходного сечения, СА определяется по урав
нению расхода при выбранном угле ос1

И =----- ----------------
0С,СА С1-у1-£-31ПсС1

Здесь е -  степень парциальности, выбранная с учетом расхо
да газа  и возможности получения приемлемой высо
ты лопаток.

Желательно иметь 6 = 1 , чтобы в турбине не было дополнительных 
потерь, обусловленных парциальностью.

Высота лопатки соплового аппарата
^са=  ' ос.са / ^ с р  • . .

Желательно,чтобы былоОс р / Ь С А> 4 ,5 . При О Ср /К с д < 4 ,5 по
лучаются относительно длинные рабочие лопатки с большой относи
тельной закруткой профиля по высоте и значительными изгибными 
напряжениями. Высота лопатки соплового аппарата должна быть НСА» 

¿8  мм, чтобы не было резкого увеличения потерь от вторичных яв
лений в решетке профилей, а также чтобы обеспечить наиболее тех
нологичное изготовление решетки.

     

 

 

 



- 83 -Отливка лопаточных венцов СА и РК по выплавляемым моделям ( прецизионное литьё ) обеспечивает высокую точность геометрии профилей, но ширина межлопаточного канала должна быть а  »  2мм. При более узких проходных сечениях за счет литейных допусков будет значительное колебание проходных сечений каналов, к тому же шероховатость поверхности в лопаточных венцах малых размеров будет играть значительную роль и гидравлические потери увеличатся. Кроме того, отливка может быть затруднена или вообще невыполнима.Решая треугольник скоростей на выходе из соплового аппарата турбины ( р и с .2 3 ), определяют проекции абсолютной и относительной скорости: С 1а = Ч а = С 1 -5[по<РС ^ -С ^ со з ^ ,
и угол входа потока на рабочую лопатку в относительном движении
Скорость нхода на РКЧ " С 1а/8 |лРгПараметры газового потока на входе в рабочее колесо турбины:

г* Р<
Расчет процесса расширения в рабочем колесе турбины ведется
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после определения параметров потока на входе в РК.
Полное давление на выходе из турбины р*=р*г/я'*г;

известно из термодинамического расчета двигателя и является ве
личиной заданной.

Задавшись приведенной скоростью выхода из рабочего колеса 
турбины ЛСг =0,15 + 0,25, можно оценить в предварительном рас
чете турбины потери в выходном корпусе по результатам продувок 
подобных конструкций корпусов ПО графику <Эвых = РГ/Р(Г =^(^с2)- 
Если таких зависимостей нет,то ориентировочно можно принимать по
тери полного давления б^Ь1Х = 0,90 + 0,98 .

Лучшие значения Сх соответствуют приведенным ско
ростям АСг = 0,05 + 0,15, худшие - = 0,15 + 0,3 . Худшие
значения относятся к сильно зажатым проходным сечениям корпусов, 
клеющим большую закрутку потока на выходе из рабочего колеса и 
внутренние ребра.

Статическое давление за рабочим колесом

вых
При достаточно просторном выходном корпусе можно считать, 

что’ в нем теряется вся энергия газового потока, соответствующая 
величине . Тогда <ов* ХМГ( ЛСа) , а р2=р* •

После расчета статического давления р2 за рабочим колесом находит- 
.он (см. рис.24 ) .. , . „

4\а»)-Р2/РС,;

по таблицам газодинамических функций
^2аЭ =^4аЗ /акр^ •

скорость на выходе из РК

^аЭ_^2аЭакри/1 •
скорость на выходе из

Ч=%к-ЧаЭ •
теплоперепад, срабатываемый на РК,

Д1а32 = (Иаа 

Адиабатическая

действительная РК

Адиабатический

Дейс твительный тегшоперепад, срабатываемый на РК,

“Г" ! ♦2
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Температурный перепад на РК

Температура на выходе из РК

Удельный вес газового потока на выходе из РК
уг -р2 -1О4/1!Т2 .

Геометрия меридионального тракта турбины ТНА может быть выбрана 
следующим образом ( см. рис.22).

Минимальная'величина осевого зазора Л выбирается из
условий возможности его обеспечения при сборке,« отсутствия за
девания. Рекомендуемая величина 4 = 2  + 4 мм. При меньших осе
вых зазорах в турбине утечки газа через радиальный зазор будут 
снижены. Однако следует опасаться взаимного влияния лопаток соп
лового аппарата и рабочего колеса,которое может вызвать вибрацион
ное возбуждение гармоник соответствующего порядка.
В ряде случаев при малых осевых зазорах это может привести к не
допустимому уровню вибронапряжений и возникновению трещин на 
выходных кромках лопаток соплового аппарата. Зазоры Д > 4 + 5 мм 
приведут к снижению коэффициента полезного действия турбины.

Высота рабочей лопатки на входе в х  должна быть нес
колько больше,чем сопловой И-. , на величину нижней л Ь иС А б Ы Х ни верхней д п в перекрыш для учета веерности потока

Для турбин ЖРД можно принимать дЬ н =*дИв =  0,5 + 1,5 мм. 
Большая величина относится к большим размерам лопаточной части.

Высота рабочей лопатки на выходе Ьр к в Ь ( Х может быть 
определена при выборе тракта с соответствующим углом раскрытия 
Чтобы не было отрыва потока в канале РК и увеличенных потерь на 
веерность, целесообразно принимать у  7°. Полученная высота 
должна быть проверена по уравнению расхода для обеспечения при 
выбранном меридиональном тракте и скорости в решетке рабочего, ко
леса оптимального значения угла выхода потока из РК • Без
учета утечек через радиальный зазор турбины
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где £ р к -  степень парциальности на РК, которую для проектного 
расчета можно считать равной принятой на СА без учета 
сноса потока;

о̂с.р>Г,гВср\к -  осевая площадь РК.
Из треугольника скоростей на выходе из рабочего колеса турбины 
( ри с .23) находятся проекции относительной и абсолютной скоростей: 

^ и = Ц - с о з р ,  

^ 2 а = "^2 ’5 п̂ 2̂,

угол потока
* 2 = а ™ Ц ( С 2 а /С 2 и )

и абсолютная скорость
^2 =  ^2 а  а 2 "

Максимальный к .п .д .  ступени достигается при а 2 = 90°, когда 
скорость выхода потока из рабочего колеса в абсолютном движении 
С2  будет минимальной ( С 2 г п ( п  = С2 Д  , а Г = 0 ) , т .е .  
когда обеспечивается осевой выход потока. Поэтому в предвари
тельном расчете за  счет изменения перепада на СА и РК и геомет
рии тракта желательно настолько выполнить это 
позволит заданное значение 11^ ¡ С ^ .

Потери с выходной скоростью:

условие, насколько

где

Коэффициент полезного действия турбинной ступени без учета 
потерь в радиальном зазоре и на трение диска о газ

_  ¿¿ст
ст 8=0 л1*т .а а

^ т - А Т с т -Ср=(Тг*г - Т ' 2*)-Ср  , 

м ст.аО” ( С а Э .т /9 1 ’ 5 ) ’
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^ а Э - ^ а а .с т  а кр> р

^ а д  ст  ~ н а х °ДИТСЯ п о  значению С^аЗ.т =  1 р*~’ *

Чтобы определить мощностной к .п .д . турбины, необходимо 
учесть потери,связанные с наличием радиального зазора между рабо
чим колесом и корпусом турбины, потери дискового трения и венти
ляционные потери при парциальном подводе рабочего тела, а  также 
потери энергии в выходном корпусе вследствие неиспользования вы
ходной скорости в последующих ступенях.

Величина радиального зазора при проектировании определяет
ся условиями ( допусками ) на изготовление рабочих колес и корпу
сов; активностью рабочей среды к воспламенению в случае касания 
диска колеса о корпус в процессе работы; геометрическими парамет
рами турбинной ступени ( величиной относительного радиального за
зора 8 = 8 /Ь р к ); степенью реактивности турбинной ступени; со
отношением величины радиального 8 и осевого д зазоров в сту
пени ( т.е .тем ,какой  зазор является определяющим для утечек га за ) ; 
принципом облопачивания, выбранным для турбинной ступени (актив
ным иди реактивным).

Для турбинных ступеней ТНА, работающих в активных средах 
с большим избытком окислителя ( в " кислых" средах ) ,  можно прини
мать радиальный зазор 8 = 1 ,5  + 2 ,5  мм для наружного диаметра 
турбины О н а р г= 200 мм. Больший радиальный зазор следует выбирать 
для турбин больших размеров.

Для неактивных ( " сладких") сред следует выбирать величи
ну радиального зазора возможно меньшей, насколько позволяют до
пуски на изготовление деталей.

Как правило, рабочие колеса турбины ТНА выполняются с 
бавдажами. Это позволяет исключить потери энергии,обусловленные 
перетеканием газа  с корыта на спинку на периферии лопаток,что осо
бенно важно для невысоких лопаток.

Выполнение бандажа с лабиринтным уплотнением уменьшает 
влияние радиального зазора на к .п .д . узла.

Для безбандажных турбинных венцов величину снижения к .п .д . 
турбины в зависимости от значения относительного зазора 8 = —
можно определить по экспериментальной зависимости, приведенной на 
рис. 30 £9 , 103 .
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Рис. 30. Влияние относительной величины 
радиального зазора на КПД турбины: I  -  осевая 
с малым Я"т . ; 2 -активная одноступенчатая без 
бандажа (Вер/Сайт =  0 ,3 ; я"т  = 16 30)’,

3 -  радиальная

Влияние радиального зазора

ЧспгГ Чст^О ’ ~Пстй=0 '^ r .

Для турбины с бандажом примерный учет потерь, связанных 
с наличием радиального зазора, проводится следующим образом.

Утечка газа  через зазор

л П 1 1Г0Л
где F 3 a 3  -  осевая площадь радиального зазора;

-  число гребешков лабиринта;
р, г о л  и Т1Г0Л -  давление и температура на периферии за сопловым 

аппаратом-;
R -  газовая постоянная.

Давление р1 г о л  и температура Т1Г 0Л  определяются с 
помощью закона профилирования лопаток соплового аппарата по вы
соте. Например,если _

_  t i | - C O S 2oC. .

Cl l ( -%T r  - c o n s t ,  a ^ c o n s t ,  c o n s t , To
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соэ2» ,
• С

шер ’

_ С-1 и гол .

1гол С05оС| >

р ^1гол •
Чад. гол <р£  )

Т 1Г0Л =  Т г г  д Т гол/

Р1ГОЛ ^ (^ 1 а а .го л )'Р о .

Аналогично можно определить параметры газового потока за 
сопловым аппаратом у втулки ( р1 в т  , т;в т  ) при выбранном за
коне профилирования.

Потери энергии в зазоре

-  теплоперепад,

1

где д1* = Мт /5 ,7 -б г  
турбине.

Для проектного расчета турбины вместо

срабатываемый в

. ! *Л1Т МОЖНО ИС—' 
пользовать-величину тёплоперепада, вычисленного через работу на 
лопатках ( окружную работу) турбины, по формуле Эйлера

где А = -------- -  тепловой эквивалент работы в ккал /к г .м .
427

Потери вентиляционные обусловлены парциальностью турбины, 
а потери на трение диска о газ -  плотностью газа и вращением 
ротора.
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Определение этого вида потерь можно проводить по эмпиричес
ким формулам, дающим суммарную величину потерь энергии. Наибо
лее распространенной для определения потерь мощности на трение и 
вентиляцию является формула Стодола

N TB - [ ' l.* 6 D cp +  0 ' 8 3 '( , ' e ) ’D e p ’h “ “ 

где Dc p  -  средний диаметр в м ,
hep -  высота рабочих лопаток в см 

€ -  степень парциальности ,
-  удельный вес газа  на выходе

Величина удельных потерь энергии 
д ^тв = ^тв /5»^ ‘®г • 

Сумма потерь в радиальном зазоре
+ Д1

из СА в кг/м 3 .

и на трение Д1ПОГП =
= + д 1 т а  позволяет определить температурный перепад, тем
пературу и эффективный теплоперепад на турбине без учета влияния 
парциальности: . :

лт  _ Д ( пот •
& пот Ср ’

Т2' = т2 + дтп о т .

находится по ST

Т * = Т ' + д Т г  . 
с 2 ?

Мощностной к .п .д . турбины без учета парциальности (при

‘  ----Irz
Адиабатический теплоперепад

.*  •
Л 1 оЭл--

(Даа.т)= - ^  через К

Давление на выходе из турбины
к* к*р2_ ^вЫх'Рс2

   

 
 

 

 

 

 

 



-  91 -

Учет потерь,связанных с  наличием парциальности, при подсчете мощностного к .п .д .  турбины можно провести,используя экспериментальные данные испытаний различных турбинных ступеней ( р и с . 3 1 ) .С учетом парциальности мощностной к .п .д .  турбины ТНА' , ]т £ “ г)тхс _ 1После предварительного расчета турбины целесообразно проанализировать различные виды потерь энергии для выяснения путей повышения эффективности турбины й определения необходимых поправок, которые нужно внести в окончательный расчет,чтобы  получить требуемые параметры. Для этого находят относительные потери энергии.

Р и с . 31. Влияние парциальности на к .п .д .  дозвуковой одноступенчатой турбины с малыми степенями расширения
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5

Л I йхво входном корпусе £ 6х = — ;
аЭ.т 

и — А Iсопловом аппарате < = — й а 1 ;
Д 1 аЭ.т 

й ‘ ай.2 ~ А  ’1 *  
Ч * Э .трабочем колесе £рк =

в выходной корпусе

^8ых

в радиальном зазоре £

на трение и вентиляцию £ ~~х;*в—;
8 ш а3.т

£ ^8х +  ^СА +  ^РК +

из-за наличия парциальности ££=
Сумма относительных потерь энергии

ЙОЩНОСТНЫЙ К .П .Д . турбины  Г|* =  1 .

После этого следует сравнить мощность, полученную при 
рассчитанном мощностном к.п.д. турбины, с мощностью, заданной при 
проектировании.

Полученная мощность
^пол =  5 ’^ г ' А ^ б т ’ 2 т г :

должна быть не меньше заданной.
Если расчетная мощность меньше (на 5% или более), то 

анализ раскладки потерь позволяет определить, какой элемент спроек
тированного узла наименее совершенен с точки зрения экономичности. 
Если не получается требуемый для термодинамического расчета двига
теля к.п.д. узла, на базе проведенного анализа рас-
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кладки потерь следует внести необходимые поправки в расчет турбины 
и повторить его с пункта или параграфа изменения.Так как в предвари
тельном расчёте турбины коэффициенты'скорости ср и выбира
лись ориентировочно ( с учетом приведенных ранее рекомендаций ) , 
то, имея геометрию профилей ( а именно: углы входа и выхода, кон
тур профиля, толщины его кромок, густоту решетки ) ,  по результа
там продувок подобных профилей целесообразно уточнить значения 
этих коэффициентов и повторить расчёт с новыми величинами.

Если требуемый к .п .д . в предварительном расчёте не получен, 
нужно провести повторный расчёт. При этом (ИСр/Са 3 т ) приближа
ется к более оптимальной величине изменением среднего диаметра 
турбины или числа оборотов; снижаются потери в радиальном зазоре 
за счёт ведения лабиринтного уплотнения или уменьшения величины 
зазора; перераспределяется срабатываемый теплоперепад между ра
бочим колесом и сопловым аппаратом ( т .е .  изменяется реактивность) 
для смещения режима работы турбины в зону наименьших потерь с вы
ходной скоростью, характеризуемой величиной ос? = 90°.
Иногда целесообразно изменить углы выхода из соплового аппарата 
( ос1 к  ) или рабочего колеса турбины ( чтобы полу
чить лучшие треугольники скоростей по гидравлическим потерям. '

К .п .д . может быть увеличен также за  счёт улучшения гидрав
лического тракта входных и выходных корпусов ( ликвидации внут
ренних ребер, лишних поворотов потока, диффузоркостей, проекти
рования корпусов более просторными для снижения скоростей). За 
счёт этого потери в корпусах ( &к о р п  ) могут быть выбраны мень
шими.

Если расчётный к .п .д . турбины выше заявленного в термодина
мический расчёт двигателя, то корректирование расчёта целесообраз
но проводить при превышении белее чем на 5%. Полученный запас мо
жет быть использован при доводке узла турбины ( будут учтены не
точности расчёта), а также полезен для форсирования двигателя в 
ходе его отработки, обеспечивающего требуемые параметры насосов.

Если экспериментальная проверка узла турбины показывает,что 
характеристики турбины несколько выше заявленных,это позволяет 
повысить надёжность узла подачи за  счёт получения требуемых пара
метров при меньших оборотах или меньшей температуре на входе в 
турбину.

При превышении расчётного к .п .д . по сравнению с заявленным 
более чем на 5/2 следует повторить расчёт, перейдя на худшее
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^Ср1Са9т) или увеличить величину радиального зазора и т.п. Дан
ное^ изменение только повысит надежность спроектированного узла.

Если указанные рекомендации не дозволяют получить заявленный 
к.п.д., а по термодинамическим соображениям не могут быть измене
ны значительно обороты или принят заниженный к.п.д. турбины,сле
дует перейти на другой тип турбины, т.е. рассмотреть варианты 
многоступенчатой или радиальной турбин на заданны? исходные па
раметры .

Высокоперепадная одноступенчатая 
осевая турбина '

Высокоперепадные осевые одноступенчатые турбины обычно 
применяются в качестве основных турбин в двигателях "открытых" 
схем и в качестве пусковых турбин в ЖРД " открытой " или " замк
нутой " схемы.

Большие степени расширения ( д'* > 5 ) позволяют получить 
необходимые мощностные характеристики узла при малых расходах га
за за счет увеличения удельной мощности турбины ( или срабаты
ваемой величины теплоперепада). Это приводит к парциальному типу 
высокоперепадной турбины, так как малого расхода рабочего тела 
не хватает для кольцевого подвода газа при оптимальных величинах 
иср/Садт’ обеспечивающих наибольшие значения к.п.д. турбины.

Кольцевой подвод газа при малых его расходах обуславливает 
небольшую высоту лопаток рабочих колес. Невысокие лопатки имеют 
слишком большие гидравлические потери и потери, связанные с пе
ретеканием в радиальном зазоре.Кроме того, изготовление их весьма 
затруднено.

Турбины,работающие с большими степенями расширения при пар
циальном подводе газа,как правило,активные. Это связано не столь
ко со стремлением иметь небольшие осевые нагрузки на роторе,сколь
ко с тем,что при наличии парциальности невозможно получить требуе
мую реактивность,так как перетекание газового потока в нерабочей 
зоне за сопловым аппарата.! не позволяет поддержать на рабочем ко
лесе заметный перепад давления.

Далее рассматриваются подход к выбору основных параметров 
и методика расчёта высокоперепадной осевой активной турбины.
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Степень расширения высокоперепадной турбины и 
отношение И с р  /  С а  д  т _____

В " открытой " схеме ДРД газогенераторный га з , проходящий 
через турбину, не участвует в создании тяги в основной камере 
сгорания. Он выбрасывается наружу обычно через дополнительные 
сопла. Поэтому расход газа  для питания турбины должен быть мини
мальным. Для обеспечения требуемой мощности необходим большой 
теплоперепад т  , срабатываемый на турбине. Величина тепло-
перепада зависит от температуры газа  Тг*г  на входе в
турбину и степени расширения я"* . .

. В связи с тем,что температура газогенераторного газа  оп
ределяется термодинамическим расчетом двигателя и выбранными па
раметрами газогенератора, увеличение удельной мощности турбины 
может быть обеспечено соответствующим выбором степени расширения. 
Однако по конструктивным соображениям увеличение степени расшире
ния для получения большого теплоперепада целесообразно до опре
деленных пределов. Увеличение степени расширения в диапазоне Л"*= 
= 5 + 20 способствует резкому росту удельной мощности турбины, 
а при Г *  = 20 + 50 прирост удельной мощности замедляется.

Конструктору невыгодно выбирать слишком высокие степени 
расширения ( 1Г* = 35 + 50 ) ,  так как большие отношения площа
дей выходного и критического сечений сопла Га /Г к р  ( см. ниже) 
приведут к большой высоте лопаток,которая ограничена требованиями 
прочности, а при малых диаметрах рабочих колес -  и технологично
стью изготовления.

К тому же при больших величинах появляются до
полнительные потери и з-за  веерности газового потока на выходе из 
отверстий соплового венца. Поэтому степень расширения рассматри
ваемых турбин целесообразно выбирать в диапазоне Я* = 20 + 30 .

' Оптимальная величина отношения окружной скорости на 
среднем диаметре к адиабатической скорости истечения г а з а Ц ^ /С ^ , 
обеспечивающая наибольший к .п .д . для активных сверхзвуковых тур
бин , соответствует диапазону (и с р / и а а т )о п т=О,4 + 0,45 ( рис. 26). 
Для парциальных активных турбин эта величина может быть несколько 
меньше (0,35 + 0 ,4  ) .

В ряде случаев проектирование турбины с оптимальным
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значением'Ucp/CaflT невозможно. Это относится к сверхзвуковым тур
бинам с большой температурой газа на входе, для которых требова
ния прочности рабочего колеса ограничивают значительное повыше
ние окружной скорости.

Примером являются пусковые турбины ЖРД, работающие на про
дуктах сгорания порохов. Так как температура горения существующих 
составов порохов составляет Тгор= 1750° + 2300°К, то при степе - 
нях расширения зг* = 20 + 30 скорость газового-потока на вы
ходе из сопел С)а3=1500 + 1800 м/сек. Окружная скорость на сред
нем диаметре Цср < 100 +300 м/сек. Поэтому для пусковых пиротур
бин ЖРД коэффициент нагрузки турбинной ступени Ucp/са3т значительно 
меньше оптимальных значений. Обычно Ucp/Co3 0,03 + 0,1, а ко
эффициент полезного действия =» 0,10 + 0,15,что сущест
венно меньше максимального значения ^rzmax^ HH3KIie
значения окружных скоростей пусковых пиротурбин определяются, 
помимо соображений прочности, ещё и стремлением иметь легкий 
пусковой агрегат с малыми диаметральными габаритами, а также вы
бором параметров запуска. Для устойчивой работы газогенератора 
при запуске пиротурбина раскручивает ТНА до п»( 0,25 + 0,3 )* 
хПномтнл

Отсюда следует,что правильна можно считать такой выбор 
величин Uc/Са0т и St* при котором полностью использованы все резер
вы по оборотам'и диаметральным габаритам узла, а степень расшире
ния подобрана так, что отношение Кср Дат максимально близко к 
оптимальному значению с учетом остальных конструктивных требова
ний ( таких,как высота лопаток, степень ларциальности, назначение 
турбины И Т.Д.).

Особенности расчета высокоперепадной турбины

Основная задача расчета - определение геометрических раз
меров одноступенчатой сверхзвуковой высокоперепадной турбины, 
обеспечивающей проектные требования и потребные мощностные харак
теристики, - решается в следующей последовательности.

Исходными величинами для расчета являются:
6_- расход газа, кгс ;

сек ’

NT- эффективная мощность турбины, л.с.;

П - обороты турбины, Об/мин ;



С р -  теплоемкость,К -  газовая постоянная, 1

задаются согласно
З Ц Л а а т ) -  1/®-;приведенным ранее определяется Л а а т  Выбирая ^ср/Сда.т

1.Т

характеристики рабочего г аза  
к -  показатель адиабаты, ккал ти'.градкгм ,  к г .г р а дСтепенью расширения на турбине згт* рекомендациям. Исходя из______________• Т о г Да  ^ ^ / 2к9кО к+’)'. для обеспечения максимального к . п . д . ,  определяются окружная скорость на среднем диаметре и с р=(ис р /Са д т ) Са д 

и средний диаметр турбины В с р  = 6 о и с р  /зг п ,Если Б С р получается неконструктивным, а скорость слишком большой, то необходимо С с р  понижать в ущерб экономичности.Конструктивно сопловой аппарат турбины может быть выполнен в ввде отдельных круглых сопел Лаваля с косым срезом , или в виде лопаточного венца с эквивалентным критическим сечением. В последнем сл у ч ае , ввиду меньших гидравлических потерь, к .п .д .  турбины можно получить на 3 + 4 % выше,чем в турбине с  круглыми соплами, но в производстве круглые сопла более технологичны.Угол выхода газового потока из соплового венца рекомендуется выбирать в диапазоне ос, = 15 + 2 5 ° . Конструктивным ограничением для угла ос, обычно являются уже выбранные параметры: средний диаметр турбины Е с р  и степень расширения ?ГТ ,  которая определяется отношением площадей выходного и критического сечений сопла Кц / Г • *При малых угл ах <х, , больших степенях расширения зГт  и незначительных средний диаметрах Е с р  получаются относительно длинные лопатки рабочего к о л е са ,т а к  как большая ось эллипса проекции выходной площади сопла Г а  ’на плоскость под углом <х, р и с .(33 и 32) может стать несоизмеримой с кривизной окружности на среднем диаметре турбины.Площадь критического сечения соплового аппарата ( р и с .32) %  =  е г / 5 кр ’ Укр. ’
^ С^ % о к р - а нр скорость потока в критическом сечении соплового венца;

% кри тическая,скорость звука;
13-3430
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-0 ,9 В  - скоростной коэффициент потерь в докрити-
ческой части сопла;

р*зГ(Л=1)404
° -удельный вес газа в критическом сечении;&Р ИТ

температура в критическом сечении

Определенная величина суммарной площади критического се
чения _ соплового венца разбивается на составные чаети
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Г к р= — по выбранному количеству одинаковых оопел I  с  так , 
чтобы обеспечить приемлемую высоту рабочих лопаток Кт>к . 0  
точки зрения технологичности изготовления целесообразно пыбрип. 
высоту рабочих лопаток Ьр к  такой,чтобы иметь турбину о относи
тельно короткими лопатками Вср/ Ь р к ?  7 + 8. Нужную высоту лопаток 
можно получить,варьируя количество сопел г с  при одновременном 
обеспечении максимальной степени парциальнооти по дуге окружнооти 

»

на среднем диаметре
е  _ __ 2 с‘ ^0
е а ^  я '.Л рр

где 2
с ’ 5 а  -  сумма длин дуг,которые занимают на среднем диамет

ре проекции диаметра выходного сечения сопел с(а  
( см, рис. 32). .

Диаметр критического сечения сопла_______

а кр V р г еПлощадь выхода из сопла,соответствующая выбранной степени 
расширения,

Тогда
а

Высота рабочих лопаток рассчитывается после нахождения диаметра 
выходного сечения сопел с!а  с учетом нижней Д Ь н  и верхней 
д Ь й  перекрыта

Ь Рк= £ ,а +  д Ь н + д е 

ориентировочно значение перекрыта можно принимать ¿ Ь н =«̂ = 0 ,5  +1мм 
Степень парциальнооти по площадям

_ 2С* Г а _______
г ¡7ГГс р -/1р к  51П оС

будет несколько меньше,чем степень парциальнооти 
считанная по дуге окружности на средней диаметре.

, рас-

Коэффициент скорости, характеризующий потери в круглых соп
лах,можно принимать в диапазоне = 0,92 + 0 ,9 4 . Для лопаточ
ного венца у> = 0,94 + 0 ,95  при чистоте поверхности тракта по
рядка V 6. 
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Коэффициент скорости лопаточной части активного рабочего 
колеса на рис.33), спрофилированного под сверхзву
ковое обтекание,можно выбирать IV = 0,8 + 0,85.

^2Ц

Рис. 33. Развертка активной одноступенчатой 
турбины и треугольники скоростей

Для подсчета коэффициента полезного действия одноступенча
той сверхзвуковой активной турбины можно воспользоваться форму
лой

^£ТВ ’
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0,8 *0,85 - коэффициент.учитывающий потери на 
парциальность,трение и вентиляцию 
рабочего тела в зоне, не занятой соп
ловыми отверстиями;

С = • С. , - действительная скорость на выходе1 “х 1ао
из соплового венца.

В настоящее время имеются экспериментальные данные по 
влиянию степени парциальности на коэффициент полезного действия 
сверхзвуковых активных турбин с различными параметрами нагрузки 
ступени 'Ыср/Са5т • Работы Ю.Г. Чумаченко, В. В. Гольцева, 
В.П.Ницкевича, позволяют рекомендовать для учета влияния пар
циальности на к.п.д. активных высокоперепадных турбин эксперимен
тальные зависимости величины .
Поправка входит в коэффициент Г]£ТВ = Г)£ • Г)тв ,
где ^тв " к0ЭФФш1иент »характеризующий потери на трение и 

вентиляцию.
Для диапазона Цср/Са£т= 0,1 +0,3 зависимость = 

приведена-на рис.34. Нижняя кривая относится к экспериментальным 
данным,полученным на турбинах с круглыми соплами, верхняя -'к 
турбинам, имеющим лопаточный сопловой аппарат.

В остальном методика расчета сверхзвуковой активной вы- 
сокоперепадной турбины не отличается от методики расчета осевой 
низкоперепадной турбины. Расчет треугольников скоростей и пара
метров газового, потока по тракту турбины ведется по тем же фор
мулам, что и для низкоперепадной турбины.

Особенности расчёта 
многоступенчатых турбин

Для ЖРД малых и средних мощностей не характерно примене
ние многоступенчатых турбин в агрегатах подачи. Это объясняется 
тем,что влияние к.п.д. турбины на экономичность двигателя в целом 
настолько мало,что такие преимущества одноступенчатых турбин как 
простота конструкции.меньший удельный вес, ббльшая степень кон
структивной и производственно-технологической надежности, а так
же меньшая трудность в доводке являются решающими.

В ЖРД большой мощности влияние к.п.д. турбины в общем ба
лансе факторов,определяющих экономичность,резко возрастает. При 
14-3450



-  102 -больших объёмных расходах размеры насосов растут, что требует снижения числа оборотов ТНА.

В этом случае увеличение к .п .д .  турбин« в з м е  малых ^ с р /Са дт может быть достигнуто применением различных типов многоступенчатых турбин. •Реактивная многоступенчатая турбина со ступенями давления состоит из последовательных элементарных ступеней давления, в каждой из которых происходит процесс расширения с соответствующим изменением давления. ' 'Распределением теплоперепада между ступенями задаются при проектировании.Целесообразно большим теплоперепадом нагружать последние ступени,так как при этом обеспечивается лучшее профилирование
Г
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меридионального тракта и повышается суммарный к.п.д. турбины.Это 
достигается за счет более высоких к.п.д'. последних ступеней бла
годаря меньшим изгибам профилей, а также понижены ему влиянию .вто
ричных течений и потерь в зазорах.

Однако противоположное распределение теплоперепада между сту
пенями, т.е. срабатывание большего теплоперепада на первых ступе
нях, также имеет свои преимтчества: уменьшается закрутка на выходе 
из последней ступени, снижак тая температура газа перед рабочими 
лопатками второй ступени и т.д.

Условием максимального к.п.д. каждой ступени является равен
ство (иср/С1 )опгп = . Однако из-за ограничений оборотов
кавитационными свойствами насосов выдерживание оптимальной вели
чины нагрузки ступеней не всегда возможно для диапазона практичес
ки используемых углов выхода потока из сопловых аппаратов.

Активная многоступенчатая турбина со ступенями давления при
меняется в турбонасосных агрегатах,когда требования повышения к.п.д 
на неоптимальных Цср/Са3т и разгрузки ротора ТНА от осевой силы тур
бины приходится решать совместно.

Конструктивно такая турбина состоит из последовательно уста
новленных активных турбинных ступеней давления, для каждой из ко
торых условие максимального к.п.д. выражается формулой

(^ср/С1 )опт= с05 011 /2-

Активная многоступенчатая турбина со ступенями скорости 
широко применяется в НРД открытых схем в диапазоне низких вели
чин ^¡-ср/Сдд-т^ 0,20 + 0,25. В турбине этого типа весь теплоцере- 
пад срабатывается в сопловсм аппарате первой ступени; в сопловом 
аппарате второй ступени происходит только поворот потока (рис.35). 
Лопатки рабочих колес обеих ступеней активные ( ^1х= ^¿1’ ₽’ц= 
= [321 ). Максимальный к.п.д. турбины получается при осевом вы
ходе газа в абсолютном движении из рабочих лопаток последней сту
пени ( т.е. для двухступенчатой турбины оС2л= 90°,а С2П С2ад “ 
= С2 т-п Д®1 Двухступенчатой активной турбины со ступенями ско
рости окружной к.п.д. может быть подсчитан по формуле

где коэффициенты А и В зависят от углов » ^21 ’ ^11 ’ 
р2Д и коэффициентов скорости (рД ,

Приняв,что равны между собой коэффициенты скорости первого



Ри
с.

35
. 

Сх
ем

а 
пр

от
оч

но
й 

ча
ст

и 
и 

тр
еу

го
ль

ни
ки

ро
ст

ей
 

дв
ух

ст
уп

ен
ча

то
й 

ак
ти

вн
ой

 т
ур

би
ны

 с
о 

ст
уп

ен
ям

и 
ск

ор
ос

ти

л
о

п
а

т
о

к
р

а
б

о
чи

х

В
т

ор
ой

 р
я

д
'

С
оп

ло
во

й 
ап

па
ра

т

ер
вы

й 
ря

д
 

ра
бо

чи
х 

ло
па

т
ок

Н
ап

р
ав

л
яю

щ
рй

 
а

п
п

а
р

а
т

*01

 

 

 
 

 

 



-  105 -

рабочего колеса,второго соплового аппарата,второго рабочего ко
леса ( <рх ® = <р = ф ) , д а в  входа и выхода потока в
решетках ( А 1 Р К =Р2 1 Р К  , Р 1 Я Р К = ^ , « <1СД’ « 2 )» получим

%’ 2Ч>* О + Ч̂со5оГ1-и£р/С1)-(1 + ̂ -иср/С .̂
Максимальный к .п .д . обеспечивается при коэффициенте На

грузки ступени
= С05я</ 2 г  .

где 2 -  число ступеней. ■
Турбины такого типа в ДРД часто используются в парциальном 

исполнении.
На р и с .36 показана диаграмма процесса расширения в много

ступенчатых турбинах ( для примера взята двухступенчатая турбина). 
Газодинамический расчет многоступенчатых турбин всех типов состо
ит из последовательного газодинамического расчета отдельных сту
пеней. При этом исходными параметрами для расчета очередной ступе* 
ни служат выходные параметры торможения предыдущей ступени(СМ, 
ри с .36). 

'  I 
Выбор коэффициентов потерь ( срг  ) ,  определе

ние утечек через зазоры, потерь на трение и парциальность и т»д. 
при,проектировании многоступенчатых турбин проводятся,как и дан 
одной ступени, по приведенным ранее формулам.

Профилирование лопаточной части многоступенчатых турбин 
всех типов подчиняется тем же требования и выполняется дракти- ' 
чески так же,как и профилирование одноступенчатых турбин. .

П р о ф и л и р о в а н и е  
л о п а т о ч н о й  ч а с т и  т у р б и н  Ж Р Д

Цели и законы профилирования

Целью профилирования является построение профилей лопаток 
СА и РК турбины, обеспечивающих расчетные углы поворота потока- 
и требуемый уровень гидравлических потерь и необходимый 
зайас прочнооти на максимальном рабочем режиме работы двигателя. 
Профиль должен обладать аэродинамическим совершенством в диапазо
не рабочих скоростей газового потока, т .е .  обеспечивать безотрыв
ное обтекание потока с минимальными гидравлическими потерями на 
расчетном номинальном режиме. Площадь сечения профиля должна 
гарантировать достаточный запас прочности в точках,наиболее на- 
14 ^15-3439

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

 
 

 
 

 

 
 

 
 

 

 
 

 
 

 

 

 

 
 

 
 

 

 

 
 

 
 

 
 

 



груженных от действия осевых и окружных газовых сил, а также

5
Рис.36. Диаграмма процесса расширения

в двухступенчатой турбине

При профилировании лопаточных решеток немаловажное значение 
имеет способ изготовления лопаток,который может зависеть от их 
конструкции. Наиболее экономичным способом изготовления лопаточных
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венцов сопловых аппаратов и колес является высокоточное литье 
по выплавляемым моделям без последующей механической обработки. 
При этой достигается высокая точность (допуск на изготовление 
профиля ± 0,2 + ± 0,3 мм) и достаточная чистота поверхности. 
В конструкциях турбин с рабочими колесами без бандажей, а также 
при креплении лопаток на дисках колес с помощью замков лопатки 
изготавливаются фрезерованием профилей по контуру.

Использование механической обработки для изготовления
лопаток накладывает определенные условия на профилирование 
решетки,так как необходимо обеспечить доступ фрезы для изготовле
ния профилей разных по высоте сечений. Особенно это относится 
к ступеням турбин с относительно длинными лопатками,когдаЕСр/Ир*5.

• Профилирование заключается в геометрическом построении
контура профиля лопатки в одном сечении для относительно коротких 
лопаток постоянного профиля ( В ср/ Н ж »  6 + 8 ) и семейства про
филей для относительно длинных лопаток (Бср/Ьрк$ 5). В последнем
случае профилируется так называемая витая (закрученная)лопатка.

Известно несколько законов профилирования, определяющих 
различные методы закрутки лопаток: .

профилирование по закону постоянства циркуляции,характе
ризуемому уравнениями: 

С1 (-Т = С0П51 , Са  = С0П5Т

('обеспечивает равномерное поле осевой скорости за сопловой ре
шеткой при адиабатическом истечении);

профилирование по закону
¿'•Сц’ СопзТ

, профилирование по закону постоянства угла <к\ с уче
ном потерь,характеризуемому уравнениями:

(поле осевой скорости в этом случае неравномерное,но лопатки соп
ловой решетки выполняются незакрученными);

профилирование по закону постоянства реактивности по 
высоте лопатки

2

Достоинства каждого способа профилирования подробно осве
щены в технической литературе С3,6, ,8, 15,20 2 . В ЖРД наиболее
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целесообразно профилирование реактивных рдноступенчатых турбя^-.#е- 
болыпих размеров по закону 0^ = c o n s t . '

Использование этого закона позволяет проектировать сопловой 
аппарат турбины с постоянным профилем лопаток по высоте,что значи
тельно облегчает его изготовление. Этот закон профилирования хо
рошо сочетается с возможностью профилирования лопаток рабочего ко
леса постоянного профиля по высоте в узлах небольших размеров с 
относительно короткими лопатками.

Если лопатки относительно длинные ( ) ,  то для умень
шения гидравлических потерь от ударного обтекания они должны 
иметь закрутку в связи с изменением угла по высоте.

Рабочие лопатки высокоперепадных сверхзвуковых турбин ЖРД, 
как правило,проектируются постоянными по высоте. При проектиро
ваний лопаточной части турбин ЖРД для получения высокоэффективных, 
технологичных и аэродинамически совершенных профилей целесообраз
но использовать метод моделирования уже отработанных по гидравли
ческим характеристикам профилей. .Это обуславливает получение тре
буемых гидравлических параметров турбины без длительной доводки, 
позволяет наиболее точно и правильно выбирать лопаточные венцы с 
оптимальными значениями густоты t  / 1 , относительной высоты ло
патки, а также соотношения между геометрическими размерами кромок 
и максимальной толщиной профиля.

Сущность моделирования заключается в построении геометри
чески подобного профиля путем масштабного увеличения или умень
шения его координат. В этом случае сохраняется полное геометри
ческое подобие профиля, за исключением разве, возможной корректи
ровки по толщинам входных и выходных кромок.

Метод моделирования ( особенно для сопловых и рабочих ло
паток реактивных ступеней, работающих на дозвуковых режимах)ис
пользуется не только благодаря простоте и надежности. В силу за
висимости аэродинамического совершенства профиля от ряда факто
ров ( углов потока, толщин кромок, густоты, режимов работы и т.дО 
нет строгой и совершенной во всех отношениях единой методики профи
лирования. Поэтому использование метода моделирования типовых от
работанных профилей ( испытанных в МЭИ, МАИ, КАИ,ЦИАМ и других 
организациях) позволяет в этой части профилирования турбин избе
жать возможных ошибок в гидравлических характеристиках. Основные 
данные ряда отработанных профилей сопловых и рабочих лопаток от
ражены в технической литературе C?, 8 J  .
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При отсутствии типовых профилей,удовлетворяющих получен- ' 
ним в результате расчета турбины величинам углов , j32
и скоростям газового потока в лопаточных венцах, можно воополь- i 
зоваться рекомендациями для проектирования нового профиля.

Так, для построения профиля реактивной решетки может быть 
рекомендован метод профилирования, разработанный в КАИ C8ZJ . ■ 
Профилирование дозвуковых лопаточных венцов может проводиться по 
методам,рекомендованным в работах Б.М. Аронова L3J , Г.Ю.Степа
нова f l 9 j  , В.В. Уварова C2IJ , в учебном посббии Г 5 Т  и др.

Сопловые лопатки

При профилировании решеток лопаточных венцов турбин целе
сообразно воспользоваться некоторыми рекомендациями, позволяющими 
правильно вычертить линии спинки и корыта проектируемого профиля. . 
Это обеспечит хорошие аэродинамические качества турбин. Профили 
сопловых аппаратов обычно имеют конструктивный угол входа  
« о к  = 90°. Однако -в. ряде случаев (особенно для сопловых аппаратов 
центростремительных радиальных турбин) конструктивный угол входа 
может быть меньшим ( « с к =а 85 + 9 0 ° ) .

Угол выхода потока гава из решетки профилей не 
совпадает с конструктивны!! углом выхода профиля « 1К  вследствие 
отклонения потока при течении в межлопаточном канале (так  назы
ваемая девиация). Можно считать, что « 1 К =̂ а 1Э ф  . Для дозвуковых 
профилей и С 1а ( / [ > С 1а £] . г Дв  [А С 1а8]  = <,01сой(ас1 + 8°)/со5ос) -  
приведенная скорость потока, при которой в горле наступает кри
зис С З]) ос1 э ф =ос1 - д а 1 . Поправку доС1 = /(А С ( а 3 , а ( ) можно принимать 
по рис. 37. •

На р и с .38 представлен типичный профиль сопловой лопатки. 
Для профилирования сопловых аппаратов турбин ЯРД можно воспользо
ваться следующими соотношениями геометрических параметров профи
лей. „

Угол установки профиля у целесообразно выбирать в диа
пазоне у = 40 + 60°. Большая величина угла относится к 
большим значениям конструктивного угла выхода оС1 к .

Отношение максимальной толщины 5’т а х  к хорде С про
филя 0,1 + 0 ,3  и в  основном определяется ив соображе-
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- I I I  -ний прочности. Максимальную толщину профиля при проектировании рекомендуется располагать примерно на расстоянии 2/3 от входной кромки. Соотношение радиусов входной и выходной кромок ^ в х Л в ы х “ 4 ,  Р а з м е Ры  вводных и выходных кромок профилей могут определяться не только аэродинамическими требованиями, но и конструктивными соображениями, такими как условия работы профиля в узле турбины ( рабочая среда,тем п ература, обороты ,нагрузки,ресурс ТНА и д р .) ,  качество выбранного материала ( механические свой ства,стой кость в рабочей ср ед е , технологичность и т .д .) ,в о з можность обеспечения выбранных размеров кромок при высоком качестве материала в зоне кромки.Последнее особенно относится к лопаточным венцам,получаемым литьем без последующей механической обработки. Существующее литейное оборудование позволяет получить за счет применения прогрессивного точного литья по выплавляемым моделям размер кромки порядка (1 =  0 ,4  + 0 ,5  мм.

Входной фронт решетки

Р и с. 3 8 . Типичный профиль сопловой лопатки

Выходной фронт 
решетки
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В окислительных горячих средах при больших ресурсах работы, 
а  также в условиях значительных нагрузок от'действия газовых, и 
центробежных сил для лопаточных венцов турбин ЖРД целесообразно 
выбирать ббльшую величину выходных кромок соплового аппарата и 
рабочего колеса. Это гарантирует нормальную работу узла без рас
трескивания и выгорания кромок и з-за  недостаточного теплоотвода 
или больших нагрузок.

В среде с избытком окислителя появлений трещий на кромке 
является потенциальным источником разгара узла и двигателя в 
целом. Поэтому наиболее приемлемой величиной выходных кромок для 
работы в среде горячего окислителя следует считать d =  0 ,5  +1,2мм.

Для лопаточных венцов сверхзвуковых высокоперепадных турбин 
ЖРД открытых схем, работающих в средах с избытком горючего,вход
ные и ВЫХ0ДН1. э кромки следует выбирать меныпими. Реальными вели
чинами в этом случае следует считать d  .= 0 ,3  + 0 ,4  мм.

Для построения профиля проводится линия фронта решетки, от 
которой откладывается выбранная ширина профиля 6 , известная из 
прочерченного меридионального тракта турбины. Проведя под углом 
установки профиля у линию, можно вписать между этой линией и 
входным и выходным фронтами решетки окружности диаметрами и 
d gb)X , соответствующими толщине кромок.

Затем сопряженными дугами окружности или лекальными кривыми 
вычерчиваются линии корыта и спинки профиля.

Наилучшее профилирование обеспечивается использованием ле
кальных кривых четвертого порядка. При этом в зоне выходных кро
мок целесообразно иметь минимальную изогнутость линии профиля и 
прямолинейную кромку, если приведенная скорость потока ца выходе 
из решетки Аа Э  а= I .

После построения двух.соседних профилей необходимо проверить, 
нет ли в межлопаточном канале местной диффузорности, обусловли
вающей дополнительные потери при обтекании профилей.

• Аналогичное требование отсутствия диффузорности в межлопа
точных каналах и плавности линий корыта и спинки, очерчиваемых 
лекальными кривыми четвертого порядка, относится и к профилиро
ванию реактивных лопаток рабочих колес турбин ЖРД,если профили
рование ведется вновь, а не методом моделирования.

При этом для учета девиации потока д /$ при определении кон
структивного угла выхода из решетки рабочих лопаток на режи
мах Л а 0 <1 используется рис. 37.
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Конструктивный угол выхода
' Р2К^ ^2Э<р=^2 ~ А А •

Для лучшего и безотрывного обтекания профиля потоком целесообраз
но рабочую лопатку профилировать с небольшим ударом потока в 
спинку,т.е.

?1к= ’

где 1=3+5° - угол атаки.

Сверхзвуковые активные рабочие лопатки.

Для профилирования профиля сверхзвуковой активной лопатки 
( рис.39,а) можно пользоваться следующим приемом построения в 
случае р1К = ргк ( углы известны.из расчета турбины по сред
нему диаметру).

Оптимальная густота решетки выбирается в диапазоне (у)оп= 
= 0,6 + 0,7. Из прочностных соображений ширина решетки 6 может 
быть уточнена после профилирования. Величина шага 1 и число 
лопаток лрк , помимо требований прочности, могут быть лимитиро
ваны минимальной величиной горловины межлопаточного канала ат(П 
с точки зрения возможности выполнения канала в производстве.Мини
мальная величина горловиныат;п определяется в корневом сечении 
после профилирования рабочего колеса. Технологически приемлемыми 
величинами можно считать ат(п > 3 мм.

Для построения профиля проводится входной фронт решетки АА, 
параллельно которому на расстоянии ширины решетки в откладывает
ся линия Ш выходного фронта. Из произвольной точки В проводит
ся прямая, образующая с фронтом решетки конструктивный угол вхо
да лопатки р1к .С учетом изложенных требований к выбору толщй- 
ны кромок лопатки в месте пересечения прямой с фронтом решетки 
вписывается окружность радиусом г6х=с16х/2 . Из центра окружности 
входной кромки откладывается шаг решетки 1 и находится центр 
окружности входной кромки рядом расположенной лопатки ( точка С). 
Из точки С проводится перпендикуляр к линии ВБ до пересече
ния в точке К с линией,параллельной фронту решетки и отстоя
щей от нее на расстоянии 6/2 . Проводится касательная к линии 
ЕВ дуга окружности радиусом 1^=0 . Она образует на спинке 
лопатки место максимального изгиба в области наименьшей горловины 
межлопаточного канала. Из точки В опускается перпендикуляр
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до пересечения в точке Е с фронтом ММ. Под углом к линии 
Ш из точки Е проводится касательная к окружности радиусом 
И =.КИ , образовывая выходную часть спинки лопатки. В месте пере
сечения выходной части спинки и фронта ММ вписывается окруж
ность радиусом т бь|Х  = ¿ в ы х /2  , образующая выходную кромку.

Корыто профиля прочерчивается дугой радиусом ₽ 2  = СК , 
касательной к окружностям входной и выходной кромок лопаток.

Строится профиль соседней лопатки.
Отсутствие местной диффузорности проверяется прочерчиванием 

дужек окружностей радиусом г = а т 1 п  . Центры этих окружностей 
находятся на корытце следующей лопатки.

После профилирования сечения лопатки на среднем диаметре 
проверяется густота решетки и. величина межлопаточного канала в 
корневом и периферийном сечениях. Для этого находятся значения 
^ко рн  ~  (я ^ т ,к)‘ ®корн и  ^пер“ (я ’/ 2 рк) ”^п ер .

По найденным значениям шагов от исходного профиля среднего 
сечения прочерчиваются линии корытца соседней лопатки для корне
вого и периферийного сечений.

Замеряется ширина межлопаточного канала а в  корневом 
сечении лопатки. Если а <■ 3 мм, то необходимо уменьшить коли
чество лопаток , т . е .  перейти на более редкую решетку.

Может оказаться,что выбранная густота на среднем диаметре 
для периферийных сечений слишком велика, т .е .  I  / I  ^(^ /2)о п т  .Тогда, 
наоборот,целесообразно увеличить количество лопаток, чтобы обес
печить по высоте лопатки густоту решетки, близкую к оптимальной.

Для активной рабочей лопатки, имеющей сверхзвуковой профиль, 
предельными значениями густоты можно считать {/£ ?  0,55 -  для кор
невого сечения и 0,75 -  для периферийного сечения. При 
этин обеспечиваются приемлемые аэродинамические характеристики 
решеток при выполнении лопаток постоянного профиля по высоте.

Отметим,что угол установки профиля активной сверхзвуковой
лопатки может быть отличен от у = 90°. •

Профилирование сверхзвуковых активных решеток по принципу 
сопряжения прямых линий и дуг окружностей не всегда обеспечивает 
требуемый уровень гидравлических потерь в решетке.

В последнее время разработано семейство профилей для полу
чения наилучш;:: показателей по гидравлическим потерям.

Эти профили целесообразно использовать как модель для построе
ния сверхзвуковых лопаток.   
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-  не - ;Разработанные профили проверены экспериментально, а  их ге о метрические и гидравлические характеристики описаны в ли тературе. Для лопаточной части сверхзвуковых турбин ЖРД целесообразно использовать профили МЭИ типа TP-З Б  [ 3 J  .Дозвуковые активные рабочгз лопаткиДля дозвуковых активных профилей не требуется выполнять спинку профиля вблизи входных и выходных кромок в виде прямолинейных у ч аст к о в . Угол установки рабочих лопаток может отличаться от 90° и составлять ’ 8 0 -8 5 °.При этом конструктивный угол входа в рабочую лопатку
Pik = Pi + ’где = -5  + 0 ° ,  а  угод входа потока (3̂  известен из газодинамического расчета турбины.Конструктивный угод на выходе из лопатки. А г к “ P ik  ~ 2 ’где ¿ ß 2  = 2 + 1 0 ° .Следует иметь в ви ду,что чрезмерное уменьшение угл а ß 2 к  по сравнению е конструктивным утлом р 1 к  требует увеличения высоты лопатки на выходе, т . е .  раскрытия меридионального тр акта. Оно целесообразно до некоторого предела, пока не появятся дополнитеЛь- нкз потери в ступени и з -з а  излишней конусности,сопровождаемой отрывом газового потока.Профилирование активного дозвукового профиля аналогично профилированию сверхзвуковой лопатки.Необходимо провести два фронта решетки на расстоянии ее ширины 6 ( см . р и с . 3 9 ,6 ) и пересекающую их прямую под угломустановки лопатки у .  В м естах пересечений этих линий вписываются окружности радиусами и 76 b ix  .  Выбор толщин кромок определяется конструктивными соображениями, описанными выше.Корытце лопатки очерчивается дугой окружности радиусом

р  _____________ 8______________
C O S P 1 K +  C 0 S ß 2 kкасательной к окружностям входной и выходной кромок. Окружность радиусом R пересекает выходной фронт решетки в точке К .  Из точки К откладывается отрезок K E  =  t c p = _ |F— D c p  ( 1и1И, где ? определяется по прямой, проведанной под углом установки профиля, (т/Е ) =®=0,6 + 0 ,7  ) .
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Проектирование спинки профиля можно вести следующим образом. 
Из точки Е проводится дуга окружности узкого сечения межлопа
точного канала радиусом г  = а <= з 1 п р 2 к  .

Радиусы Я, , и принимаются по конструктивным сооб
ражениям так,чтобы обеспечивалось плавное изменение кривизны 
спинки при достаточной прочности профиля. Радиус выходной части 
спинки можно ориентировочно принимать Я2 ==22 . Так как окруж
ности радиусами а , и К2 сопрягаются между собою,то

= СС = СЕ -  а , а центр окружности радиусом И2 распо
ложен на прямой,проходящей через точки Е и С .

Густота и правильность выбранйого числа лопаток проверяет
ся так же,как и для профиля сверхзвуковой активной лопатки.

Реактивные рабочие лопатки

Исходные данные для профилирования ( входной и выход
ной р 2 углы потока по рис. 23) берутся из газодинамического 
расчета турбины.

Входной конструктивный угол профиля р 1 к  целесообразно 
выполнять меньшим,чем угол входа потока , на величину угла 
удара в спинку ( 1 = 3 + 5 ° ) .  При таком выполнении профиля
обеспечивается безотрывное обтекание лопатки.

Для определения конструктивного угла выхода из лопатки в2 к = 
=рг - д р 2 используется экспериментальная зависимость
( р и с .37) по отклонению потока д р 2 от скорости Л2 а 8  .
Густоту решетки ( относительный шаг + /  £ ) желательно принимать 
оптимальной. Для реактивных профилей Ла а = »0,6  + 0 ,8 ,( ! /?  )о п т »  

=>0,6 + 0 ,7 . Можно воспользоваться [ I ]  эмпирической формулой для
оптимального относительного шага-

180
т- =0’55

_ опт 
где 8 = (В /е) -  
торой нужно задаться,исходя из опыта профилирования испытанных 
лопаточных в?тгцов:

относительная толщина профиля ( см. рис.-Ю бко

для корневого сечения 0,15 + 0 ,2  
для среднего сечения 0,1 + 0,15 
для периферийного сечения 0,04 + 0 ,5
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Толщина лопатки корректируется расчетом на прочность дли 
обеспечения необходимого коэффициента запаса прочности. В лопа
точном венце постоянного профиля по/высоте величина относитель
ной толщины профиля принимается равной значению 5 в корневом се
чении.

Угол установки профиля можно принять в диапазоне у =50 +70° 
или определить [ I ]  по эмпирической формуле

у = 42° + 40 -^ - -2-^-±4°.
Большие углы ( в пределах принятого допуска )соответствуют 

более тонкой входной кромке. Хорда при выбранном угле установки 
и ширине лопатки р = —___

1 cosy '
Число лопаток „

2 ~ +Lcp 
должно быть целым числом,что достигается уточнением шага в сред
нем сечении + _ рc P ~ ^ J Cp

Толщина входных и выходных кромок реактивных профилей выби
рается согласно соображениям, изложенным при профилировании сопло
вых- лопаток. Найдя число лопаток по густоте среднего сечения, це
лесообразно проверить величину горла в корневом сечении для выясне
ния возможности выполнения межлопаточного канала в производстве.

При расположении центров выходной кромки по радиусу ( т .е .  
выполнении выходной кромки прямолинейной при р 2 к  = c o n s t) мини
мальный размер проходного сечения у корня 

а корн~^ корн ’s t n P2K-
Построение профиля лопатки может быть следующим (см.рис.4СГ).
На расстоянии, равном ширине решетки 6 , чертятся входной

и выходной фронты решетки; строятся окружности скругления выход
ных кромок на расстоянии t  друг от друга. Под углом (32 к =  
= ^ 2

_ й р>2 проводится касательная к окружности скругления выход
ной кромки. Так же касательно к этой окружности, под углом уста
новки профиля у , проводится хорда профиля. Вписывается окруж
ность входной кромки лопатки,касательная к хорде и входному 
фронту. Под углом проводится касательная к окружности вход
ной кромки. Вычерчивается плавная кривая выпуклой части профиля. 
Профилирование может вестись о помощью графического способа по
строения параболы.

  

 

 

 
 

 

 

 

 

 



-  120 -Отрезки АС и ВС (касаются окружностей скругления кромок в точках А и В ) делятся на равное число частей и нумеруются, как указано на р и с .4 0 . Одноименные точки соединяются прямыми линиями. К ривая,касательная к проведенным прямым, является параболой спинки профиля.Корытце профиля выполняется лекальной кривой или дугами окружностей касательно к окружностям скругления входной и выходной кромок так,чтобы  максимальная толщина профиля располагалась примерно н а -^ -  длины хорды от входного фронта решетки.Строится профиль соседних лопаток для проверки конфузорно- сти межлопаточного сечения. При этом парабола спинки профиля должна быть касательной к окружности узкого сечения межлопаточного канала а т 1 п  ( в точке К на р и с . 40 ) .  Если касания н е т ,, то можно изменить угол установки профиля или направления касательных АС и ВС т ак , чтобы условие касания было выполнено. Для проверки конфузорности межлонаточного канала из центров,расположенных на спинке соседнего профиля, проводятся дуги окружностей диаметром а т . п  .  От узкого сечения до входа в решетку должен наблюдаться плавный рост расстояния между дугами окружностей и корытцем лопатки ,что указывает на отсутствие местной диффузорности и обусловленных ею дополнительных потерь.В случае относительно длинных лопаток ( -~^р  5 ) со гласно выбранному закону профилирования выполняется закрученная по высоте лоп атка. При этом принимается некоторое распределение углов р 1 к  и р 2 к  ,  обеспечивающее безударное обтекание с минимальными гидравлическими потерями потока по всей высоте лопатки.Совокупность спрофилированных сечений ( от корневого до периферийного ) составляет пространственную решетку, которая должна удовлетворять прочно.стным и технологическим требованиям. Необходимо выдержать достаточное соотношение площадей периферийного Гл е р  и корневого ^ к д р н  сечений для получения напряжений растяжения, не превышающих допустимых. В случае получения слишком большой величины изменяется толщина профилей илипринимается переменная ширина лопатки по высоте, т . е .  выполняется конусная лопатка.Нужно обеспечить также совпадение центров тяжести сечений лопатки при совмещении профилей с целью исключения дополнительных напряжений изги ба. При больших изгибных напряжениях от газовых сил иногда целесообразно делать так называемый вынос
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центров тяжести профилей по высоте для разгрузки лопатки от из
гибающих моментов.

У сопловых лопаток совмещают входные кромки профилей. 
При профилировании лопаток по высоте наиболее технология- > . 

но располагать сечения относительно друг друга так, чтобы спинка 
и корытце лопаток были цилиндрическими поверхностями с прямоли
нейными образующими.

Круглые соц вер:звуковых турбин

Сверхзвуковые сопло, ые плоские лопатки обладают хорошими 
аэродинамическими характеристиками,но они не технологичны. Белее 
технологичными в изготовлении являются сопловые аппараты в виде 
круглых сопел с косым срезом ( ри с .32). Сверхзвуковые турбины, 
имеющие сопловые венцы с круглыми соплами,чаще всего парциаль
ные. С точки зрения мощностных характеристик целесообразно распо
лагать сопла сгруппированными в одном секторе. Это исключает до
полнительные потери от перетекания газа . Однако в этом случае 
появляется дополнительная нагрузка на подшипники и з-за  наличия 
парциальности с несимметричным подводом га за . Кроме того увели
чиваются вибронапряжения в лопатках. Поэтому расположение и ко
личество секторов сопловых аппаратов выбирается в результате 
компромиссного решения, учитывающего прочность и гидравлическое 
совершенство узла турбины.

Профилировать сопловые аппараты можно методом характери
стик, применяемый для расширяющихся сопел камер ЖРД. В этом слу
чае образующие поверхности сопловых отверстий в развертке очер
чиваются соответствующими радиусами,что усложняет их изготовле
ние. Более технологичны круглые сопла с коническими поверхностя
ми. Суть профилирования конических сопел заключается в рациональ
ной выборе диаметра входа в сопло с1в х  , угла раскрытия расширяю
щейся части сопла Ц и его длины Ес . Ось сопла проводится под 
углом ос 1 к фронту соплового венца. Диаметры с(К р , ба  и угол 
ос1 известны из газодинамического расчета турбины. Количество 

сопел 2 с а  выбирается из условия получения приемлемой высоты ло
патки рабочего колеса.

Диаметр входной части сопла выбирается по соотношению 
с16х =  2 с 1 кр.

Угол раскрытия сопла принимается по конструктивным соображениям 
и обычно у = 5 + 12°. При увеличении угла у  наблюдаются 
18-3458
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дополнительные потери,Связанные с отрывай потока газа  от стенок 
сопла. Длина расширяющейся части конических сопел

, р -  .
с 2 W  

Ц е н т р о с т р е м и т е л ь н а я  
р а д и а л ь н о о с е в а я  т у р б и н а

Применение в ТНА центростремительной радиально-осевой тур
бины при выборе конструктивной схемы агрегата подачи может быть 
продиктовано соображениями компоновки двигателя. При значениях 
отнош ения^,/^ „ 1 = 0 ,65-»0,8 центростремительные турбины могут 
иметь коэффициент полезного действия не ниже, чем у осевой одно
ступенчатой "трбчш . Поэтому определяющим фактором выбора типа 
турбины в эта.-; сл,, чае могут служить вес .удобство компоновки узла 
или субъективные соображения. .

На рис. 41 приведена схема проточного траста радиально
осевой центростремительной турбины с обозначениями определяющих 
сечений. а

Рис.41. Схема проточной части радиально
осевой центростремительной турбины
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Истокними ланянми для расчета радиальной турбины явля
ются параметры, заложенные в энергетическом расчете двигателя, 
которые одинаковы для проектных расчетов турбин всех типов. 
К ним относятся: потребная мощность (Мт,л.с.), расход газа 
через турбину (6г,кгс/сек ), обороты ( п , об/мин), степень 
расширения на турбине ( К* ), давление газа на входе (. ргг ) 
и на выходе ( Р£ ) из турбины,температура на входе в турбину 
( ) и характеристики рабочего газа ( газовая постоянная К,

, теплоемкость Ср , к^%ад, показатель адиабаты к ). 
Конструкция входа в сопловой аппарат турбины обычно пред

ставляет собой улиточный корпус, течение газа в которой сопровож
дается потерями полного давления. Поэтому давление на входе в 
сопловой аппарат турбины

Ро~^вх • Ргг ’

где 0 - коэффициент полного давления на входе в СА. На коэф
фициенте полного давления в корпусах турбин подробно останав
ливались при рассмотрении низкоперепадной турбины.
Аналогичные данные экспериментальных продувок корпусов турбин мо
гут быть использованы для проектных расчетов радиальных турбин 
ЖРД. Для приведенной скорости газа во входных корпусах радиаль
ной турбины А вх= 0,1 + 0,15 ориентировочно можно принять - 
= 0,97 + 0,98 .

Ниже приведен порядок расчета радиально-осевой центро
стремительной турбины по газодинамическим формулам, а также 
рекомендации по выбору некоторых определяющих мощностные ха
рактеристики параметров. При проектном расчете центростремительной 

турбины целесообразно задаться следующими параметрами: отношением 
среднего диаметра на выходе из РК к диаметру входа в РК Б2Ср//01» 

»0,35 + 0,7, отношением И1/Садт!^ 0,65 + 0,8, степенью реактивно
сти 0,3 + 0,5.-

Меньшие значения В2ср/С1 относятся к турбинам с большим 
теплойерепадсвд и малым расходом газа.

Небольшие степени реактивности в центростремительных 
турбинах нежелательны,так как небольшой теплоперепад, срабатывае
мый в рабочем колесе, приводит к значениям выходной скорости 
в относительном движении на выходе из рабочего колеса, не превы
шающим величину скорости входа в рабочее колесо. Это способ
ствует дополнительным потерям мощности из-за снижения к.п.д.,
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обусловленного диффузорностью канала в рабочем колесе. После вы
бора степени реактивности турбины определяется адиабатический 
теплоперепад, срабатываемый в сопловом аппарате, ■

где
ДI *3 т  = Ср  ( т Д - Т 2 а 9 )-адиабатический перепад на турбине

Скорость,соответствующая адиабатическому процессу расшире-

Температура на выходе из турбины при адиабатическом про
цессе расширения

Параметры потока газа  за сопловым аппаратом определяются 
в следующем порядке.

Температура на выходе из соплового аппарата при адиабати
ческом процессе расширения

а давление за сопловым аппаратом н ■
„ /т  / т *Р1 = Ро‘ С ^ ю а /V  Г/  , .

^Угол выхода газового потока из соплового аппарата центростреми- 
■ тельной турбины можно выбирать в Диапазоне а 1 = 15 + 30°. При 

этом исходят из тех же соображений,как и в случае осевой низко- 
перепадной турбины.
■ Коэффициент потерь энергии в сопловом аппарате для ра- ’

диальных турбин небольших диаметральных габаритов (1)^=100 + 250мм)
можно принимать в диапазоне £ д  = 0 ,06 + 0 ,12.

Меньшие величины £ 2 С Д  соответствуют менее изогнутым и 
более гидравлически совершенным профилям лопаток, с лучшей чисто
той и меньшей толщиной выходных кромок, а  также оптимальным гу
стотам решеток профилей соплового аппарата.

Для ориентировочного выбора коэффициента профильных 
потерь £, в сопловых аппаратах радиальных турбин, профили
которых построены методом конформного отображения.можно восполь
зоваться опытными данными МЭИ.

от режима течения
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Рис.42. К выбору коэффициента профильных 
потерь в кольцевой решетке соплового аппарата 

радиально-осевой турбины с профилем МЭИ

В проектном расчете необходимо задаться скоростью выхода 
потока из соплового аппарата турбины и по ней определить 

^пр ’ Т а к  к а к  в  Ди а п а з о н е  относительных шагов(1/2) 0,55 + ‘0,75 
изменение профильных потерь при постоянном режиме по М2  незна
чительное (вследствие чего на рис.42 представлена осредненная 
кривая), то последующая корректировка числа лопаток при профили
ровании не вызовет значительной ошибки 
ты.

из-за  смены гуото-

Коэффициент вторичных потерь в круговой решетке профилей 
определяется

где а

формулой

узкое сечение необлопаченного канала;

Ьс д -  высота лопатки соплового аппарата; 
£ = 0,07 -  0 ,1 .

При пользовании формулой для подсчета вторичных потерь 
необходимо задаться значением относительного шага (1 /2
17-3438
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=»0,65 + 0 ,?  и величиной хорда,приняв угол установки лопаток
3 5  * 4 0 °« Т о 1^ а  ш а г  ^и (*/£)с / 2  » и при выбранном 

угле а 1 узкое сечение а-1:-51пос
Суммарный коэффициент потерь.

 ^дад = ь , 8 т + ^пр.
С учетом гидравлических потерь теолоперепад , срабатываемый в 
сопловом аппарате турбины,

. ' “  0  _  ^ж сА )'Д |’аа1-

Действительная скорость выхода газового потока из соплового ап
парата 1—у»С, = 91,5-41̂
Окружная скорость на входе в рабочее колесо

и Г
определяется по выбранным отношению и степени расширения
на турбине яг*г  . / ' •

Угол входа потока в рабочее колесо в относительном движении 
Ь - < п с Ц

' С аа.т

------- 1 _ —  ’ ’

Скорость входа потока в рабочее колесо в относительном движении
ту г»Ч=с<-5г̂ -'

Температура газа  за  сопловым аппаратом турбины 
т  -  т *  а ч*^ г г  ¿р '  .

Удельный вес газа  на входе в рабочее колесо

т - Р' • -«< кт,
Параметры торможения на входе в рабочее колесо турбины

Ръг=

Зная параметры газового потока на выходе из соплового аппарата, 
можно провести расчет процесса расширения в рабочем колесе.
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Степень расширения в рабочем колесе
• ^FK s P f v /P 2 ’ '

Температура за  рабочим колесом при адиабатическом про
цессе расширения У#

Т 2аЭ =  .

Адиабатический теплоперепад, срабатываемый в рабочем 
колесе, .*  „ / т * _  .ш аа.2- с р'(Т™ L a a ) ’
Скорость выхода газового потока из рабочего колеса  в относитель
ном движении =  /  *  ^ - U f c p  '

w 2ad У 7 ,°  V M aa2 8380
. Коэффициент потерь энергии в рабочем колесе можно при

нимать = 0 ’3 +  • Действительная скорость выхода 
газа  из рабочего колеса в относительном движении

4  = 4 0 3 - ^ - ^ Р к '-

Угол выхода потока из рабочего колеса в относительном движении 
можно выбирать в диапазоне р 2 = 30 + 40°.

Угол выхода из рабочего колеса в абсолютном движении
• о( = а ? с ^ — ---------

2 3  СЧ ? 2 -

Оптимальное значение угла о<2 
Углу ос2 = 90° соответствует 
гии о выходной скоростью.

Выходная скорость С2

1

W2 -S in p 2
составляет ос2  o n m  = 60 + 90°. 

минимальная величина потерь энер-

в абсолютном движении
C2 =W 2 -S in p 2 / s in c < 2 •

Удельная работа ступени

•(C1U1-coso<1 -  C ^ ^ - C O S o c J  . 

Окружной к .п .д .  ступени
■ П - Д 1т

W  ^ад.т  *

Мощностной к .п .д . ступени

Ттх “ Покр' Йпот ’
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где

% о я Г ^ е '9 ту  ~ К 0ЭФФи Ци е я т »Учитывающий потери энергии и з-за  
утечек,наличия парциальности и трения диска

■ о газ;

¡} -  коэффициент,учитывающий потери энергии из-за  
наличия парциальности; -

Г]т у -  коэффициент потерь,учитывающий потери энер
гии на трение диска о газ и. утечки рабочего 
тела.

При проектном расчете можно принимать Б т у ®= о ,9 + 0 ,95, 
обеспечивая минимальные зазоры при оборотах турбины и = 
= 20000 +’ 30000 об/мин и Б 2 = 1501300 мм .

Учет влияния парциальности на к .п .д . радиально-осевой тур
бины можно провести по данным А.Е.Зарянкина и А.Н.Шерстюка £ Ю З

1^=Ю,06Е + 0,94 при £ = 0 ,5 +  1 ,0 .

Коэффициент потерь-можно брать ^ п о т  = 0 ,7  + 0 ,85 . Мень
шие значения коэффициента потерь относятся к турбинам с малой 
степенью парциальности Е.

/ Ср)'1тг •
Температура торможения за турбиной

т  *_ -г- * /  . *^2 ^ г г  \Д 1 ад.т
На выходе из рабочего колеса действительная температура

т , - т г> # < + ( )2 ]

а удельный вес газа
^-Р2 -ю7 вт.

Основные геометрические размеры элементов тракта радиаль
но-осевой центростремительной турбины определяются в следующей 
последовательности. 

Диаметр входа в рабочее колесо турбины
В.рбО'И^/л'-п.

Диаметр по выходным кромкам соплового аппарата 
Б 1с-1)1

+ 2д , 
где д = (0,01 + 0 ,0 3 ) -В , = 2 + 4 мм -  зазор мевду выход

ными кромками соплового аппарата и рабочим колесом.
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Ширина решетки соплового аппарата
_ 6 Г

1СА~ Сг У12 с Т - ^ п«Г«са ' Г

где 2 С -  число каналов соплового аппарата (обычно 2 С =
= 3+ 30 ) ;

1 = 1гВ1с/ г с -  шаг решетки на

Хс д  -  коэффициент загромождения.

Диаметр соплового аппарата пр входным кромкам

где ' 5 -  ширина лопаток соплового аппарата,выбираемая по 
оптимальному значению отношения (6/5)0ПГТ1 = 1 ,2+ 1 ,5 .

Ширина входной кромки рабочего колеса турбины
а _ ,
°1рк_ С1 -¿у  яГЛ, • ■ Э1па1

где р.,= 0 ,9  + 0,95 -  коэффициент загромождения сечения;

6 -  степень парциальности турбины.
Средний диаметр выхода из рабочего колеса

Ширина выходной кромки лопаток рабочего колеса
'  6  =__________бс----------------------

2РК

Наружный диаметр выхода из рабочего колеса

^2н =  Ч с р  +  ®2РК •

Внутренний диаметр выхода из рабочего колеса

^2вН= Ч с р ~  ,

Минимальное значение Б 2 8 н  ограничивается диаметром вала с/8 , 
найденным из расчета на прочность,

^ 2бн т(л = ( 1 в + / 1 0 - 2 0 )  - м м -

Число лопаток рабочего колеса рекомендуется выбирать г р к  =
= 8 + 2 0 .

Для радиально-осевой турбины с р>1к = 90° минимальное. 
число лопаток может быть определено по формуле

2 ркт1п
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Величина бокового зазора в радиальной турбине составляет 0,5+Элм.

Для профилирования сопловых лопаток радиально-осевых центро
стремительных турбин можно применять несколько методов.

Наиболее надежный метод профилирования -  использование в 
качестве модели отработанных геометрически подобных профилей 
со'пловых аппаратов радиальных турбин с уже известными геометри
ческими и аэродинамическими характеристиками. '

В этом случае задача профилирования соплового аппарата 
сводится к геометрическому моделированию исходного профиля на • 
полученные в результате газодинамического расчета турбины разме
ры. Подбор модели определяется величинами углов входа и выхода 
( а 0 и ос1 ) ,  известными из расчета турбины, и режиме®« тече
ния газового потока в сопловом аппарате.

При моделировании определяющие размеры исходного профиля 
увеличиваются или уменьшаются в зависимости от геометрических 
размеров проектируемого узла. .

- Относительный шаг решетки 1 /2  , относительная ширина 
1 /6  .соотношение толщин кромок, место расположения максималь
ной толщины профиля и конструктивные углы входа и выхода остают
ся в этом случае постоянными. Этим предопределяется величина гид
равлических потерь соплового аппарата примерно на том же уровне, 
что и у взятого в качестве модели.

. Исходными профилями при проектировании могут быть профили, 
разработанные в МЭИ, данные для которых приведены в работе 
А.Е. Зарянкина и Е.Н. Шерстюка Г10 3 .

. Известен метод профилирования до заданному распределению 
скоростей на профиле.

Использование этого, метода пока не нашло широкого приме
нения ввиду его громоздкости и трудности подбора наивыгоднейшей 
( с точки зрения потерь) эпюры скоростей на профиле.

Метод конформного отображения плоской решетки профилей 
позволяет по известным параметрам плоской решетки получить коль
цевую решетку радиальной-турбины. ■ . .

Для этого,зная относительную ширину плоской решетки 6/1 
и выбрав радиусы Входной и выходной кромок ( 1 1 и 1 2 к о л ь 

цевой решетки,определяют число лопаток в радиальной решетке тур
бины по формуле /  6 \ „ г .
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Изменением одного из радиусов корректируют полученное значение 2 С 
до целого числа. Для перевода координат профиля плоской ре
шетки х = х /8  и J  = в координаты кольцевой решетки радиаль
но-осевой турбины ( рис.43) используются формулы:

1
1 = 12  е х Р *  ~1~ ’

Рабочие колеса центростремительных турбин могут выполняться 
как с радиальными рабочими лопатками, так и с лопатками, которые 
только на выходе загибаются под углом р г к  . В последней случае 
закрутка обеспечивает примерно осевой выход потока из рабочего ко
леса. Турбина с подобным выполнением рабочего колеса классифици
руется как радиально-осевая.

Толщина лопаток = 3 + 4 мм.
Профилирование рабочего колеса начинается с построения его 

меридионального сечения ( ри с .4 4 ). Наилучшим меридиональным трак
том рабочего колеса радиальной турбины будет тот, который обес
печивает плавное изменение средней меридиональной скорости С т  , 
близкое к линейному закону.

На входе в рабочее колесо меридиональную проекцию скорости
выбирают из условия

= 0 ,2+ 0,3

где меньшие значения относятся к турбинам .малых мощностей. Сред
няя меридиональная скорость на выходе из рабочего колеса

Ст 2  = (0Л + 1,2)С т 1 . > .
При проектировании радиальных турбин с малым отношением 

берутся меньшие величины Ст 2 /С М 1 , для больших степеней рас
ширения р*г/Р2 выбираются ббльшие значения Ст г /Ст 1  . При про
филировании меридионального тракта рабочего колеса линии должны
быть выполнены плавно,без резких переходов.

Наружный диаметр рабочего колеса ширина лопаток на вхо
де в колесо 6^ и на выходе 62  » диаметр Р 2 Н  определены из 
газодинамического расчета турбины.
. При профилировании нецелесообразно выбирать слишком боль
шие значения ,так как это приводит к резкому изменению
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направления скорости потока в рабочем колесе. Обычно в радиаль
но-осевых турбинах:

-0 ,3 -0 ,5 ;

- - ^ « = 0 , 5  ^0 ,3 ;

Л “  =  0 ,2^ 0,3
1

Внешняя граница канала меридионального сечения рабочего 
колеса выполняется в ваде кривой с плавно изменяющейся кривизной, 
которая в краевых точках Е и Г должна быть равна нулю.

Геометрическое построение кривой целесообразно вести в 
прямоугольной системе координат , ось X у которой про
ходит через точки Е и Г .
При ОС1 = 0С2

у = зс (1 - 2 х 2  + х 3 )-1:да 1 .
Здесь _ _

*~х/хт » М А т .
Угол при вертикальной внутренней стенке на входе в колесо 
определяется по формуле

Можно

Углом 
Углы 
нию

принимать также ,
^ > 2  в , / Я , .

8 2 следует задаться в диапазоне значений 
ос1 и ос2  ( при ос^-  ос2  ) подсчитываются

&2 = 0 + 15°. 
по соотноше-

Ширина колеса

в= 4“ 2Н ,Ч(°с1 + б;)+б1+д1.
Построение внутренней границы канала рабочего колеса выпол

няется так, чтобы она была огибающей окружностей,вписанных по 
длине канала.При этом изменение площади проходного сечения по 
длине канала должно подчиняться выбранному закону,обеспечиваю
щему наилучшее распределение скоростей потока по тракту.
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Рис.44. Профилирование меридионального тракта 
рабочего колеса радиально-осевой турбины

Может быть принят линейный закон изменения площадей 

1«е Р*л'с(ер-е ;

е - диаметр вписанной в канал окружности; 
удвоенное расстояние от оси колеса до центра 
вписанной окружности.

Более подробное изложение особенностей профилирования,связанных 
с наличием больших окружных скоростей,со специально заданным по
лем скоростей и т .д .  приведено в работе С ю З .
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