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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Учебник предназначен для изучения дисциплин «Насо
сы, вентиляторы, компрессоры», «Гидромеханика и гидро
машины», «Гидравлика и насосы» студентами эксплуата
ционных энергетических специальностей высших учебных 
заведений и может быть использован как вводный и общий 
курс студентами гидромашиностроительных и технологиче
ских специальностей различных профилей. 

В книге кратко излагаются основы теории, вопросы экс
плуатации и рассматриваются конструкции машин, приме
няемых для подачи жидкостей и газов в тепловых и тех
нологических системах электростанций и промышленных 
предприятий. 

В книге использован материал предшествующих изда
ний (в 1977 г. на русском и в 1980 г. на английском язы
ках), исправленный и дополненный в соответствии с ре
цензиями, отзывами и замечаниями, полученными автором. 

В связи с развитием энергетики в направлениях, ука
занных решениями XXV и XXVI съездов КПСС, книга до
полнена разделами «Насосное оборудование атомных элек
трических станций», «Насосное оборудование тепловых 
электрических станций» и др.; ряд разделов книги перера
ботан полностью или частично. В некоторых разделах кни
ги обновлен иллюстративный материал по конструкциям 
машин и их деталям. 

Одним из специальных разделов книги является § 3.19 
«Неустойчивость работы. Помпаж», написанный по прось
бе автора доктором техн. наук проф. В. В. Казакевичем, 
разработавшим основы теории помпажа. 

Методика изложения определяется многолетним опы
том преподавания автором дисциплин гидромеханического 
и гидромашинного направлений в Ивановском энергетиче
ском институте им. В. И. Ленина. При работе над текстом 
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рукописи автор руководствовался твердым убеждением, 
что в основе формирования инженерных знаний должно 
находиться отчетливое представление о физических и ме
ханических явлениях, происходящих в изучаемой системе, 
и что физическая сущность этих явлений не должна засло
няться не в меру развитыми математическими комбинаци
ями. Поэтому автор полагал допустимым использование в 
тексте лишь самого необходимого математического аппа
рата, способствующего пониманию физической сущности 
рабочего процесса гидромашины. 

Вследствие незначительного повышения давления вен
тиляторами они не изменяют термодинамического состоя
ния перемещаемой среды. Это дает основание для рассмот
рения теории насосов и вентиляторов слитно, в общем 
разделе, как теории машин для подачи несжимаемой сре
ды- (гл. 3 и 6) . 

Специфика рабочего процесса компрессоров, обуслов
ленная термодинамическими факторами, приводит к целе
сообразности изложения вопросов теории и практики этих 
машин в едином общем разделе «Компрессорные машины». 

Автор особо признателен доктору техн. наук проф. 
Д. Я. Алексапольскому (кафедра гидравлических машин 
ХПИ им. В. И. Ленина), выполнившему рецензирование 
рукописи, канд. техн. наук доц. А. К. Михайлову за труд 
по научному редактированию книги и канд. техн. наук 
В. В. Малюшенко, сделавшему подробный анализ предше
ствующего издания. 

Автор приносит искреннюю благодарность всем органи
зациям и специалистам за рецензии, отзывы и критические 
замечания, учтенные при подготовке переиздания. Отзывы, 
предложения и замечания по книге просьба направлять по 
адресу: 113114, Москва, М-114, Шлюзовая наб., 10, Энер-
гоатомиздат. 

Автор 



Принятые обозначения и единицы физических величин 

Геометрические величины 

г, R. м, мм — радиусы сечений, рабочих колес, отводов; расстояния то
чек в потоках от условного центра; 

й, D, м, мм — диаметры сечении, рабочих колес; 
Ь, м, мм — ширина лопасти, длина хорды профиля; 

В, м, мм—ширина решетки лопастей; 
/, м, мм —длина лопасти; 

t. м, мм — шаг лопастей решетки; 
г; Н. м — высота; иапор; 

6, мм — размер зазора (ширина щели); 
S. м, мм — ход поршня; 
и Q, -м- — площадь сечения, площадь поршня; 

V, м 3 — объем жидкости, газа; 
ЭУ, град—угол установки лопасти в решетке (угол м"ежду хордой 

профиля лопасти и фронтальной линией решетки); 
Рл. г Рад — угол между осью решетки и касательной к средней ли

нии профиля; угол между направлением окружной скорости, обратным 
вращению, и касательной к средней линии профиля (для центробежных 
машин); 

В, град — угол изогнутости профиля; угол расхождения диффузора 
или схождения коифузора; 

ЛР. град—изменение углов; разность двух соседних значений углов; 
г, i— количество лопастей, ступеней, цилиндров. 

Кинематические величины 

ы, рад/с, 1/с —угловая скорость; 
g, м/с ? — ускорение свободного падения; 

с, u.w.ulc—соответственно абсолютная, окружная, относительная 
скорости; 
Лс, Ли, м/с —изменения скоростей или их проекций; 

а, град— угол между окружной и абсолютной скоростями в парал
лелограммах илн треугольниках скоростей; 

Р, град — угол между направлением окружной скорости, обратным 
вращению, и вектором относитечьной скорости (для центробежных ма
шин); угол между отрицательным направлением относительной скорости 
и осью решетки (в осевых машинах); 

«", град — угол атаки при иатекапии жидкости (газа) на лопасть; 
Г, м ?/с — циркуляция скорости; 

V, м а/с, см 2/с—кинематический коэффициент вязкости жидкости, газа; 
п, об/мин — частота вращения вала (ротора) машин; 

а. м/с — скорость звука. 
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Механические величины 

Р, Н — сила; 
М, Н-м — момент силы; 

N, Д ж / с . Вт, кВт — мощность; 
Е, Д ж — энергия. 

Аэродинамические и термодинамические величины 

р, кг/м 3 — плотность (масса одной кубической единицы объе
ма) жидкости, газа; 

у , Н/м 3 — удельный (объемный) вес жидкости, газа; 
V, м 8/кг — удельный объем (объем одной единицы массы или 

веса) жидкости, газа; 
р, Па — давление жидкости, газа; 

Q, м 3 / с , м3/лшн, м 3 / ч ~ объемная подача (расход); 
М, т, кг/с, кг/мпн — массовая подача (расход); 

L, Д ж / к г — энергия единицы массы жидкости, газа; удельная 
работа; 

h, м — потери напора жидкости, газа; 
Т — абсолютная температура, К; 

Q, Д ж — количество теплоты; 
q. Дж/кг — удельное количество теплоты жидкости, газа; 

с, Лж/(кг-К) —удельная теплоемкость; 
L. Дж/кг — удельная работа термодинамического процесса; 

S, Дж/(кг • К) — энтропия; 
k —показатель изоэнтропного процесса; 
п — показатель политропного процесса; 

I, Дж/(кг-К) — энтальпия. 

Коэффициенты и относительные величины 

rj — КПД машины, ступени, проточной части; 
р — степень реактивности; 
£—коэффициент местной потери энергии (напора); 
(j, — коэффициент заполнения сечения активным по

током; коэффициент закрутки потока; 
v — втулочное отношение; 

7 — относительный шаг профилей в решетке; 
b" — густота решетки профилей; 

Сх. Су — аэродинамические коэффициенты лобовой и 
подъемной сил; 

«р — коэффициент расхода; 
•ф — коэффициент напора; 

Re, Fr, Ец, М, Sh — соответственно числа Рейнольдса, Фруда, Эйле
ра, Маха, Струхала; 
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X — объемный коэффициент; коэффициент потери 
энергии, распределенной по длине; 

е — степень повышения давления: 
а — относительный объем мертвого пространства 

поршневого компрессора; 
б — коэффициент (масштаб) подобия. 

Индексы 

г — радиальный (спроектированный на радиус); 
а — осевой (спроектированный на ось машины); 
и —тангенциальный (спроектированный на линию окружной скоро

сти); 
л —лопастный (относящийся к лопасти машины); 
п — полезный; 
т —теоретический; 

ск — скоростной; 
ст — статический; относящийся к ступени; 

г — геометрический; гидравлический; 
] , 2, 3.„ — относящийся к сечениям — первому, второму третьему.,. 

оо —эквивалентный; бесконечный; приблизительный; 
опт —оптимальный (относящийся к режиму с максимальным КПД), 

экономически наивыгоднейший; 
вп — внутренний; относящийся к внутреннему процессу машины; 

к — относящийся к корпусу; конечный; 
м — модельный (относящийся к модели машины); механический; 
н — натурный (относящийся к натурной конструкции); относящий

ся к началу процесса; 
о — объемный; 

ВС — относящийся к всасыванию; 
ДОП — допустимый; 

кр — критический; 
макс — максимальный; 
мин — минимальный; 
per — относящийся к режиму регулирования машины; 

* — относящийся к заторможенному потоку; 
а — адиабатный; 
п — политропный, полезный; 

ПОЛ — полный; 
(S — изоэптропиый; 
t — внутренний (индикаторный); 
е — эффективный; 
У — относящийся к подъемной силе; 
X — относящийся к лобовой силе; 
в — относящийся к валу машины; к воде. 
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ВВЕДЕНИЕ 

В современной технике машины для подачи жидкостей 
называют насосами. 

Машины для подачи газов принято подразделять в за
висимости от развиваемого ими давления на компрессоры, 
нагнетатели и вентиляторы. 

Насосы примитивных конструкций применялись еще во 
времена Аристотеля (IV в. до н. э.). Водоподъемные маши
ны, приводимые в действие силой людей и животных, ис
пользовались в Египте за несколько тысячелетий до и. э. 
Из сочинений итальянского зодчего Витрувия следует, что 
поршневые насосы применялись в Римской империи еще в 
царствование цезаря Августа (I в. до н. э.). Насосы с бес
конечной цепью действовали в Каире для подъема воды с 
глубины 91,5 м в V—VI вв. до н.э. В Александрии в 
V—VI вв. до н. э. был построен поршневой пожарный на
сос, отлитый из бронзы. 

Примерно в 1805 г. Ньюкомен (Англия) создал порш
невой насос для подъема воды в руднике, применив для 
привода его паровой цилиндр с конденсацией пара, исполь
зующий для создания необходимой силы на штоке атмо
сферное давление. 

В 1840—1850 гг. американец Вортингтон предложил 
конструкцию парового насоса, в котором поршни насоса и 
парового двигателя располагались на общем штоке; дви
жением поршней управляла специальная парораспредели
тельная система. 

Широкое использование насосов в России началось с 
горнорудной промышленности. В XVIII в. горный мастер 
К- Д. Фролов построил на Змеиногорском руднике Алтая 
несколько установок с поршневыми насосами для водоот
лива из шахт и промывания россыпей. Привод насосов 
осуществлялся от водяных колес мельничного типа. 
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К. Д. Фролов был выдающимся изобретателем. Он дал 
оригинальные образцы конструкций насосов и гидродвига-» 
телей, широко применявшихся им и его учениками в гор
ной промышленности Алтая и Урала. 

Со второй половины XIX в. началось развитие центро
бежных насосов. Установить достоверно изобретателя 
центробежного насоса невозможно.. Известны рисунки Лео
нардо да Винчи, относящиеся к XV в., в которых великий 
ученый разъяснял возможность использования центробеж
ной силы воды, вращающейся в криволинейном канале, 
для подачи ее на некоторую высоту. Возможно, что цент
робежный насос был изобретен итальянцем Жорданом, 
выполнившим в конце XVII в. рисунок такого насоса. В на
чале XVIII в. французский физик Папен изготовил центро
бежный насос примитивной конструкции. 

Первой примененной в практике машиной для подачи 
жидкости действием центробежной силы был насос Леде-
мура (Франция, 1732 г.). В этой конструкции вода, нахо
дящаяся в наклонной трубе, вращающейся вокруг верти
кальной оси, перемещалась с нижнего уровня на верхний 
действием центробежной силы самой воды. Таким образом 
достигалась подача воды на некоторую высоту. 

Классическая схема и конструкция одноколесного цент
робежного насоса, применяющегося в различных модифи
кациях и поныне, была осуществлена Андревсом (США) 
в 1818 г. и существенно улучшена им в 1846 г. Исследова
ния Андревса привели к созданию многоступенчатого цент
робежного насоса, однако весьма несовершенной конструк
ции, запатентованной в 1851 г. 

Знаменитый ученый Рейнольде (Англия), исследуя 
конструкцию многоступенчатого насоса, ввел в нее прямой 
и обратный направляющие лопаточные аппараты и в 
1875 г. запантентовал насос, в общих чертах аналогичный 
современным многоступенчатым насосам. 

Широкое распространение центробежных насосов ста
ло возможным только на основе применения электрической 
энергии и, в частности, при использовании электродвигате
ля трехфазного переменного тока, разработанного инжене
ром В. О. Доливо-Добровольским (Россия, 1888—1889 гг.). 
К этому времени относится изобретение русским инжене
ром В. А. Пушечниковым специального малогабаритного 
насоса для подъема подземных вод с больших глубин. 

Изобретение поршневого воздушного насоса, прототипа 
современных компрессоров с одной ступенью сжатия, свя
з н о с именем физика Герике (Германия, 1640 г.). Совер-
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шенствованию компрессоров в XVIII и XIX вв. способст
вовало развитие горно-рудной промышленности и метал
лургии. Во второй половине XVIII в. в Англии Вилькинсон 
запатентовал двухцилиндровый поршневой компрессор и 
D то же время Уатт изготовил воздуходувную машину с па
ровым приводом. 

Компрессоры со ступенями сжатия, но без промежуточ
ных охладителей появились во Франции в 30-х годах про
шлого столетия. Многоступенчатый компрессор с межсту-
пенными охладителями был предложен в 1849 г. Ратеном 
(Германия). 

Производство центробежных компрессоров было нача
то фирмами Рато (Франция) и Парсонс (Англия) в нача
ле XX в. 

В России в 1832 г. нженер А. А. Саблуков предложил 
конструкцию центробежного вентилятора для проветрива
ния шахт и заводских помещений и указал простой способ 
его расчета. 

Широкому распространению центробежных машин в 
промышленности сопутствовало и развитие их теории. Ос
новное уравнение центробежного насоса непосредственно 
следует из теоретической работы акад. Л. Эйлера, члена 
Российской академии наук, «Более полная теория машин, 
приводимых в действие силою воды», опубликованной им 
во второй половине XVIII в. 

Теоретические работы О. Рейнольдса (Англия). 
Л. Прандтля (Германия) и выдающиеся научные труды 
Н. Е. Жуковского (Россия), относящиеся к концу XIX и 
началу X X вв., привели к созданию современной научной 
основы насосостроения. Особое значение имели работы 
Н. Е. Жуковского «Видоизменение метода Кирхгофа» я 
«Теория воздушных винтов». В первой из них дано теоре
тическое обоснование метода расчета подъемной силы 
крыла, распространяемого ныне на лопасти насосов, вен
тиляторов и компрессоров. Вторая работа содержит теорию 
и метод расчета пропеллеров. Эта работа легла в ос
нову теории осевых вентиляторов, разработанной ученика
ми Н. Е. Жуковского — К. А. Ушаковым, В. П. Ветчинки-
ным и др. Значение научной и организационной деятельно
сти Н. Е. Жуковского очень велико. Им были определены 
и разработаны важнейшие направления развития совре
менной гидроаэромеханики. 

Исключительно большое значение для развития рас» 
сцатриваемой области машиностроения в СССР имела 
деятельность Центрального аэрогидродинамического инсти-
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тута (ЦАГИ), организованного Н. Е. Жуковским в 1918 г. 
В этом институте в течение многих лет проводились иссле
дования воздушных и гидравлических машин. 

В настоящее время научно-исследовательская работа 
по насосам, вентиляторам и компрессорам в СССР ведется 
многими организациями, такими как ВНИИгидромаш, 
ВНИИхиммаш, ЦАГИ им. Н. Е. Жуковского, ВНИИАЭН, 
ВНИИкомпрессормаш. 

Большие работы ведутся на специальных кафедрах ву
зов— Ленинградского и Харьковского политехнических, 
МВТУ им. Н. Э. Баумана, Сумского филиала ХПИ и др. 

Пользуются широкой известностью исследования и 
конструкторские разработки в области насосо- и компрес-
соростроения, выполненные на специальных кафедрах и в 
лабораториях политехнических институтов на континентах 
Европы, Америки и в Японии. Среди деятелей этой обла
сти техники, известных своими фундаментальными иссле
дованиями, могут быть названы: И. И. Куколевский, 
Г. Ф. Проскура, А. А. Ломакин, С. С. Руднев (насосострое-
ние), В. И. Поликовский, М. И. Невельсон, К. А. Ушаков 
(вентиляторостроение), В. Ф. Рис, М. Н. Френкель, К. П. 
Селезнев (компрессоростроение). 

Из зарубежных ученых следует отметить О. Рейпольд-
са (Англия), проф. А. Стодола (Чехословакия), Л. Прандт-
ля, А. И.' Степанова (США). 

Развитию теории насосо- и компрессоростроения и 
практическому применению ее в Европе и на континенте 
Америки в высокой степени способствовали классические 
труды К. Пфлейдерера «Лопаточные машины для жидко
стей и газов», А. А. Ломакина «Центробежные и пропел
лерные насосы», А. И. Степанова «Центробежные и осевые 
насосы» и «Центробежные и осевые компрессоры, воздухо
дувки и вентиляторы», опубликованные в основном в пер
вой половине текущего столетия. 

Из печатных изданий последнего времени особый инте
рес представляет труд инженера-консультанта американ
ской корпорации «Вортингтон» Карассика и инженера Кар
тера «Центробежные насосы», переведенный на несколько 
языков. 

Количество насосов, компрессоров и вентиляторов раз
личного назначения, выпускаемых промышленностью тех
нически развитых стран, исчисляется миллионами штук в 
год; электрическая энергия, используемая для привода их, 
составляет существенную часть в энергетическом балансе 
стран. Поэтому теоретические и экспериментальные иссле-
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дования, направленные на усовершенствование рабочих 
процессов и повышение КПД машин этого вида, имеют 
очень большое значение. 

Для современной промышленности характерно соедине
ние заводов в крупные специализированные комплексы — 
производственные объединения. В составе таких объедине
ний, располагающих мощной финансовой базой, возможна 
организация специальных конструкторских бюро, крупно
масштабных испытательных стендов, исследовательских 
лабораторий для разработки важнейших проблем отрасли. 
Это относится непосредственно и к области насосного и 
компрессорного машиностроения. 

В Советском Союзе действуют крупнейшие производст
венные объединения: «Невский завод», «Ленинградский 
металлический завод», сумские «Насосэнергомаш» и 
Тяжелого компрессоростроения, «Южгидромаш», «Урал-
гидромаш» и др., выпускающие насосы и компрессоры для 
промышленности СССР и экспорта. 

Крупнейшим объединением США является «Вортинг-
тон» — старейшая насосостроительная фирма мира, име
ющая филиалы в 14 странах, выпускающая около 300 ти
пов насосов различных назначений и размеров. Насосы в 
США изготовляют и многие другие фирмы; наиболее зна
чительные из них, выпускающие насосы для энергетики, 
«Пасифик пампе» и «Ингерсолл Рэнд». 

В Федеративной Республике Германии действуют из
вестные фирмы «КСБ», «Рютчи Пумпэн и др., выпускаю
щие насосы высокого класса, в основном на экспорт. 

Особо должны быть отмечны фирмы «Зульцер» (Швей
цария) и «Рато» (Франция), выпускающие различные на
сосы и компрессоры, в совершенстве конструкций которых 
отражается многолетний опыт фирм (более 100 лет). 

В странах СЭВ известны комбинаты «Сигма» и «Шко
да» (ЧССР) и «Пумпен унд Фердихтер» (ГДР) . 

Последняя международная выставка «Насосы и комп-
рессоры-75» отчетливо продемонстрировала громадные ус
пехи человечества в создании машин для подачи жидко
стей и газов. 



Часть I 

ОБЩМЕ СВЕДЕНИЯ П О М А Ш И Н А М 
для ПОДАЧ:-; ЖМДКОСТЕЯ М ГАЗОВ 

ГЛАВА ПЕРВАЯ 

КЛАССИФИКАЦИЯ. ОБЛАСТИ ПРИМЕНЕНИЯ 

1.1. Определения и классификация 

Государственный стандарт определяет насос как маши
ну для создания потока жидкой среды. Развитие этого оп
ределения приводит к пониманию насоса как машины, 
предназначенной для перемещения жидкости и увеличения 
ее энергии. При работе насоса энергия, получаемая им от 
двигателя, превращается в потенциальную, кинетическую 
и в незначительной мере в тепловую энергию потока жид
кости. 

Машины для подачи газовых сред в зависимости от раз
виваемого ими давления называют вентиляторами, газо-
дувками, компрессорами. 

Вентилятор — машина, перемещающая газовую среду 
при степени повышения давления до 1,15*. 

Газодувка — машина, работающая при е>1,15, но ис
кусственно не охлаждаемая. 

Компрессор сжимает газ при е>1,15 и имеет искусст
венное (обычно водяное) охлаждение полостей, в которых 
происходит сжатие газа. 

В современной промышленности распространены гид
родвигатели — машины, превращающие энергию потока 
жидкости в механическую энергию (гидротурбины, гидро
моторы) . 

В последнее время в различных технических устройст
вах употребляются гидропередачи — конструктивные ком
бинации, служащие для передачи механической энергии с 
вала двигателя на вал приводимой машины гидравличес
ким способом. Гидропередача состоит из насоса, гидродви
гателя и системы трубопроводов с устройствами для 
распределения и регулирования потоков рабочей жидкости 
(энергоносителя). Во многих случаях все указанные эле-

* Степень повышения давления е — отношение давления газа на 
выходе из машины к давлению его на входе. 
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менты гидропередачи совмещаются в едином конструктив
ном блоке. Гидравлические двигатели, насосы н гидропе
редачи составляют класс гидравлических машин. Класси
фикация гидравлических машин по энергетическому и 
конструктивному признакам представлена на рнс. 1.1. 

ГОСТ 17398-72 подразделяет насосы на два основных 
класса: динамические и объемные. 

Гидравлическиенашины 

Гидро
турбины 

Гиврабмчес-
ниеШеагели 

Водяные 
колеса 

Водосталбо-
вые машины 
(поршневые) 

Насосы 

Роторные 
еидро-

моторы 

Лопастные 
I 

те 
nepeffava 

Объемные Струйные 

Qceffsie 

Центро Диаго
бежные нальные 

Лнебматичесние 

Эрлифты, 
газлифты 

пневмата-
Роторные 

Эрлифты, 
газлифты чесние 

усганобни 

Рис. 1.1. Классификация гидравлических машин по энергетическому 
и конструктивному признакам 

В динамических насосах передача энергии потоку про
исходит под влиянием сил, действующих на жидкость в 
рабочих полостях, постоянно соединенных с входом и вы
ходом насоса. Характерным представителем этого класса 
является центробежный насос (см. рис. 1.3). 

В объемных насосах энергия передается жидкой среде 
в рабочих камерах, периодически изменяющих объем и по
переменно сообщающихся с входом и выходом насоса. Для 
этого класса типичным является поршневой насос (см. 
рис. 1.6). 

Виды насосов по принципу действия и конструкциям 
весьма многообразны; исчерпывающее представление об 
этом дает ГОСТ 17398-72 и прилагаемая к нему схема. 

Простейшая краткая классификация машин для подачи 
жидкостей и газов на основе конструктивных признаков и 
свойств перемещаемой среды приведена на рис. 1.2. 
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Среди динамических насосов, применяемых в промыш
ленности, наиболее распространены лопастные, в которых 
жидкая среда перемещается под воздействием движущих
ся лопастей, и вихревые. В последних жидкость перемеща
ется в тангенциальном направлении благодаря действию 
плоских радиальных лопастей, расположенных по перифе
рии рабочего колеса. 

Хмшшныдля подачи тиОноствй а газов 

компрессорные Для чистой во-
машиныв/теам оь/ирастворов 

Для смесей ерунт 
или голые водой 

дляшд.чостейс 
вб/СОХоЯбИЗЖТбЮ 

Струйные Струйные Струйные 

Объемные Обыиные Объемные 

[Лопастные Лопастше Лопастные Лопастм/е 

Рис. 1.2. Классификация гидравлических машин по конструктивным при
знакам и свойствам перемещаемой среды 

Среди объемных насосов наиболее распространены 
поршневые и роторные. Объяснение принципа действия 
этих насосов дано в § 1.3. 

Машины для подачи газовых сред аналогично машинам 
для жидкостей также подразделяют на динамические и 
объемные. 

1.2. Динамические машины 

Эти машины представлены в современной промышлен
ности тремя основными группами: центробежными и осе
выми насосами, вентиляторами и компрессорами, вихревы
ми насосами. Машины первых двух групп являются лопа
стными, третью группу государственный стандарт относит 
к машинам трения. 

Большое распространение лопастных машин обуслов
лено удобством комбинирования их с приводными электро
двигателями, компактностью при больших подачах, доста
точно высоким КПД, возможностью достижения высоких 
давлений, 
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Схема центробежного насоса дана на рис. 1.3. Рабочие 
лопасти /, жестко скрепленные с дисками, один из которых 
закреплен на валу, соединенном с валом приводного дви
гателя, вращаются вокруг оси вала. Под влиянием цент
робежных сил, обусловленных массами жидкости, находя-

Рис. 1.3. Схема устройства центро
бежного насоса 

Рнс. 1.5. Схема вихревого на
соса 

щимися в межлопастных 
пространствах, жидкость 
повышает свою энергию, 
выбрасывается в спираль
ный канал, образованный 
корпусом 2, и далее вы
тесняется в напорный 
трубопровод 4. Через 
приемное отверстие 3 
происходит непрерывное 
всасывание жидкости. 

На рис. 1.4 дана схема осевого насоса. Лопасти / за
креплены на втулке 2 под некоторым углом к плоскости 
нормальной оси вала насоса, образуя рабочее колесо. При 
вращении лопасти взаимодействуют с потоком жидкости, 
сообщая ей энергию и перемещая ее вдоль оси насоса. 

Способ действия вихревого насоса поясняет рис. 1.5. 
В корпусе 1 насоса концентрично располагается рабочее 
колесо 2 с плоскими радиальными лопастями 3. При рабо
те насоса жидкость поступает во всасывающий патрубок 
4, увлекается рабочим колесом и, совершая сложное вих
ревое движение в кольцевом канале 5, выходит через на-
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порный патрубок 6. В отличие от центробежных и осевых 
машин в вихревой машине вход и выход жидкости произ
водятся на периферии рабочего колеса. 

Работа машины для подачи газовых сред может осу
ществляться любым из рассмотренных способов. 

1.3. Объемные машины 

Работа таких машин выполняется путем всасывания и 
вытеснения жидких или газовых сред твердыми телами — 
поршнями; пластинами, зубцами, движущимися в рабочих 
полостях — цилиндрах, корпусах специальных форм. 

На рис. 1.6 дана схема простейшей объемной маши
ны — поршневого насоса одностороннего действия. Ци

линдр / плотно соединен с клапанной коробкой 2, в гнез
дах которой расположены вертикально перемещающиеся 
всасывающий 3 и напорный 4 клапаны. Поршень 5 двига
ется в цилиндре возвратно-поступательно и производит 
всасывание среды по трубе б на ходу вправо и подачу по 
трубе 7 на ходу влево. При этом открытие и закрытие вса
сывающего и напорного клапанов происходят автоматиче
ски. Периодичность движения поршня обусловливает 
неравномерность подачи и всасывания и возникновение 
инерционных сил. Эти факторы проявляются тем сулцест-
венее, чем значительнее изменение скорости на полном 
ходу поршня. Поэтому привод таких машин высокооборот-
ными двигателями недопустим. Эти обстоятельства вызва
ли появление объемных насосов вращательного типа, на
зываемых роторными. Широко используемыми представи
телями этой группы насосов являются шестеренные и пла-
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стинчатые. На рис. 1.7 представлена схема пластинчатого 
роторного насоса. Массивный ротор / с радиальными про
резями постоянной ширины помещается эксцентрично в 
корпусе 2. Вал ротора через уплотнение выведен из корпу
са для соединения с валом двигателя. В прорезях ротора 
вставлены прямоугольные пластинки 3, отжимаемые от 
центра к периферии собственными центробежными сила
ми. При вращении ротора жидкость всасывается через па
трубок 4 в полость 5 и вытесняется из полости 6 в напор
ный патрубок 7. Насос реверсивеи: при изменении направ
ления вращения его вала насос будет всасывать через 
патрубок 7 и подавать через патрубок 4. Частота вращения 
такого насоса значительна; его вал может соединяться с 
валом двигателя непосредственно. 

Машины, выполненные по схемам рис. 1.6 и 1.7, приме
няются и для подачи газовых сред. 

1.4. Струйные насосы и пневматические подъемники 
для жидкостей 

В промышленности для перемещения жидкостей и га
зов находят применение насосы струйного типа. Схема та
кого насоса приведена на рис. 1.8. Поток рабочей жидко-

—г 

0 ^ 1 

в д 
НхИ 

Рис. 1.8. Схема иасоса струйно
го тина 

Рис. 1.9. Схема пневма
тического подъемника 
для жидкостей 

сти, несущей энергию, проходит через сопло / . В сужаю
щемся сопле увеличивается скорость потока, соответствен
но возрастает кинетическая энергия. По закону сохранения 
энергии увеличение кинетической энергии обусловливает 
понижение давления в выходном сечении сопла и, следова
тельно, в камере 2; под влиянием разности давлений (ат-
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мосфсрного — на уровне 3 и в камере 2) жидкость подни
мается в камеру 2, где захватывается струей рабочей жид
кости, смешивается с нею, поступает в расширяющий 
патрубок 4 и далее по трубопроводу в бак на высоту Нт. 
Коэффициент полезного действия струйных насосов невы
сок, но простота конструкции и отсутствие движущихся 
деталей способствует их применению в различных промыш
ленных установках. Насосы 
струйного типа применяются 
для перемещения газов и как 
эжекторы в вакуумных уста
новках. 

Для подъема и перемеще
ния жидкостей иногда приме
няют пневматические подъем
ники, в которых в качестве ра
бочей среды используют сжа
тый воздух или технический 
газ. Пневматический подъем
ник периодического действия 
показан на рис. 1.9. Подъем 
жидкости из резервуара / на 
высоту Я г в бак 2 производит
ся при помощи компрессора 
К и пневматического баллона 
3. При отключенном компрес
соре и открытых кранах а и 
б баллон 3 заполняется жид
костью из резервуара / . При закрытии кранов а и б 
и включении компрессора К жидкость вытесняется через 
открытый кран в из баллона 3 в бак 2. Цикл подачи осу
ществляется периодически. 

Схема подъемника для жидкостей, называемого эрлиф
том или газлифтом, дана на рис. 1.10. Подъемники такого 
типа применяют, например, для подъема воды и нефти из 
буровых скважин. В обсадную трубу / опущена водоподъ
емная труба 2. Воздух поступает из компрессора К по воз
духопроводу (показан штриховой линией) в нижний конец 
водоподъемной трубы, где, смешиваясь с водой, образует 
смесь с малой плотностью р Г м<р в вд. По закону сообщаю
щихся сосудов между столбами жидкости в кольцевом 
пространстве между обсадной и водоподъемной трубами 
и более легкой смеси в водоподъемной трубе стремится ус
тановиться равновесие. Глубина погружения водоподъем
ной трубы под уровень жидкости может быть такой, что 

Рис. 1.10. 
лифта 

Схема работы эр-
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высота столба смеси в подъемной трубе будет достигать 
верхнего конца этой трубы или несколько превышать его, 
Столб воды в обсадной трубе будет выдавливать BB€p^ 
столб легкой смесн в подъемной трубе. При ударе об от
бойный конус 3 смесь выделяет воздух; вода, освобож
денная от воздуха, собирается в резервуаре 4. Таким обра
зом производится подъем жидкости на высоту Нт. 

1.5. Подача и напор объемных и динамических машин 

Подача и напор 1 машин для перемещения жидкости или 
газа определяются в основном конструкцией машин и ско
ростью движения ее рабочих органов, но зависят также и 

от гидравлических свойств си
стем, в которые машины вклю
чены. 

Поршневые и роторные ма
шины конструктивно приспо
соблены для создания высоких 
напоров; подача их, определяе
мая размерами их рабочих ор
ганов, может быть очень ма
лой. Это машины малых по
дач и высоких напоров. 

Лопастные центробежные 
машины, как будет показано 
ниже, перекрывают область 
значительных подач при широ
ком диапазоне развиваемых 
напоров. 

Машинами, развивающими малые напоры и наиболь
шие подачи, являются осевые. 

Вихревые машины занимают промежуточную область 
между центробежными и поршневыми. 

Представление о подачах и напорах разных типов на
сосов, работающих па воде, дает график рис. 1.11, постро
енный в логарифмической сетке координат на основе 
обследования выполненных конструкций насосов общепро
мышленного назначения. Отдельные уникальные конструк
ции иасосов выполнены с параметрами, выходящими за 
пределы этого графика. 

Рабочие параметры различных машин для перемещении 
газов указаны в § 10.1. 

1 Определение этих терминов дастся в ГОСТ 17398-72 «Hacoctt 
Термины и определения». См. также § 2.1. 

Порш 
ffb/e 

не^' 

/ 
/ 

Цент, ообеж нь/е 

| — 1 Осев i/e 

10 100 1000 <? ,м 3 /ч 

Рис. 1.11. График подач н на
поров водяных насосов раз
личных типов 
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1.6. Области использования различных машин 

Наибольшее распространение в народном хозяйстве по
лучили лопастные насосы. Создаваемый ими напор может 
превышать 3500 м, а подача— 100 000 м 3/ч в одном агре
гате. 

В теплоэнергетических установках для питания котлов, 
подачи конденсата в системе регенеративного подогрева 
питательной воды, циркуляционной воды в конденсаторы 
турбин, сетевой воды в системах теплофикации применя
ются центробежные насосы. 

В последнее время в связи с ростом мощности паровых 
турбин в конденсационных установках иногда применяют 
осевые насосы. 

Центробежные и струйные насосы применяются на ТЭС 
в системах гидрозолоудаления. 

Струйные насосы используются для удаления воздуха 
из конденсаторов паровых турбин и в абонентских тепло
фикационных вводах в качестве смесителей прямой и об
ратной воды. 

Эрлифты иногда употребляют на ТЭС для подъема во
ды из буровых скважин основного или резервного хозяйст
венного водоснабжения. 

Из объемных насосов в теплоэнергетике применяют 
поршневые насосы для питания паровых котлов малой па-
ропроизводительности и в качестве дозаторов реагентов 
для поддержания требуемого качества питательной и кот
ловой воды крупных котлов. Роторные насосы употребля
ются на электростанциях в системах смазки и регулирова
ния турбин. 

В технологическом цикле АЭС применяются центробеж
ные насосы специальных конструкций обычного и герме
тичного исполнений. 

Еще более широко насосы всех видов применяются на 
промышленных предприятиях, в сельском хозяйстве и для 
водоснабжения городов. Центробежные насосы работают 
в промышленности в системах хозяйственного и техничес
кого водоснабжения, а также для подачи различных рас
творов и реагентов в технологических схемах производств. 
Очень широко применяются струнные и центробежные на
сосы в строительной и угольной промышленности при гид
ромеханизации разработки грунтов и при гидравлическом 
способе добычи угля. В торфяной промышленности лопаст
ными насосами пользуются для разработки залежей торфа 
и подачи смеси торфа с водой. Центробежные, струйные 
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насосы, газлифты и пневматические установки применяют
ся для различных целей в легкой, химической, пищевой и 
нефтяной промышленности. За последние годы широкое 
применение получили центробежные насосы в трубопровод
ных системах транспорта воды и нефти на дальние рассто
яния. Следует отметить, что все системы коммунального 
водоснабжения основаны ira использовании лопастных 
(центробежных) насосов. 

В сельском хозяйстве для водоснабжения животновод
ческих ферм применяются в основном центробежные 
скважинные насосы. В крупных водопроводных системах 
поливного земледелия используют центробежные насосы с 
большой подачей. 

Широко распространены в народном хозяйстве различ
ные машины для сжатия и перемещения воздуха и техни
ческих газов. Центробежные и осевые вентиляторы боль
ших подач и значительных напоров применяются в качест
ве дымососов и для подачи воздуха в топки котлов. Все 
обширное вентиляционное хозяйство промышленных пред
приятий и гражданских сооружений основывается на при
менении центробежных вентиляторов низких и средних на
поров. 

Центробежные компрессоры с паровым и электрическим 
приводом являются основным видом компрессорных машин 
в металлургическом и коксохимическом производствах — 
здесь они служат для подачи дутьевого воздуха и газов — 
основных или побочных продуктов технологического цикла. 
Эти машины получают распространение в системах даль
него газоснабжения. Осевые компрессоры широко исполь
зуются в газотурбинных установках. Поршневые компрес
соры применяются в металлообрабатывающей и машино
строительной промышленности для сжатия воздуха, 
приводящего в действие пневматический инструмент и прес
сы. В химической промышленности газовые многоступенча
тые компрессоры используются в циклах синтеза химичес
ких продуктов при высоком давлении. В последнее время 
сжатый воздух, получаемый от поршневых компрессоров, 
находит применение в текстильной промышленности как 
энергоноситель для проведения ткацкого процесса. 

На ТЭС поршневые компрессоры служат для обдува 
поверхностей нагрева котлов с целью их очистки от лету
чих золы и сажи и снабжения сжатым воздухом пневмати
ческого ремонтного инструмента. 



ГЛАВА ВТОРАЯ 

ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ И ОПРЕДЕЛЕНИЯ 

}Л. Параметры машин, подающих жидкости и газы 

Основными величинами, характеризующими работу ма
шин, являются подача, напор и давление, ими развивае
мые. Энергия, сообщаемая потоку жидкости или газа 
машиной, вполне определяется этими величинами и плот
ностью подаваемой среды. Гидродинамическое и механиче
ское совершенство машины характеризуется ее полным 

Подача — количество жидкости (газа)', перемещаемое 
машиной в единицу времени. 

Если подачу измеряют в единицах объема, то ее назы
вают объемной и обозначают Q. 

Системой СИ введена массовая подача М, кг/с, — мас
са жидкости (газа) , подаваемой машиной в единицу вре
мени. Очевидно, что 

где р — плотность среды, кг/м я; Q — объемная подача, 

При отсутствии утечек массовая подача одинакова для 
асех сечений проточной полости машины независимо от 
пода подаваемой среды. Объемная подача практически 
одинакова по всей длине проточной полости только в на
сосах и приблизительно одинакова в вентиляторах. В комп
рессорах вследствие существенного повышения давления 
Происходит уменьшение удельного объема газа и объемная 
годача по длине проточной полости падает. 

В расчетах принято исчислять объемную подачу комп
рессоров при условии всасывания или при нормальных ус
ловиях, т. е. при параметрах среды Т= 293 К, р = 100 кПа, 
р = 1,2 кг/м 3 . 

Подача насоса (вентилятора, компрессора) зависит от 
размеров и скоростей движения его рабочих органов и 
свойств трубопроводной системы, в которую он включен. 

По ГОСТ 17398-72 «Насосы. Термины и определения» 
давление, развиваемое насосом, определяется зависимо
стью 

КПД. 

(2.1) 

м7с. 

Р = РК — Рп + (2.2) к 2 
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где р н и р к — соответственно давления на входе в насос 
(начальное) и на выходе из насоса (конечное), Па; р — 
плотность среды, подаваемой насосом, кг/м 3 ; с н и о,— 
средние скорости потока на входе и выходе, м/с; г„ и г , -
высоты расположения центров входного и выходного сече
ний насоса. 

Государственный стандарт устанавливает отчетливое 
понятие напора как величины, связанной с давлением со
отношением 

H = p/(pg). (2.3) 
Такое понятие напора как величины, исчисляемой в едини
цах длины, вполне согласуется с основными положениями 
гидромеханики. 

Перейдем от давлений к напорам, разделив все члены 
(2.2) на pg: 

Н = + U=A + {Zk _ г н ) . (2.4) 
PS 2fi 

Полученное равенство определяет полный напор, разви
ваемый насосом. 

Графически уравнение (2.4) поясняется рис. 2.1. 
Если пренебречь приростом скоростного напора 

значение которого в некоторых случаях неве

лико, то полный напор машины представится только стати
ческой частью его ИГЛ, м: 

я с т = ^ ^ - + ( * „ - * „ ) . ад 
ре 

Заметим, что напор физически представляет собой вы
соту столба той жидкости, к потоку которой он относится 
(рис. 2.1). 

Напор, развиваемый вентиляторами, выражают иногда 
условно в миллиметрах водяного столба. Напомним, что 
напор в 1 мм вод. ст. эквивалентен давлению 9,81 Па 1 . 

Важной величиной, характеризующей насосы и венти
ляторы с энергетической стороны, является их удельная 
полезная работа Ln, Дж/кг: 

К = р/р = gH, (2.6) 

1 Давление, развиваемое вентиляторами, по ГОСТ 5976-73 измеря
ется в паскалях. 
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представляющая собою работу, получаемую потоком от 
рабочих органов машины, отнесенную к 1 кг массы жидко
сти (газа). 

Работа L, подводимая на вал машины для приведения 
ее в действие, отнесенная к 1 кг массы подаваемой среды, 
называется удельной работой машины; она в основном 
определяет необходимую мощность приводного двигателя 
машины. Из-за потерь энергии 
в машине удельная полезная 
работа машины меньше ее 
удельной работы. 

Удельная работа компрес
соров вычисляется особо в за
висимости от вида термодина
мического процесса, протекаю
щего в компрессорах (см. 
§ 10.2). 

2.2. Мощность и КПД 

Р9 , 
Трубка 

полного 
,. на пора 

гн'гй 

Рис. 2 1 Полный напор И, раз
виваемый насосом 

Рабочие органы машины — 
допасти, порш ни — работают 
в потоке и увеличивают его 
энергию. Для проведения этой 
работы к валу насоса должна 
непрерывно подводиться энергия от двигателя. 

Аналогично понятию удельной полезной работы в гид
ромашиностроении введены понятия полезной мощности 
насоса и мощности насоса. 

Полезная мощность машины (насоса, вентилятора) — 
работа, сообщаемая машиной в секунду подаваемой среде, 
определяется соотношением 

Nn = р QgH/1000 = Q р/1000. (2.7) 

Формула (2.7) следует из представления о работе как 
о произведении силы на длину пути. Действительно, pQg= 
—Mcg = Gc—вес среды, подаваемой машиной в секунду 
на высоту Н, м. При этом машина совершает в секунду 
полезную работу GCH, Вт, сообщаемую подаваемой среде. 
Делением на 1000 выражают полезную мощность, в кило
ваттах. 

Соотношение (2.7) с учетом (2.6) может быть приведе
но к виду 

Nn = Л*1п/Ю00. (2.8) 
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В системе МКГСС полезная мощность определяется 
формулой 

Д Г П = у QHI102. 
Мощность N, подводимую от двигателя на вал насоса 

(вентилятора), называют мощностью насоса (вентиля
тора). 

Потери энергии, неизбежные в любом рабочем процес
се, приводят к неравенству N„<N. Процесс работы маши
ны тем совершеннее, чем меньше Na отличается от N. 

Эффективность использования насосом энергии, к нему 
подводимой, оценивают КПД насоса г\—отношением по
лезной мощности к мощности насоса, 

H=NJN. (2.9) 

В рабочих условиях КПД зависит от многих факторов: 
типа, размера и конструкции машины, рода перемещаемой 
среды, режима работы машины, характеристики сети, на 
которую машина работает. 

Для оценки энергетической эффективности установки в 
целом, состоящей из машины и двигателя к ней, пользуют
ся КПД установки г)у: 

% = Л у л и (2.10) 

где N3n — электрическая мощность, подводимая к двига
телю. 

Для оценки эффективности компрессоров служат отно
сительные термодинамические КПД (см. § 10.3), 

2.3. Совместная работа насоса и трубопроводной 
системы 

Работа насоса, присоединенного к системе водопрово
дов, находится в зависимости от гидравлических свойств 
этой системы, называемой сетью. Рассмотрим условия ра
боты машины на примере насосной установки (рис. 2.2), 
полагая систему устойчивой (понятие устойчивости системы 
дано в § 3.19). 

Первое условие связи насоса с трубопроводной систе
мой следует из уравнения неразрывности и заключается в 
равенстве массовых подач, проходящих через насос и при
соединенные к нему всасывающий и напорный трубопро
воды: 

М н а с ^ М т р . (2-Й) 
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Для несжимаемой жидкости р н а с = Р т р и поэтому имеет 
место равенство объемных подач: 

<?пас = <?тр. (2-12) 

Второе условие связи основывается на уравнении со
хранения энергии. Пусть заданием и расчетом установлены 
давления р\, р2, Рг, подачи Qt, Q2, Q3, высоты Hi, Н2, Н3 и 
размеры труб всех участков сети. 

Hi 

Я 

Рз 

ff.i 

Рис. 2.2. Насос, включенный Рнс. 2.3. График совместной 
в водопроводную сеть работы насоса н водопровод

ной сети 

Уравнение сохранения энергии для уровней 0—0 и 2—2 
с учетом полезной работы, передаваемой потоку насосом, 

& + La=&-+g(H1 + HJ + g(h1 + hA-& + Л Д _ 2 ) , (2.13) 
Р Р 

где А ь hA-&, Ад-2 — потери напора в трубах 1, А—Д, Д—2. 
В области развитой турбулентности потери напора под

чинены квадратичному закону и поэтому 

Z ft = ftx + па-а + Лд-2 = т$ + тд—ьО* + «г д _ 2 <$> 

или 

Zh = {m1 + тл_ д + т д - а QVQ2) Q2-
Сумма коэффициентов, содержащихся в скобках, с уче

том поправки на разницу в подачах Q и Q2 может быть 
чринята постоянной и равной т. Тогда 2 f t=mQ 2 , 

Деление (2.13) на g приводит к равенству 

Н = LJg = {р2- P l ) / (P g) + (« i + " 2) + mCfi. (2.14) 
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Задавая произвольные значения Q, вычисляем по (2.(4) 
соответствующие значения Н и наносим на график (рис. 
2.3) ряд точек, соединяя которые плавной кривой получа
ем характеристику сети а. 

Каждый насос при заданной частоте вращения облада
ет определенной характеристикой, выражающей связь ме
жду его подачей и напором. Пусть линия А на рис. 2.3 явля
ется характеристикой насоса А (см. рис. 2.2). Характерис
тики а и А пересекаются в рабочей точке а, определяющей 
единственно возможный в данной системе установившийся 
режим работы насоса с подачей Q и напором Н. Только в 
режиме, определяемом точкой а, имеет место равенство 
полезной удельной работы насоса и удельной работы, тре
буемой сетью. 

Подача и напор, соответствующие точке а, могут быть 
использованы для расчета мощности насоса по формулам 
(2.7) и (2.9). 

Вопросы совместной работы насосов и водопроводной 
сети подробно рассматриваются в § 3.18. 



Часть II 
ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ Н А С О С Ы У, ВЕНТИЛЯТОРЫ 

ГЛАВА ТРЕТЬЯ 

ОСНОВЫ ТЕОРИИ 

3.1. Способ действия 

Передача энергии штоку жидкости с вала центробеж
ной машины осуществляется рабочим колесом с кривыми 
(иногда профилированными) лопастями (рис. 3.1 и 3.2). 

Внутренняя полость рабочего колеса (межлопастные 
каналы) образуются двумя фасонными дисками 1 и 2 и 
несколькими (обычно кривыми) лопастями 3. Диск 1, на
зываемый основным или ведущим, составляет одно целое 
со ступицей, служащей для жесткой посадки на вал насо
са. В вентиляторах основной диск и ступица изготовляют
ся раздельно и жестко соединяются заклепками или свар
кой. Диск 2 называется покрывающим или передним; он 
составляет одно целое с лопастями в насосах (изготовле
ние колеса — отливкой), а в вентиляторах соединяется с 
лопастями сваркой или заклепыванием (см. § 5.5). 

Жидкость (газ), поступая в межлопастные каналы, вра
щается вокруг оси 0—0 рабочего колеса, под влиянием 
центробежных сил перемещается к периферии колеса и вы
брасывается в канал, окружающий колесо. 

Работа центробежных сил на пути от входа в межлопа
стные каналы до выхода из них приводит к увеличению 
анергии потока. 

Применим к потоку в межлопастных каналах вращаю
щегося рабочего колеса с вертикальной осью и постоянной 
шириной лопасти уравнение Бернулли, полагая потери 
Энергии равными нулю: 

— + gz + — R2 — = const. 

Для рассматриваемого случая при 2 = c o n s t это уравне
ние в развернутом виде будет иметь вид 

w \ ., о 2 р 2 w% о ш 2 
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откуда определяется повышение давления в потоке, прохо
дящем через колесо центробежной машины: 

2 \ , р 

Р=Рг (u]-ul). (3.1) 

Это равенство показывает, что давление, развиваемое ко
лесом центробежной машины, есть результат двух процес

сов: 1) преобразования кинетиче
ской энергии относительного дви
жения [первый член равенства 
(3.1)] ; 2) работы центробежных 
сил [второй член равенства 
(3.1)]*. 

Рис. 3.1. Рабочее колесо центробежной 
машины (А — осевое сечеиие) 

Рис. 3 2. Разрезы колеса центробежной 
машины. Параллелограммы скоростей 
на входе и выходе межлопастных кана
лов 

* Единица массы жидкости, находящейся на расстоянии г от цен-
ра вращения, обладает центробежной силон рсо2/\ и ее работа на эле
ментарном пути dr составит pwbdr. На пути от Ri до центробежная 
сила дает работу 

j рсо? г dr = f (со2 R\ - со" Rl) = f ( 4 - ф . 
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В конструкцию центробежной машины кроме рабочего 
колеса входят следующие основные элементы: подвод 
(входная полость) 5, отвод [выходная полость 4 (рис. 3.2)]. 
В некоторых машинах подвод и отвод выполняются в виде 
специальных, направляющих поток лопаточных устройств. 
Назначение этих устройств объяснено в § 3.6. 

JJ. Уравнение Эйлера. Теоретический и действительный 
напоры, развиваемые рабочим колесом 

Напор, развиваемый рабочим колесом центробежной 
машины, зависит от скорости потока, проходящего через 
рабочее колесо, и от размеров его. Основная задача теории 
центробежных машин состоит в установлении этой зависи
мости. 

Кинематическая структура потока во вращающихся 
криволинейных каналах весьма сложна, и решение указан
ной задачи в рамках настоящего курса требует введения 
некоторых условий, упрощающих решение. Полученный 
таким путем результат может быть скорректирован введе
нием опытных коэффициентов. 

Введем следующие предположения: 1) поток имеет 
струйчатую структуру, т. е. состоит из множества струй, 
повторяющих геометрическую форму лопасти; 2) имеет 
место осевая симметрия потока, т. е. все струи, составля
ющие поток, совершенно одинаковы геометрически и кине
матически; 3) поток является плоским, т. е. градиент ско
рости вдоль оси, параллельной геометрической оси маши
ны, отсутствует. 

Первые два предположения можно полагать осущест
вимыми только при бесконечно большом количестве рабо
чих лопастей при условии, что лопасти не имеют толщины 
и, следовательно, не уменьшают проходное сечение меж
лопастных каналов. Поэтому в последующем изложении 
параметры машины, вычисляемые при указанных предпо
ложениях, обозначаются индексом оо и называются пара
метрами при бесконечном количестве лопастей. 

Применим к потоку, проходящему через колесо центро
бежной машины, уравнение моментов количества движе
ния: импульс момента внешних сил, действующих на мас
су, состоящую из любых материальных частиц, равен изме
нению момента количества движения этой массы. 
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Пусть через колесо машины проходит расход Q жид
кости или газа с постоянной плотностью р; моменты коли
честв движения, отнесенные к 1 с, составят pQcrfi на вхо
де и pQc2h на выходе из колеса. Здесь pQ — массовый 
расход через колесо; С\ и Сг— абсолютные средние скоро
сти потока на входе и выходе межлопастных каналов; /, и 
h — плечи скоростей с\ и Сг (рис. 3 . 2 ) . 

Если обозначить М т о о теоретический момент, передава
емый потоку с вала (в предположении бесконечного коли
чества лопастей и при отсутствии потерь в процессе преоб
разования механической энергии в гидравлическую), то 
уравнение моментов количеств движения для времени /St 
с. будет иметь вид 

Мтоо Л / = (pQc 2 / z — pQcJi) Л t. ( 3 . 2 ) 

Момент, подводимый от двигателя к валу машины, 
больше М т о о вследствие механического трения в подшипни
ках и уплотнениях вала, наличия объемных потерь и тре
ния нерабочих поверхностей колес о жидкость (газ). 

Введем в уравнение ( 3 . 2 ) конструктивные радиусы R, и 
# 2 : Z i = # i C O s a i ; / 2 = # 2 C o s a 2 , тогда 

М Т о о = Р Q (R?c2 cos a 2 — R& cos a x ) . ( 3 . 3 ) 

Здесь ai и % — углы между абсолютными и переносными 
скоростями на входе и выходе. 

По рис. 3 . 2 c i C o s a i = Ciu; C 2 C o s a 2 = C 2 U , следовательно, 

Nrco^pQWfsu — R&u)- ( 3 . 4 ) 

Мощность, передаваемая потоку в межлопастных кана
лах, 

NTX, = Мтоосо = р Q (R#2u — RiPlu) to, 

или 
Nxoo = [>Q (и 2 с 2 и — щс1и). ( 3 . 5 ) 

Теоретическая мощность при бесконечном количестве 
лопастей может быть вычислена и как произведение мас
сы, проходящей через рабочее колесо в секунду, на соот
ветствующую удельную работу: 

= p Q L T 0 0 . ( 3 . 6 ) 

Из сопоставления ( 3 . 5 ) и ( 3 . 6 ) следует 
£тоо = и$ги — щс1и. (3 .7) 
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Удельная работа связана с напором равенством (2.6), 
из которого с учетом (3.7) следует 

gHTOO = ы2с2„ — UiClu. 

Поэтому 
Ятоо = (и2с2и — uvciu)'g. (3.8) 

Теоретическое давление р т о о получается из (3.8) и из
вестного соотношения гидромеханики р=\Н, где y=pg — 
удельный вес среды, 

Ртоо = р ( « ; A u — игсы)- (3.9) 

Уравнения (3.4), (3.5) и (3.8) — основные уравнения 
центробежной машины. Уравнение (3.8) было получено 
великим математиком Леонардом Эйлером в 1754 г. и на
зывается уравнением Эйлера. 

При использовании основных уравнений скорости С\и и 
С2и по окружностям радиусов Ri и / ? 2 принимаются посто
янными, так же как и прочие составляющие параллело
граммов скоростей на входе и выходе. В действительности 
это не так, потому что лопасти, развивая силу взаимодей
ствия с потоком, должны по теореме Жуковского о подъ
емной силе крыла иметь положительное значение циркуля
ции, что имеет место только при разных значениях относи
тельной скорости на выпуклой (рабочей) и вогнутой (не
рабочей) поверхностях лопастей. Таким образом, относи
тельная скорость в межлопастных каналах должна изме
няться от наибольшего значения на вогнутой стороне ло
пасти до наименьшего значения на выпуклой, а не оста
ваться постоянной. 

В изложенном заключается парадоксальность рассмот
ренной струйной теории центробежной машины 

Из параллелограммов на входе и выходе следует 

wi = и\ -f c'i — 2 ы^,,,; 

w] = u2; + с] — 2it£2u. 

Определив отсюда произведения u\Ciu и и2с2и и внеся по
лученные выражения в (3.8), получим уравнение 

9 9 9 2 2 

2g 2g 2g 

Первый член этого уравнения — напор, обусловленный ра
ботай центробежной силы жидкости (газа) . 
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Члены уравнения (3.10J [wi— w2)/2g и ( с 2 — c , ) / 2 g вы
ражают, очевидно, прирост напора вследствие преобразо
вания кинетических энергий относительного и абсолютного 
движений в межлопастных каналах. 

Скоростной напор, создаваемый лопастями рабочего ко
леса, при принятых ранее допущениях равен 

( Я с к ) Т о о - ( ^ - С

2 ) / ( 2 ^ ) , (3.11) 
потому что абсолютная скорость потока повышается коле
сом от С\ до с2. Поэтому теоретический статический напор 
составит 

и\ — и\ w\ — ш 2 , i 
(Л С Т)™= Я-гсо— ( # с к ) т о о = — 1 — . (3.12) 

Из последнего равенства следует, что повышение ста
тического напора и давления лопастным колесом центро
бежной машины происходит за счет работы центробежных 
сил и понижения кинетической энергии относительного 
движения. 

Если выполнить межлопастные каналы так, что их се
чение по всей длине будет постоянно, то W\ = w2 и теорети
ческое статическое давление, развиваемое таким колесом 

(Рст)гоо = р ( и 2 - " ? ) / 2 . (3.13) 
Тангенциальная составляющая абсолютной скорости 

С\и характеризует закрученность потока перед входом в 
межлопастные каналы. Удельная работа, затрачиваемая 
на закручивание, численно равна щсы, Дж/кг; она переда
ется жидкости и суммируется с работой, передаваемой по
току рабочими лопастями. Поэтому в соответствии с (3.7) 
удельная теоретическая энергия потока на выходе из ра
бочего колеса 

L T 0 0

 = И2С2и — ^ 1 С 1 ц ~Ь ^ 1 с 1 ц — usP?W (3-14) 
Следовательно, при определении теоретических пара

метров машин, не имеющих на входе специальных ус
тройств, закручивающих поток, основные уравнения пред
ставляются в следующем виде: 

МТоо — р QR2c2u; LTOO = и2с2и\ I (3 15) 

Равенства (3.15) обычно называют основными уравне
ниями центробежной машины с радиальным входом (при 
С | Ы = 0 абсолютная скорость радиальна). 
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Из треугольника скоростей на входе при с1и=0 следует 
^ = u i f — U p поэтому уравнения (3.10) — (3.12) дают сле
дующие, характерные для машин с радиальным входом зна
чения теоретических напоров: 

Нтж = iul — и* + cl)/(2g); 

(HCK)Tao = [cl-c\)/(2g); \ (3.16) 

(HCT)TOO = W2-w] + ci)/(2g). 

Действительный напор, развиваемый колесом, меньше 
теоретического при бесконечном количестве лопастей, Я < 
< Я Т о о . Это объясняется тем, что, во-первых, часть энергии, 
получаемой потоком в межлопастных каналах, затрачива
ется на преодоление гидравлического сопротивления про
точной полости машины (это обстоятельство учитывают 
введением в расчет гидравлического КПД г|г, оценивающе
го совершенство проточной полости машины), и, во-вторых, 
уравнение Эйлера (3.8) получено в предположении осевой 
симметрии потока, т. е. при постоянном осредненном значе
нии w2 на выходе из межлопастных каналов. Однако в дей
ствительности скорости w2 распределены по выходному се
чению рабочего колеса неравномерно, и поэтому переход 
от Ятоо к Я т может быть проведен по формуле 

Я т = иЯ т о о , (3.17) 

где и<1—поправочный коэффициент, учитывающий ко
нечное число лопастей. 

Уравнение Эйлера давало бы точное значение Я т в слу
чае, когда при составлении исходного уравнения (3.2) ко
личество движения потока вычислялось не по среднему зна
чению Ki 2 =cons t , а с учетом действительного распределе
ния скоростей в выходном сечении колеса. 

На основании изложенного вычисление действительно
го напора ведется по формуле 

Я = т] г цЯ т о о . (3.18) 

Для современных центробежных машин г\г—0,804-0,96. 
Из ряда соотношений для определения поправочного 

коэффициента ц часто пользуются формулой чешского про
фессора Стодолы 

|* = 1— ~r sin р 2 , 

где z — количество лопастей рабочего колеса насоса. 
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Формула Стодолы дает удовлетворительные практичес
кие результаты. В ориентировочных расчетах принимается 
ц « 0 , 8 . 

3.3. Уравнения энергии потока в рабочем колесе машины 

В машинах, перемещающих газы, p = v a r и передача 
энергии потоку и теплообмен с окружающей средой обус
ловливает изменение термодинамического состояния газа. 

Условие сохранения энергии газового потока в рабочем 
колесе центробежной машины можно записать в виде 

2 2 

где соответственно для входа и выхода рабочего колеса 7 \ 
и Т2 — абсолютные температуры газа; С\ и с2 — абсолютные 
скорости; ср — теплоемкость газа при постоянном давлении; 
L-S — удельная энергия, сообщаемая газу; q — количество 
теплоты, переходящее в окружающую среду, отнесенное к 
1 кг газа. 

Используя (3.7) и вводя поправочный коэффициент р. 
получаем 

2 2 
p. (U2c2u - ulClu) = ср (Т2 - 7\) + + q. (3.20) 

Это уравнение показывает, что механическая работа, пере
даваемая рабочими лопастями потоку газа, расходуется на 
изменение состояния газа, приращение его кинетической 
энергии и частично теряется, переходя в среду, окружаю
щую машину, в виде теплоты. 

Если машина служит для подачи малосжимаемой жид
кости (насос) или подачи газовой среды при небольшом 
повышении давления (вентилятор), то термодинамическое 
состояние потока можно полагать неизменяющимся; тем
пература газа в процессе работы машины остается постоян
ной, и баланс энергии может быть записан так: 

где pj И рг — давление на входе и выходе; h—потери напо
ра в проточной полости машины. 

36 



рлс. 33 . Баланс энергии рабочего колс-
& центробежной машины 

Аналогично (3.20) на основа-
аии последнего равенства можно 
записать: 

\1(щРги — Win) = 

с 2 - с 2 

+ gh. 

+ 
(3.22) 

Следовательно, механическая 
работа, сообщаемая потоку ра
бочими лопастями машины, по
вышает давление в потоке, уве
личивает кинетическую энергию его и отчасти расходуется 
на преодоление сопротивлений проточной полости. 

Рисунок 3.3 дает графическое представление баланса 
анергии центробежной машины. Здесь обозначено: L\ — 
удельная энергия потока на входе в рабочее колесо, Дж/кг; 
Lb —удельная энергия, передаваемая потоку в рабочем 
колесе; L 2 — удельная энергия потока на выходе из ра
бочего колеса; £ 0 кр.ср — потеря энергии в окружающую 
среду. 

3.4. Влияние угла р 2 на напор, развиваемый 
центробежной машиной 

Влияние угла р 2 на примере рабочего колеса с радиаль
ным входом потока в межлопастные каналы. Из плана ско
ростей на выходе (см. рис. 3.2) имеем 

откуда 
с 2 и = «2 — % c t g P 2 . 

где ctT— радиальная составляющая абсолютной скорости 
па выходе; 

Н joo — • 
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или 
4 U2C2r ctgp 2 

(3.22) 
В S 

Если ввести обозначения u\/g—A и U2C2r/g=B, то тео
ретический напор определится формулой 

Я т т с = Л - B c t g p V (3.23) 

Зависимость / / т о о от р 2 

р2 О 90° 180"> 
/ / Т о о — °° < 4 / g + 

Значение р 2, соответствующее НТОо=0 в уравнение 
(3.23), получается равным 

Р 2 = arcctg« 2 /c 2 r . 

Уравнение (3.24) представлено на рис. 3.4. Как видно 
из этого рисунка, теоретический напор существенно зави

сит от угла р 2 , в особенно
сти при малых и больших 
значениях, приближающих
ся к нулю или 180°. 

Измерения скорости по
тока и определение ее нап
равления на выходе из рабо
чих колес насосов и венти
ляторов показывают, что 
угол рг потока отличается 
от лопастного угла р 2 л , ха
рактеризующего положение 
конечного участка лопасти. 
Разность углов р 2 л и р 2 на
зывают углом скоса потока 
0 = р г л — Р г - Угол о для ма
шин обычных конструкции 
почти не зависит от режима 
работы и составляет 3—5° 

Очевидно, что лопастной 
угол р 2 л является фактором, позволяющим конструировать 
машины с различными значениями теоретического и дейст
вительного напоров. 

Ветвь abc кривой HTOO=f($2), представляющая прак
тический интерес, на рис. 3.4 ограничивается областью по
ложительных значений Н7Ж. 

Рис. 
/ /тоо : 

3.4. 
=А-

График зависимости 
-В c lg р 2 
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Три типа лопастей рабочего колеса. В конструкциях 
центробежных машин различных назначений встречаются 
лопасти, отогнутые назад, радиальные и отогнутые вперед. 
Лопастный угол р 2 л , как видно из рис. 3.5, определяет 
тип лопасти: если р 2 л>90°, лопасть отогнута вперед; при 
р 2 Л=90° лопасть раднальна и при р 2 л <90° лопасть ото
гнута назад. Во всех случаях угол р1Л на входе меньше 
90°. 

Рис. 35. Типы рабочих лопастей центробежной машины: 
a w лопасти отогнуты назад; б — лопасти радиальиы; в — лопасти отогнуты вперед 

Ранее было показано, как влияет угол р2 на полный 
теоретический напор. Выясним теперь влияние этого угла 
на статическую и скоростную составляющие теоретическо
го напора применительно к трем основным типам рабочих 
лопастей. 

Для упрощения анализа предположим, что колесо име
ет радиальный вход и что радиальная составляющая аб
солютной скорости на выходе равна абсолютной скорости 
на входе в межлопастные каналы. 

Воспользуемся известным соотношением 

//too — {Нск)т» 4" {НстЬ°°-
(3.25) 
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На основании принятого условия Ci = C2T и формул^ 
(3 .11) получим 

2 2 
(Надт~ = -^^-. (3 .2Е) 

Из тригонометрических соотношений (см. рис. 3 . 2 ) сле
дует 

с\ = с\, + с\и\ с2и = « 2 — C 2 r
 ctg Рг! 

cl = dr +(«2 — C 2 rCtgP 2) 2. 
Подставив значение с\ в уравнение ( 3 . 2 6 ) , получим 

( H C K U ^ ^ - C

0

M ) \ ( 3 . 27 ) 

По уравнению ( 3 . 2 5 ) статический напор определяется 
как разность полного и скоростного теоретических напоров 

(И \ — И (ИЛ "2^2» (t< 2 — C2r Ctg р 2 ) " 
\Чст)тоо — ' J

T ( ."cWTOo — . 
g 2g 

Преобразовав это выражение, после подстановки 
с 2 и = u2 — c 2 r ctg р 2 

получим ( 7 / с т ) т о о = J ~ ( c » c t g ^ ' . ( 3 . 28 ) 

По уравнениям ( 3 . 2 3 ) , ( 3 . 2 7 ) и ( 3 . 2 8 ) можно построить 
графики зависимости полного напора и его составляющих 
от угла р 2. На рис. 3 . 6 даны графики //Т Оо=/(р2) и 
(Нст) т о о = / ? ( Р г ) , которые наглядно показывают, что умень
шение угла рг приводит к снижению полного напора, раз
виваемого рабочим колесом центробежной машины. 

Из уравнения ( 3 . 2 8 ) видно, что ( Я с т ) т становится рав
ным нулю при условии (c2r ctg р 2 ) 2 = 0 , что возможно 

при p j ^ a r c e W — и p2 = arcctg ^ . 

Максимум ( # с т ) т будет при c t g p 2 = 0 (или р 2 =90°) 
Изменение теоретического скоростного напора на рис. 

3 . 6 представлено как изменение разности ординат кривы? 
Я х о о = /(р2) И (tf C T) T O O = f(R2). 

Наибольшее (Нск)ч<х> в случае лопастей, отогнутых впе
ред, будет при 

arcctg(—-^.). 
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При уменьшении угла р 2 теоретический скоростной на
пор непрерывно уменьшается, достигая значения, равного 
нулю, при 

Pi = a r c c t g ( + ^ - ) . 

-Лопасти —.Лопасти. 
отогнутыУ 

вперед £ 

Из изложенного следует, что лопасти, отогнутые вперед, 
передают потоку наибольшее количество энергии по срав
нению с лопастями других 
форм. Но в общем количестве 
энергии, передаваемой такими 
лопастями, преобладает ско
ростная энергия. Напротив, в 
полной энергии, передаваемой 
лопастями, отогнутыми назад, 
преобладает энергия потенци
альная (статический напор). 

Способность рабочих ло
пастей развивать статический 
напор обычно характеризуют 
степенью реактивности рабо
чего колеса. 

Степень реактивности р 
равна отношению теоретичес
кого статического напора к 
полному теоретическому па-
пору, развиваемом^ лопастями 
рабочего колеса машины: 

С»* Ararcctgf-J^) 

Рис. 3.6. Графики / / т » = / ( Р ) 2 

И ( Я с т ) т » = / ( Р 2 ) 

р = ( Я с т ) т о о / Я т о о . (3.29) 
Пользуясь уравнениями (3.23) и (3.28), можем напи

с а т ь 

Р = 
. Ы - у 2 г с 1 д В 2 ) 

2g g 
откуда после преобразований получим 

p = = ~ H 1 + ^ c t g P 2 ) - ( 3 - з о ) 

Для лопастей, предельно отогнутых вперед, при 

P 2 = a r c c t g f _ ^ ) р - 1 ( 1 - Ь Jb. = 0 . 

Для радиальных лопастей c tgP2=0, поэтому р = ' / 2 -
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Для лопастей, предельно отогнутых назад, при 

p 2 = a r c c t g ( + ^ - ) р = 1 . 

Таким образом, степень реактивности характеризует 
конструктивный тип лопастей машины со стороны разви
ваемого ими статического напора. 

Лопасти с малой степенью реактивности в основном 
развивают скоростной напор и, следовательно, имеют вы-
сокие выходные скорости. Для преобразования скоростно
го напора в статический машины с такими лопастями снаб
жаются диффузорпыми устройствами, обладающими низ
ким КПД. Поэтому КПД машины с малой степепьи) 
реактивности обычно ниже КПД машины, обладающей 
большой степенью реактивности. 

Выводы. Лопасти, предельно отогнутые вперед, разви
вают при заданных щ и с2г наибольший полный теоретиче
ский напор в форме скоростного напора. При уменьшении 
угла р 2 полный теоретический напор уменьшается; одно
временно растет степень реактивности и повышается ста
тический напор. При р 2 = 9 0 ° степень реактивности равна 
0,5 и полный теоретический, напор состоит из одинаковых 
скоростного и статического напоров. 

Дальнейшее уменьшение угла р 2 связано с падением 
полного теоретического напора до нуля при одновременном 
росте степени реактивности до единицы. Последнее связа
но с относительным повышением статического напора. 

В конструкциях центробежных машин различных на
значений встречаются все три типа лопастей. В центробеж
ных насосах применяются в основном только лопасти, ото
гнутые назад. 

Центробежные вентиляторы имеют все три типа лопас
тей. Центробежные компрессоры обычно имеют лопасти, 
отогнутые назад. 

3.5. Течение в межлопастных каналах. Основные 
размеры рабочего колеса 

Начнем с треугольника скоростей на входе в рабочее 
колесо (см. рис. 3.2). Как уже указывалось, при отсутствии 
специальных направляющих аппаратов закручивание по
тока перед колесом при номинальном режиме невелико и 
поэтому «1=90° . Из треугольника скоростей на входе 
имеем 

tgp! = - ^ — 
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Но по условию неразрывности C\r=Q/nD\\i\b\, где щ — 
коэффициент заполнения сечения активным потоком (с 
учетом толщины лопастей), pi=0,85-=-0,95. Следователь
но, 

tgPi = (3.31) 

Для машины с определенными размерами и формой ло
пастей U] и с\и пропорциональны частоте вращения п и 
поэтому последнее равенство может быть приведено к ви
ду tg Pi =Q/dn, где а —ко
эффициент пропорциональ
ности. Следовательно, угол' 
Pi уменьшается при увели
чении частоты вращения 
рабочего колеса, а при воз
растании подачи — увеличи
вается. 

Таким образом, при по
стоянном значении лопаст
ного угла Pi.t существует 
разность углов t = P i n — P i , 
называемая углом атаки. 
От размера этого угла зави
сят потери энергии в рабо
чем колесе. Оптимальный 
угол атаки рабочих колес с 
лопастями, сильно загнуты
ми назад, составляет—З-т-
+5°. Для лопастей, силь
но загнутых вперед, опти
мальный угол атаки значительно больше. 

Теперь рассмотрим треугольник скоростей на выходе из 
рабочего колеса. Здесь также направления выходной от
носительной скорости ш 2 и конечного участка лопастей не 
совпадают; существует угол отставания потока а = р 2 л — Р г -
Этот угол в отличие от угла атаки i почти не зависит от 
режима работы машины и всегда положителен ( о > 0 ) , 
т.е. р 2 < р 2 л . 

Рассмотрим картину течения в межлопастных каналах, 
образованных плоскими радиальными лопастями (рис. 
3.7). Сложное течение в межлопастпых каналах можно 
разложить па простые: поступательное радиальное, как в 
неподвижном канале, циркуляционное, обусловленное вра-

Рис. 3.7. Относительные движе
ния в межлопастных каналах: 
/ — движение в псиоднижной решетке; 
11 — вшфелое движение в межлопаст
ных каналах; / / / — циркуляционное 
движение вокруг профилей 
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щснием капала, и циркуляционное, вызываемое разностью 
давлений по обе стороны лопасти. 

Поступательное течение / направлено от центра к пе
риферии; скорости его радиальны и соответственно урав
нению неразрывности обратно пропорциональны расстоя
нию от центра. Циркуляционное течение / / обусловлено 
инерцией жидкости, стремящейся сохранить в пределах 
каждого межлопастпого канала свое положение в прост
ранстве и поэтому стремящейся вращаться относительно 
колеса с угловой скоростью со, приблизительно равной уг
ловой скорости колеса, но имеющей обратное направление. 
Линейные скорости этого движения распределены прямо 
пропорционально расстоянию от центра вращения и на 
входе в межлопастные каналы совпадают по направлению-
с окружной скоростью колеса, а па выходе — противопо
ложны ей. 

Циркуляционное течение / / / , связанное по теореме Жу
ковского с разностью давлений на рабочей и тыльной по
верхности лопастей, несколько изменяет скоростной эффект 
течения / / . 

Результат суммирования скоростей течений / , / / , III. 
показан в нижнем канале колеса на рис. 3.7. Из-за нерав
номерного распределения скоростей в сечениях межлопа-
стиых каналов происходит уменьшение компоненты c 2 u rt 
соответственно уменьшение теоретического напора # т . 
Учет уменьшения ciu можно производить по полуэмпириче-" 
ской формуле Пфлейдсрера 

С2и — , + р 

(с2и)°° (3.32) 

где с 2 и — действительное значение тангенциальной компо
ненты абсолютной скорости на выходе из колеса; значение 
( t~2u)°° вычисляется по лопастному углу Ргл? 

( C 2 u ) ° ° = и2 — с2г с ^ё Ргл-

Поправочный коэффициент р вычисляется по формуле-
Пфлейдсрера 

_ hi 1 + sin Рал . 

здесь г — число рабочих лопастей. 
При расчете вентиляторов связь между углами рг и р\>л 

можно учитывать по эмпирической формуле ЦАГИ 

с о 5 р 2 = с о 5 р 2 л + * ( - ^ . (3-33) 
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Коэффициент k в этой формуле зависит от типа лопас
ти, режима работы н отношения диаметров. При отноше
нии диаметров D2/Dx = 1,5-=-2,5 в расчетном режиме мож
но принимать: k = \,b~2 — при лопастях, отогнутых назад; 
k~3—при радиальных лопастях; k—3-^-4 — при лопастях, 
отогнутых вперед. 

Вычисление угла р 2 по последней формуле позволяет 
рассчитать с2и=и2—c2/-ctgp2 и определить напор с учетом 
поправки па неравномерность распределения скорости в 
выходном сечении колеса вентилятора. 

Выбор числа рабочих лопастей необходимо производить 
так, чтобы обеспечить максимальный КПД рабочего коле
са. Если число лопастей выбрано слишком малым, то появ
ляются вихревые области (зоны отрыва потоки) в межло
пастных каналах, являющиеся дополнительным источником 
потерь. Чрезмерно большое число лопастей также вызыва
ет увеличение потерь вследствие возрастания поверхностен 
трения. 

Опыты показывают, что оптимальным будет такое чис
ло лопастей, при котором среднее расстояние между ними 
примерно равно половине их длины. Этому условию соот
ветствует эмпирическая формула Пфлейдерера, широко 
применяемая при определении числа рабочих лопастей на
сосов: 

2 = 6,5 т , sin ^ ; m = DJDlt (3.34) 

Отношение диаметров оказывает сравнительно неболь
шое влияние па КПД и поэтому может находиться в широ
ких пределах. Обычно отношение диаметров не выходит за 
пределы 1 , 2 5 < D 2 / D , < 3 , 3 . Лучшие-машины характеризу
ются отношением £>2/Dj = 1,4-М,6. 

Правильный выбор отношения диаметров имеет боль
шое значение для вентиляторов с регулированием подачи 
посредством направляющих аппаратов (см. § 3.16). 

Ширину рабочих лопастей на входе Ь\ обычно выбира
ют такой, чтобы скорость с\ перед рабочими лопастями не 
отличалась от скорости Со на входе в ступень. Поскольку 

л D 0ii„ л £ > Д ц 0 

(по и ц{ — коэффициенты заполнения сечений активным 
потоком), из условия C i « С о следует, что 
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В некоторых случаях, особенно для вентиляторов, луч» 
шие результаты получаются, если принять несколько боль
шую ширину лопастей. Можно рекомендовать определять 
bi по формуле 

6 , = (1 - 9 - 1,5) D . / 4 . ( 3 . 3 $ 

Ширина рабочих лопастей на выходе Ь 2 в большинстве 
случаев определяется из условия равенства радиальных 
проекций скорости до и после рабочего колеса (см. рис. 
3.2): 

Ь2 = bfiJD^ (3.36) 

Для насосов малой мощности и вентиляторов в целях 
упрощения изготовления рабочего колеса принимают Ь 2

в 

= &ь однако следует иметь в виду, что при этом КПД ма« 
шины снижается примерно на 2—3 %. 

3.6. Подводы и отводы 

Подводом называется часть проточной полости маши
ны, подводящая перемещаемую среду к входному отвер
стию рабочего колеса. 

Подвод правильной конструкции должен давать равно-
мерное, осесимметричное распределение потока по входно
му сечению рабочего колеса. Несоблюдение этого условия 
снижает гидравлический КПД колеса и машины в целом. 
Симметричность потока при входе в рабочее колесо дости
гается выполнением подвода в форме прямолинейного кон-
фузора при осевом потоке (рис. 3.8) или спирального ко
жуха (рис. 3.9) при поперечном потоке. 

Потери энергии в подводе должны быть минимальными? 
для этого скорости в его сечениях не должны быть высоки
ми. Проходные сечения подвода должны постепенно умень
шаться в направлении движения, обеспечивая постепенное 
возрастание скорости до значения се во входном сечении 
колеса. 

Конструкция подвода и положение приемного отверстия 
его должны создавать удобное сопряжение машины с вса* 
сывающим трубопроводом. 

Многочисленные исследования пойазали, что форма, 
размеры и расположение подвода влияют не только на 
энергию, передаваемую потоку жидкости колесом, но и на 
все характеристики машины. 

Отводом называют часть проточной полости машины, 
принимающую перемещаемую среду из рабочего колеса и 
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частично преобразующую кинетическую энергию этой 
среды в потенциальную. 

Известны три типа отводов: кольцевой, спиральный и 
лопаточный. 

Кольцевой отвод представляет собой цилиндрическое 
пространство 1 постоянной ширины, охватывающее рабочее 

Рис. 3.8. Входная камера Рис. 3.9. Схема спиральной 
при осевом подводе жидко- входной камеры переменного 
сти к рабочему колесу на- сечения 
coca 

Рис. ЗЛО. Центробежная машина с кольцевым и спиральным отводами 

колесо машины (рис. 3 . 1 0 ) . Спиральный отвод представля
ется в виде криволинейного диффузорного капала 2, окру
жающего рабочее колесо и обычно комбинируемого, как 
показано па рис. 3 . 1 0 , с кольцевым отводом. 
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Отводы должны обеспечивать отведение жидкости (га-
за) от колеса с наименьшими потерями и по возможности 
без нарушения осесимметричпости потока в колесе. При 
этом скорость потока должна постепенно уменьшаться до 
скорости в начальном сечении напорного трубопровода. 

С целью понижения скорости на выходе из напорного 
патрубка машины к спиральному отводу присоединяют ко
нический диффузор 3 с углом раскрытия около 1 0 ° . 

При трапециевидном и прямоугольном поперечных се
чениях спирального отвода диффузор 3 служит и для пе-

Рис. З.П. Лопаточный отвод цент- Рис. 3.12. Канальный отвод цент
робежной машины (многоступеп- робежной машины (мпогоступен» 
чатого компрессора) чатого насоса) 

рехода к круглому сечению выходного патрубка насоса, 
что необходимо для присоединения напорного водопровода. 

Лопаточный отвод представляет собой систему несколь
ких диффузорных каналов, окружающих рабочее колесо 
(рис. 3.11); рис. 3.12 — канальный отвод. 

Как показывают опыты, движение реальных газов и 
жидкостей в кольцевых отводах в основной части потока 
приблизительно подчиняется законам движения невязкой 
жидкости. Поэтому анализ работы отводов в первом при
ближении можно вести, полагая, что трение в потоке не 
проявляется. 

Рассмотрим работу кольцевого отвода машины, подаю
щей несжимаемую жидкость. Пусть Ra и Сз — соответ
ственно радиус и абсолютная скорость в начале кольцево
го отвода; г и с — радиус и абсолютная скорость в любой 
точке произвольного сечения отвода (см. рис. 3.10). Уста
новим зависимость между скоростями с и Сз. 
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Окружную проекцию скорости можно определить по ус
ловию постоянства момента скорости rcu—const (посколь
ку влияние сил трепня о стенки не учитывается): 

^ Ь С З и ~ ГСи'< Си ~ С З и ~ • 
г 

Радиальную проекцию скорости найдем с помощью 
уравнения неразрывности Q=2nR3b3yi3cSr=2nrbyicr, при
няв для простоты Ь 3 ц з = Ь ц ( b = c o n s t ) . 

Отсюда находим 

т.е. радиальные составляющие скорости находятся в та
ком же соотношении, как и тангенциальные составляющие. 
Следовательно, параллелограммы скоростей подобны и су
ществует равенство ажаз (см. рис. 3.10). Иными словами, 
линиями тока являются логарифмические спирали. По
скольку проекции скорости с изменяются обратно пропор
ционально радиусу сечения, сама скорость изменяется так 
же: 

с = с 3 - ^ . (3.37) 

Формула (3.37) обусловливает основной недостаток 
кольцевых отводов — необходимость существенного увели
чения радиальных размеров машины. Действительно, если 
желательно снизить скорость в безлопаточном отводе 
вдвое, необходимо увеличить диаметр D4 (на выходе из 
кольцевого отвода) также вдвое, т. е. DJD3=2. Поэтому 
кольцевые отводы применяются сравнительно редко и 
лишь в одноступенчатых насосах специального типа. 

Из кольцевого отвода, а при отсутствии кольцевого от
вода — из рабочего колеса жидкость поступает в спираль
ный отвод (см. рис. 3.2). 

Рассмотрим машину без кольцевого отвода. Поток из 
рабочего колеса поступает в спиральный отвод со скоро
стью а, в то время как средняя скорость в отводе с'а суще
ственно меньше. Вследствие этого получаются потери па 
Удар, которые могут быть приближенно определены по 
формуле Карно 

А / / у д = * 2

п

 а> . (3.38) 
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В этой формуле с'а — скорость в спиральном отводе после 
удара (условная скорость). Расчеты показывают, что мож
но принимать 

Ъ = ( 1 , 1 ч - 1 . 3 ) с в. (3.39) 

Кроме потерь А Я у д в спиральном отводе имеются пот*, 
ри на трение о стенки отвода при повороте потока в отво. 

Ь=const 

Рис. 3.13. Трапециевидная и пря
моугольная формы сечений спи
ральных отводов 

Рис. 3 14. Круглая и грушевидная 
формы сечений спиральных отво
дов 

де и диффузоре, расположенном за отводом. Сумму этил 
потерь обозначим через Д# с .о и определим в долях дина
мического напора скорости с'а: 

А Я с . 0 = ? с о ^ - . (3.40) 

В зависимости от формы спирального отвода можно 
принимать 

Е с о = 0.2 - 0,5. 
Очевидно, что с ростом скорости с'а потери па удар 

уменьшаются, а на трение и поворот потока — растут. Сле-

дователыю, имеется оптимальная скорость с'а, при которой 
суммарные потери минимальны. 

Из условия минимума потерь — — — = 0 нахО' 
оса 

дим 
Ю о п т = - т - А (3.4)) 

1 "т" Ьс.о 
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Если принять £ с .о=0,4 , то ( О о п т » 0,7 с 2. Если маши
на выполнена с кольцевым отводом, то при определении 
скорости в спиральном отводе также можно пользоваться 
формулой (3.38), заменив в ней с 2 на С4 — скорость за 
кольцевым отводом. 

Формы поперечных сече
ний спиральных отводов по
казаны на рис. 3.13 и 3.14. 

Рассмотрим способ ори
ентировочного расчета разме
ров спирального корпуса по 
заданной величине ( с а ) 0 п т и 
подаче Q (рис. 3.15) 

Расходы . Qi, Q2, Q3,... 
Qz, проходящие через про

извольно заданные сечения 
/, 2, 3, .... г, равны расхо
дам, выбрасываемым из ко
леса в пределах дуг 0-1, 
0-2, 0-3 0-z. Поскольку 
эти сечения ориентированы 
углами ф,, ф 2, ф 3 ф г , то, 
следовательно, 

Рис. 3.15. К определению разме
ров сечений спирального отвода 

1 360 2 360 

Из уравнений расхода следует 
о _ Qi . n Q* 

1 с«)оп 
Q 2 = 

360 
Q. (3.42) 

(3.43) 

По полученным Q I t Q 2, Q 3, Q z, при-пяв одну из форм 
поперечных сечений, можно рассчитать их линейные раз
меры. Таким образом, будут определены размеры спираль
ного отвода. 

При расчете размеров корпуса, состоящего из кольце
вого и спирального отводов, расчетные сечения представ
ляют собой сумму площадей сечений обоих отводов. 

Способ определения размеров спирального корпуса 
вентиляторов приведен в гл. 5. 

В многоступенчатых конструкциях центробежных ма
шин применяют в основном лопаточные отводы; их конст
руктивные схемы даны на рис. 3.11 и 3.12. Из этих схем 
видно, что лопаточный отвод представляет собой непод
вижную круговую решетку с большим количеством лопа
ток (см. рис. 3.11) или состоит из небольшого количества 
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лопаток специального профиля, образующих межлопаточ
ные каналы (см. рис. 3.12). 

Форма лопаточного отвода, выполненная по рис. 3.11. 
обычно свойственна центробежным газовым машинам, а 
по рис. 3.12 — центробежным насосам. 

Во всех типах лопаточных отводов при значительном 
отклонении режима работы от расчетного наблюдается от
рыв потока от поверхности лопаток и вследствие этого 
уменьшение КПД машины. 

Большое влияние на работу центробежной машины 
оказывает радиальный зазор Дг между концами рабочих 
лопастей и входными кромками лопаток отвода. При ма
лых значениях Дг центробежная машина создает шум, не
желательный в условиях эксплуатации. 

Положительное влияние цилиндрического пространст
ва с размером Дг на работу машины проявляется в том, 
что в нем, во-первых, происходит выравнивание скоростей 
Сг, неравномерно распределенных по окружности выхода 
из рабочего колеса, и, во-вторых, получается некоторый 
диффузорный эффект (преобразование кинетической энер
гии в давление). 

В конструкциях центробежных насосов размер Дг обыч
но не превышает 10 мм, а в компрессорах он может дости
гать нескольких десятков миллиметров. 

3.7. Мощность и КПД 

Энергия, подводимая от двигателя к валу машины, 
больше полезной энергии, получаемой жидкостью или га
зом. Это объясняется тем, что в процессе преобразования 
энергии, осуществляемом машиной, часть механической 
энергии неизбежно теряется вследствие гидравлических % 
механических потерь и утечек. 

Гидравлические потери возникают в результате гидрав
лического трения и вихреобразования во всей проточной 
части машины. 

Если гидравлические потери составляют h, то, очевид
но, рабочее колесо должно развивать напор HT=H+h. 
Оценка машины в отношении гидравлических потерь про
изводится с помощью гидравлического КПД 

г,г = т Л г (3.44) 
H + h 

или 
Г1г = = 1 _ JL (3.45) 
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Большое влияние на г)г оказывают форма проточной 
части машины, чистота обработки внутренних поверхно
стей и вязкость жидкости. 

Значения гидравлического КПД современных крупных 
центробежных машин лежат в пределах гь. =0,84-0,96. 

Объемные потери (утечки) 
обусловлены протеканием 
жидкости (газа) через зазоры 
между рабочим колесом и 
корпусом машины из зоны по
вышенного давления в полость 
всасывания (рис. 3.16). 

От потока, проходящего че
рез рабочее колесо машины и 
получающего в нем прираще
ние энергии, ответвляется часть 
&Q подачи, проходящая через 
зазоры во входное сечение ко
леса. 

Если ступень центробеж
ной машины подает в напор
ный трубопровод расход Q, а через зазоры циркулирует 
расход AQ, то через рабочее колесо проходит расход 
Q+bQ. 

Объемный КПД 

Рис. 3.16. Объемные потери 
в ступени центробежной маши
ны 

(3.46) 

Объемный КПД существенно зависит от значений ра
диального зазора бг. Высокий rj 0 может быть получен толь
ко при малых значениях б г. 

Для увеличения объемного КПД следует уменьшать 
утечки через заднюю пазуху П и разгрузочные отверстия 
0 (или обводную трубку, соединяющую П с всасывающим 
патрубком насоса). 

Это достигается уплотнительным устройством k (см. 
рис. 3 24). 

Значения rjo у современных центробежных машин ле
жат в пределах ца = 0,96-^0,98. 

Полезная мощность центробежной машины определяет
ся формулами (2.7) и (2.8). 

Внутренняя мощность машины, т .е . мощность, развива
емая рабочими лопастями, движущимися в потоке, 

NBH = p{Q + bQ)g(H +h). (3.47) 
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Отношение полезной мощности к внутренней называет, 
ся внутренним КПД: 

п = = P e Q H 13 481 
Б В Nm P f i W + A <?)(" + Л ) " J 

Следовательно, 

Очевидно, что 
П.,., = ЧоЧг. (3.49) 

7Vn Mgll 
Б Н Чин * № 

(3.50) 

Внутренний КПД учитывает объемные и гидравличе
ские потери в машине, кроме потерь от дискового трения. 

Мощность, подводимая от двигателя на вал машины, 
больше внутренней мощности вследствие механического 
трения в подшипниках и уплотнениях вала и гидравличес
кого (газового) трения внешних поверхностей колес. 

Влияние механического и гидравлического трения мо
жет быть учтено общим механическим КПД 

чы = мт,/м. (3.51) 
Для современных центробежных машин rjM= :0,924-0,95. 

Значение rj M определяется механическими свойствами, 
конструкцией и эксплуатационным состоянием подшиунв-
ков машины. Применение подшипников качения повышай 
г)м. Содержание подшипников в чистоте в регулярная смаз
ка приводят к повышению rjM. Большое влияние на г) м ока
зывают конструкция и эксплуатационное состояние уплот
нений вала машины. Несоразмерно сильная затяжка саль
ников насосов вредна ввиду увеличения мощности трения и 
возможности местного нагрева и деформаций вала. На i)» 
оказывает влияние чистота обработки нерабочих поверх
ностей рабочих колес; уменьшение шероховатости их повы
шает КПД машины. 

Из сопоставления выражений (3.50) и (3.51) следует 

N= M g H (352) 

Произведение г\0г\гг\и = ц дает полный КПД машины 
Обычно мощность на валу выражают формулами 

N=JML_. М = ?Ш (3.53) 
1000»] ' 1000 tj" 

Полный КПД оценивает энергетическое совершенство 
машины в целом и для современных центробежных машвВ 
составляет ц=0,75^-0,92. 
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При рассмотрении баланса энергии центробежной ма
шины мощность дискового трения выделяют особо, пола
гая, что мощность, получаемая колесом с вала, NK состоит 
из внутренней мощности Л'Вн и мощности дискового тре
ния Л'тР: 

NK = NBH + NTV, (3.54) 
и л и 

N P(Q + A Q ) g ( / / + ft) 
" 1000 т р 

Последнее выражение может быть приведено к следу
ющему виду: 

N k = Ш \( 1 + Щ (1 + *£) + (3.55) 

Отношение hQ/Q—kyT, называемое коэффициентом 
утечек, оценивает относительное значение утечек через за
зоры между рабочим колесом и корпусом. В машинах раз
личных назначении А у т = 0 , 0 2 - ь 0 , 1 . 

Так как 
1 + Ар/р= 1/гу, 

то, используя соотношение (3.44), получаем 

N =!M-\±±h2L- . i ^ i p l (3 56) 
к 1000 L Пс Mgll у ' 

Обозначим 
П' = МПШК. (3.57) 

Сопоставив два последних равенства, получим 

ч ' = W s - - ( 3 - 5 8 ) 

Мощность трения одной стороны диска, вращающегося 
в жидкости или газе, 

Af t p = ft) Яа ю3; (3.59) 

здесь со — угловая скорость вала машины; р — опытный 
коэффициент, зависящий от относительной шероховатости 
вращающейся поверхности и числа Re. Ориентировочно 
Можно принимать р = (2-=-8) Ю - 5 . 

Затрата энергии при вращении колеса машины в жид
кости существенно зависит от формы течения в полостях, 
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образованных внешними поверхностями рабочего колеса ц 
внутренними поверхностями корпуса. В этих полостц^ 
жидкость, примыкающая к рабочему колесу, вращается t 

угловой скоростью колеса и полностью затормаживает^ 
па неподвижной поверхности корпуса. Вследствие этого ̂  
пространствах между колесом и корпусом возникают вщ. 
ревые течения, требующие тем больших затрат энергии 
чем больше расстояния между колесом и корпусом. Ecjij 
эти расстояния малы, то затрата энергии определяет^ 
лишь трением жидкости в пристенных слоях. 

В 1938—1939 гг. акад. Г. Ф. Проскура показал, чтс 
вихревое течение в пазухах рабочего колеса имеет и поло
жительное влияние, потому что при срыве потока с поверх, 
иости рабочего колеса существенная часть энергии BHXps 
отдается основному потоку, выходящему из рабочего коле
са. Коэффициент р в (3.59) учитывает эти явления. 

Так как напор, создаваемый колесом центробежной 
машины, определяется окружной скоростью, а последняя 
равна ioR2, то для достижения заданного напора могут 
быть приняты различные комбинации значений R2 и е. 
Для уменьшения потерь от дискового трения следует огра
ничивать R2 и принимать повышенные значения to; это 
приводит к повышению ц' и полного КПД машины. Этим 
обстоятельством объясняется отчасти применение в совре
менной технике высокооборотных центробежных маший с 
ограниченным диаметром рабочего колеса. 

3.8. Многоступенчатые и многопоточные 
центробежные машины 

Напор, развиваемый колесом центробежной машины, 
как видно из выражения (3.8), определяется произведени
ем и2с2и. Для достижения высокого напора в машине с од
ним колесом необходимо иметь большое значение окруж
ной скорости. Однако окружная скорость ограничена усло
виями прочности колес и кавитацией: для чугунных Колес 
она не должна превышать 40, а для стальных легирован
ных— 300 м/с. В специальных конструкциях транспортам* 
нагнетателей для колес из легких сплавов высокой прочно
сти допускаются окружные скорости до 500 м/с. 

В насосах, подающих воду и технические жидкости 
скорость вращения, а следовательно, и напор лимитируют
ся обычно условиями возникновения кавитации (см. § 4.4}-

В промышленных установках часто требуется создан^ 
высоких давлений жидкости или газа. В таких случая* 
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центробежные машины с одним рабочим колесом оказыва
ются непригодными и их замещают многоступенчатыми. 

Многоступенчатая центробежная машина представляет 
собой обычно ряд одноступенчатых машин, рабочие коле
са которых сидят на общед! валу и соединены поелсдова-

Рис 3 17v Схема многоступенчатой центробежной машины 

Рис 3 J 8 . Продольный и поперечный разрезы многоступенчатой центро
бежной машины 

тельно. Представление о такой семиступсичатои машине 
даст рис. 3.17. 

При последовательном включении колес напоры, созда
ваемые ими, складываются так, что полный напор машины 
равен сумме напоров отдельных ступеней. В большинстве 
случаев при подаче несжимаемых жидкостей геометриче
ские размеры всех ступеней одинаковы, и поэтому полный 
напор такой машины равен напору одной ступени, умно
женному на число ступеней машины. Часть продольного 
сечения многоступенчатой машины представлена на рис. 
3.18. 
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Поток жидкости (газа)' поступает через подвод / в ра
бочее колесо 2 первой ступени машины, откуда, восприняв 
от лопаток некоторое количество энергии, он выбрасыва. 
ется в направляющий аппарат 3 этой ступени. Далее, обо, 
гнув диафрагму 4, отделяющую первую ступень от второй, 
поток проходит обратный направляющий аппарат 5 между 
первой и второй ступенями и поступает в рабочее колесо 
второй ступени. Из второй ступени поток направляется в 
третью и т.д. Обратный направляющий аппарат является 
характерным элементом многоступенчатой центробежной 
машины. 

Прн выходе из направляющего лопаточного устройства 
первой ступени поток обладает значительными тангенци
альными составляющими абсолютной скорости, т. е. он за
кручен относительно оси машины. Если такой поток будет 
подведен к лопастям рабочего колеса второй ступени ма
шины, то здесь он сможет получить приращение энергии, 
обусловленное лишь разностью окружных скоростей выхо
да и входа. 

Если же на пути между выходом из направляющего 
устройства первой ступени и входом в .рабочее колесо вто
рой ступени расположить лопаточное направляющее уст
ройство, обеспечивающее радиальный вход в рабочее ко
лесо второй ступени, то последнее будет работать столь же 
эффективно, как и рабочее колесо первой ступени, переда
вая жидкости удельную энергию, определяемую по выра
жению (3.15). 

Назначение обратного направляющего аппарата за
ключается в устранении закручивания потока с целью эф
фективной передачи энергии потоку в последующей ступе
ни машины. 

Напоры, развиваемые современными центробежными 
многоступенчатыми машинами, очень высоки; например, 
насосы, подающие поду, создают напор до 4000 м. Имеют
ся насосы с числом ступеней до 30. 

В тех случаях, когда центробежная машина при задан
ном напоре должна обеспечивать такую подачу, что раз
меры проточной части (например, ширина лопасти Ь2 на 
выходе) окажутся конструктивно неприемлемыми, приме
няют параллельное соединение рабочих колес. Такие ма
шины называют многопоточными. Принципиальная схема 
машины с четырьмя потоками представлена на рис. 3.19. 

При высоких напорах и больших подачах находят при
менение центробежные машины многопоточного типа со 
ступенями давления. Такие машины состоят из двух или 
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четырех групп ступеней давления. В каждой группе ступе
ни включены последовательно с целью повышения напора, 
а группы ступеней включены параллельно. В качестве при
мера соединения ступеней и групп в смешанном типе цен-

V X. , J I 

Рис. 3.19. Схема многопоточ-
iiofl центробежной машины 

зр. 

I 
1 * 

HHMfff 
Зр Эр 

— т — 

Рис. 3 20. Схема трехступенчатой 
двухпоточной машины 

тробежной Машины на рис. 3.20 приведена схема работы 
трехступенчатой двухпоточной машины с симметричным 
расположением ступеней и их групп. 

3.9. Осевые и радиальные силы в центробежных 
насосах 

Осевые силы. Эти силы возникают в центробежных машинах в ре
зультате разных но значению и направлению давлений, действующих 
на рабочие колеса с передней (обращенной к всасыванию) и задней 
сторон. Кроме того, осевая сила возникает в результате динамического 
действия потока, входящего в рабочие колеса. В крупных многоступен
чатых центробежных машинах осевые силы могут достигать нескольких 
десятков тонн. 

При вычислении осевых сил, действующих на криволинейные по
верхности рабочего колеса, надо рассматривать проекции этих поверх
ностей на плоскость, нормальную к геометрической оси машины. 

Пусть в полости входа в рабочее колесо давление равно pi 
(рис. 3.21). При наличии уплотнения а на входном диаметре колеса ко
нечное давления Рг распространяется через зазоры в полости Ь и с 
перед и за колесом. Действительное осевое давление р в любой точке 
наружной поверхности колеса, лежащей на произвольном расстоянии от 
Центра, является результатом действия двух давлений: рх и р ш , созда
ваемого действием центробежной силы жидкости, вращающейся в поло
сти между наружной поверхностью колеса и корпусом, т. е. 
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Опытным путем доказано, что при отсутствии расхода через зазору 
средняя угловая скорость вращения жидкости в полостях между по, 
верхностями вращающегося колеса и корпусом равна половине угло. 
вой скорости рабочего колеса. На основании этого соображения можно 
вычислить р ш . 

Выделим в полости с кольцевой объем жидкости с шириной, рав-
ной единице, и радиусами г и r+dr. При вращении этого кольцевого 

Рис. 3.21. Распределение осевых давлений по наружным поверхности* 
колеса центробежной машины 

объема с угловой скоростью ш/2 на его внутренней цилиндрической по
верхности действует центробежная сила жидкости 

dPn — p-2nrdr——г. (3.61) 

Давление, обусловленное этой центробежной силой, 

й З — - Р — * * • (3-62) 

Отрицательный знак у ^Р и указывает на то, что под влиянием цен
тробежной силы жидкости в цилиндрических сечениях полости с воз
никает разрежение (давление уменьшается): 

/?. 

Р ^ - ^ p - ^ r d r = - p ~ ( R l - ^ . (3.63) 

Г 
Из выражения (3.60) и (3.63) следует, что 

P = P 2 - p - f - ( ^ - ' 2 } . (3-64) 
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Гидравлическое уплотнение при входе в колесо иа окружности ра
диусом Ry обусловливает уравновешивание внешних давлений иа ра
бочее колесо с передней и задней сторон. В пределах же от RB до Ry 
давления на колесо не уравновешены, так как с передней стороны ко
леса действует давление всасывания р\, а с задней — давление р, рас
пределенное по закону, выражаемому формулой (3.64). Очевидно, сила 
обусловленная этими давлениями, действующими на колесо, равна 

Рр = [ 2nr dr j p 2 - р - J - {Rl - г 2 ) j - я - Rl) р , . (3.65) 

Интегрирование ь алгебраические преобразования приводят послед
нее уравнение к виду 

Рр = я {Rl _ Rl) (Pz - P l ) - (4 _ фде _ о,5 (4 + 4) I. 
(3.66) 

Поток в колесе радиальной центробежной машины изменяет напра
вление движения. Входя в осевом направлении, он покидает колесо, 
двигаясь в плоскостях, нормальных к оси машины, благодаря чему 
возникает динамическое давление на колесо. Силу, обусловленную этим 
давлением, можно определить, применив уравнение количества дви
жения, 

Рапв д < = ^ " с е к с ь — тсекс2cos-jj д ' * (3.67) 

где Д / = 1 с. Тогда 

^дин = РФо. (3.68) 

Направление действия силы Р див соответствует направлению ско
рости со входа в колесо машины. 

Осевая сила, действующая на одно рабочее колесо центробежной 
машины, получается алгебраическим сложением сил Рр и РЯви'-

ярю 2 

8 (4 - «в )[Rl - 0 ,5 (4 + Rl)] —PQC0. (3.69) 

Как видно из выражения (3.69), осевая сила зависит от различ-
вых факторов. Основвымп из них являются: радиальные размеры колеса 
#2 и Я,, частота вращения и давление на выходе из колеса. Осевая си
ла существенно зависит от режима работы центробежной машины. Осе
вая сила тем больше, чем менее машина нагружена, т.е. чем меньше 
Подача машины, достигаемая дросселированием. Наивысшее значение 
осевой силы — на холостом ходу машины (полное закрытие регулнру-
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юшего дросселя). Это объясняется отсутствием динамической осевой 
силы и говышением pi с уменьшением подачи машины. 

Формула (3.69) относится к одной ступени центробежной машины. 
Если же центробежная машина состоит из I одинаковых ступеней да-
влепня, то осевая сила на роторе машины будет равна 

Р о с = ' ' - ° о с - <3"7Q> 

В действительных условиях благодаря протечкам через уплотнения 
значения осевой силы несколько отличаются от вычисляемых по выра
жениям (3.69) п (3.70). 

Осевая сила в многоступенчатых машинах может достигать боль
ших значений, и восприятие ее упорными подшипниками при большой 

Рис. 3 22. Колесо цент- Рис. 3 23. Многоступенчатая машина 
робежпой машины с дву- с двусторонним симметричным вхо-
сторонним входом дом 

частоте вращения вала затруднено. Только у машин малых размеров я 
при небольшом числе ступеней можно допустить восприятие осевой силы 
упорным подшипником. 

Двусторонний подвод потока жидкости в рабочее колесо. Рабочее 
колесо с подводом потока жидкости с двух сторон (рис. 3.22) не пере
даст осевой силы па вал вследствие своей симметрии. Колеса такого ти
па широко применяются в одноступенчатых центробежных машинах. 

В многоступенчатых и многопоточных машинах с четным числом 
рабочих колес можно разместить колеса одинаковыми группами с под
водом готока жидкости с разных сторон, как показано на рис. 3.23. 
В таких случаях осевые силы, создаваемые обеими группами колес, 
одннаконы по значению, по различны но направлению и поэтому взаим
но уравновешены. Такой способ уравновешивания осевой силы являете* 
одним из лучших, так как он обеспечивает надежное уравновешивание 
без понижения КПД машины. Для фиксирования ротора машины в осе
вом направлении и восприятия незначительных осевых сил, обусловлев-
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пых недостаточно строгой симметрией ротора (влияние технологичес
ких н монтажных неточностей), в машинах такого тнга устанавливают 
шариковый подпятник. 

Выравнивание давления с обеих сторон рабочего колеса. Из диаг
раммы распределения внешних давлений на колеса машины (см. рис. 
321) следует, что осевая сила является результатом неравенства осевых 
давлений перед колесом и за ним в пределах радиусов Rv и RB. Если на 
заднем диске колеса центробежной машины по окружности с радиусом 
R, разместить уплотняющее цилиндрическое кольцо к, а в теле заднего 
диска близ ступицы колеса просверлить несколько отверстий, то давле
ния перед колесом (на входе) и за ним будут уравновешены (рис. 3.24) 
н осевая сила будет вызываться только динамической составляющей 
ее. Динамическое усилие на входе относительно невелико и может быть 
воспринято шариковым подпятником. 

Рис. 3 24. Уравновеши
вание осевой силы при 
помощи отверстий в ос
новном диске рабочего 
колеса 

Рнс. 3.25. Уравновешивание осе
вой силы при помощи разгрузоч
ного диска (гидравлической пяты) 

Отверстия в диске, сообщающие полости перед колесом и за ним, 
иногда заменяют соединительной трубкой, сообщающей указанные по
лости. Такой способ уравновешивания удобен, прост и поэтому широко 
распространен. 

К недостаткам описанного способа разгрузки следует отнести не
которое понижение объемного КПД машины (за счет перетекания сре
ди через отверстия) и ухудшение структуры потока при входе на рабо
чие лопасти вследствие местных потоков через разгрузочные отверстия. 

Разгрузочный диск (гидравлическая пята). В конструкциях много
ступенчатых центробежных машин осевую силу можно уравновесить 
специальным диском, называемым разгрузочным (или гидравлической 
пятой) (/7 на рис 3.25), который жестко крепится за последним коле-
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сом машины на валу. Давление рг за последним рабочим колесом ма^ 
шины распространяется через радиальный зазор 6Г и действует иа диск, 
как что показано стрелками. В полости за диском поддерживается да-
вленис, приблизительно равное давлению р\ во всасывающей трубе на. 
coca. Это достигается соединением полости А со всасывающей трубой, 
машины отводящей трубкой Б. Ясно, что давление, близкое к plt мо-
жет поддерживаться в полости А только при условии, что осевой зазор 
6„ между диском и поверхностью кольцевого выступа корпуса доста-
точно мал по сравнению с диаметром отводящей трубки Б. В против
ном случае, т. е. когда размер б„ увеличен и кольцевая щель шириной 
6а имеет малое гидравлическое сопротивление, давление в полости А 
возрастет и диск, находящийся под действием разности давлений ра—рц, 
будет создавать недостаточную осевую силу. При нормальных соотно
шениях между размерами 6 Я , 6 Г и диаметром отводящий трубки £ 
разгрузочный диск создаст осевую силу, прилагаемую к валу и на
правленную вправо, равную осевой силе, создаваемой рабочими коле
сами. Для этого разгрузочный диск П должен иметь диаметр Dn> 

удовлетворяющий условию 

р

о с « f № ~ D-> Кр* - v ^ - е»+**) 1 • <3-71) 
где Dm — диаметр втулки рабочего колеса; hr — гидравлическое сопро
тивленце радиального зазора 6V; hB—сопротивление перепускной труб
ки Б. 

Такое уравновешивающее устройство обладает способностью авто-
регулировапня. Действительно, если по какой-либо причине ротор ма
шины вместе с диском сдвинулся из нормального положения вправо, 
то зазор 6о увеличится, гидравлическое сопротивление его уменьшится, 
давление в полости В снизится, а в полости А возрастет. Уравновеши
вающая сила на диске уменьшится, равновесие между осевой силой, 
создаваемой рабочими колесами, и уравновешивающей силой, создан
ной диском, нарушится в пользу первой и ротор сдвинется влево, вос
становив нормальное значение зазора 6 а. В противоположном напра
влении протекает процесс при сдвиге ротора из нормального положешм 
влево. Таким образом, правильно рассчитанный диск будет автоматичес
ки самоустанавливаться, обеспечивая соответствие между осевой н 
уравновешивающей силами. 

Конструктивное выполнение разгрузочного диска в воздушны* 
центробежных машинах отличается от рассмотренного, хотя способ дей
ствия разгрузочного диска во всех случаях остается одним и тем же. 

Уравновешивание с помощью разгрузочного диска нашло широкое 
Применение в многоступевчатых машинах благодаря простоте и надеж
ности действия. Крупным недостатком этого способа уравновешивания 
является увеличение утечек жидкости, вызывающее снижение КПД ма-> 
шины. В одноступенчатых машинах сказывается- также влияние рас»*" 
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да мощности иа преодоление потерь дискового трения. Поэтому в од
ноступенчатых машинах разгрузочный диск не применяют. 

Радиальные силы. Основная причина возникновения радиальных 
сил — асимметрия потока на выходе из рабочего колеса, обусловленная 
в основном влиянием отвода. При изменении скорости в отводе по за
кону сохранения энергии происходвт соответственное изменение давле
ния по длине отвода. Эти изменяющиеся давления в сумме и дают ра
диальную силу, действующую на ротор насоса. 

Давление в спиральном отводе постоянно по длине лишь при рас
четном режиме насоса с оптимальной подачей Qo- Естественно, что 
при регулировании иасоса прв Q < Q 0 спиральный отвод работает как 
диффузор, а при Q > Q 0 — к а к конфузор, и скорость в нем соответствен
но y^feньшaeтcя или увеличивается. Таким образом, радиальная сила 
возникает лишь при отклонении режима от оптимального. 

Из теоретических предпосылок в опытов радиальная сила в насосе 
со спиральным отводом рассчитывается по формуле 

Из формулы видно, что максимальное значение радиальной силы 
(P,)H4KC=krpgHDJ>t достигается при Q = 0 , мивимальное — при Q=Qo-

Для насосов с кольцевым отводом применяется формула 

В ориентировочных расчетах принимается &га>0,36. 
Радиальные силы вызываются также статической и динамической 

неуравновешенностью ротора вследствие неточности технологии и мон
тажа насоса. 

Радикальным способом уменьшения радиальной силы является при
менение двухзаходной спирали и канальных направляющвх аппаратов. 

Радиальные силы воспринимаются подшипниками васоса и сущест
венно влияют иа их надежность и долговечность. 

3.10. Теоретические характеристики 

Характеристиками центробежной машины называют 
графически изображенные зависимости 

pgHD2bz. 

5—559 

N = F(Q); 

r\ = F(Q); 

Я С Т = ф(<2); 

( 3 . 7 2 ) 
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Если эти зависимости даны при п=const, то они явля. 
ются характеристиками при постоянной частоте вращении» 
если же они даны при n = v a r , то их называют характерис. 
тиками при переменной частоте вращения. 

Наиболее важной характеристикой является зависи. 
мость между напором и подачей (или давлением и пода» 
чей). 

Воспользуемся уравнением Эйлера для получения тео 
ретичсской характеристики напора при условии a i=90*j 

Из плана скоростей (см. рис. 3.2) следует, что 
С2и = Ы 2 — C 2 r C t g P 2 . 

Кроме того, по уравнению неразрывности для выходно
го сечения рабочего колеса при бесконечно тонких лопас
тях 

Q — nD^zr 
и 

с2г = <2/(яОД. 
Тогда 

Подставив последнее выражение в уравнение Эйлера, 
получим 

g \ nDjbj У 

Выразим наружную скорость и2 через диаметр рабоче
го колеса и частоту вращения его вала 

Подставив это значение в последнее выражение, полу
чим 

w = Q. ( 3 . 7 3 ) 
т 3600g 60fc2g 

Для центробежной машины с заданными геометричес
кими размерами при n = c o n s t 

= С - const; = £ = const. 
3600g 6 0 ^ 
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На основании последних соотношений получим следую
щее уравнение характеристики: 

HTX=C-EQ. (3 74) 
Это уравнение прямой линии; положение ее в коорди

натной системе Q, Н при заданных значениях п, Ь2 и D 2 

зависит от угла В 2. 
При построении характеристики центробежной машины 

при n = c o n s t предполагается изменение аргумента Q пу
тем изменения открытия запорного органа на выходном 
патрубке машины. Такой процесс называется дросселиро-

Л 7, fl=const 

Рг =90* 

Рг^Ф 
с 

< а 
Рис. 3.26. Теоретические ха
рактеристики центробежных 
машин при различных углах р 8 

" т const 

ЗВООд 

(ЯП2н)2 

ЗбООд 

Иг 

а а 
Рис. 3.27. Теоретические характе
ристики центробежных машин с 
одвнаковыми Q и Я т при различ
ных углах р 2 

вашем, а сами характеристики —дроссельными кривыми. 
Независимо от формы рабочей лопасти, определяемой 

углом В 2, теоретический напор при Q = 0 (полное закрытие 
регулирующей задвижки) будет равен С и определится 
однозначно диаметром рабочего колеса и его частотой вра
щения. 

При в 2 = я / 2 , ctg 0 2 = 0 по уравнению (3.74) теоретиче
ский напор И\<я—С=const; теоретическая характеристи
ка машины получится в виде прямой, параллельной оси аб
сцисс (рис. 3.26). 

Лопасти, отогнутые назад, характеризуются углом 
R 2 < n / 2 j при этом второй член уравнения (3.73) положи
телен и увеличение Q вызывает снижение теоретического 
напора. Характеристика такой машины представится на
клонной линией, расположенной ниже характеристики ма
шины с В 2 ==я/2. Напротив, если машина имеет лопасти с 
Рг>л/2 (отогнутые вперед), то второй член уравнения 
(3.73) отрицателен и возрастание Q вызывает увеличение 

#ТОО. Теоретическая характеристика для такого случая 
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располагается выше горизонтальной характеристики при 
р 2 = л / 2 . Из рис. 3.26 видно, что при заданной подаче тео-
ретичсский напор тем выше, чем больше рабочая лопасть 
отогнута вперед. 

Достижение заданных теоретического напора и подачи 
центробежной машины при рабочих колесах с различными 
углами требует различных окружных скоростей на выхода 

из рабочего колеса или при 
одинаковом диаметре колес 
различных частот вращения,. 
Это ясно из теоретических ха-~ 
рактеристик, показанных на 
рис. 3.27. 

Для получения заданного 
теоретического напора при 
одинаковом диаметре рабочих 
колес наименьшей частотой 
.вращения должно обладать 
колесо с лопастями, загнутыми 
вперед, а наибольшей—колесо 
с лопастями, загнутыми назад. 

По уравнению (3.74) мож
но выяснить форму характери
стики теоретической мощности 
центробежной машины: 

,кВт /7=C0DSt 

рг=/еос. 
'soy 

20 30 W 50 0, м/с 

Рис. 3.28. Теоретические ха
рактеристики мощности при 
различных значениях угла р"2 

= MgH^ = pQ(C- EQ) g. (3.75) 

Эта характеристика может быть представлена графиче
ски для различных значений р 2 при постоянных значениях 
р, п, D2, b2. 

На рис. 3.28 показаны теоретические характеристики 
мощности для углов р 2 = 2 0 ; 90 и 160°, при п = 1000 об/мин, 
£ ) 2 = 0 , 5 м и Ь 2 = 0 , 0 3 м (центробежный насос). 

3.11. Действительные характеристики при постоянной 
частоте вращения 

Действительный напор отличается от теоретического 
на значение потерь напора в проточной полости машины. 

При изменении подачи машины потери напора меняют
ся, во-первых, вследствие изменения сопротивления про
точной полости, пропорционального квадрату средней ско
рости потока, во-вторых, по причине изменения направле
ния скорости на входе в межлопастные каналы. Последнее 
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обусловливает удар жидкости (газа) о входные кромки 
лопастей и образование в потоке вихревых зон. В резуль
тате этого характеристика действительного напора распо
лагается ниже характеристики теоретического напора. 

В зависимости от значения лопастного угла р 2 и конст
руктивных особенностей проточной полости центробежной 
машины действительная характеристика может иметь две 
типичные формы. 

Характеристика, представленная на рис. 3.29, типична 
для В 2 >40° . Особенностью такой характеристики является 
наличие максимума и, следовательно, неоднозначность за
висимости H=f{Q) для данной машины в пределах напо
ров от # х .х ДО Ямакс Машины с характеристикой такого 
типа, как позднее будет показано, могут работать неустой
чиво, самопроизвольно изменяя подачу. Это является от
рицательным свойством машины, и поэтому такой тип ха
рактеристики нежелателен. 

Другая форма характеристики, представленная на рис. 
3.30, свойственна центробежным машинам с Р г< 4 0 ° при 
рациональной конструкции проточной части. 

Действительная характеристика мощности машины 
может быть получена из теоретических характеристик пу
тем вычитания (при данных подачах) из значений теорети
ческой мощности ее потерь. При этом характер зависимо
сти мощности от подачи в основном сохранится: действи
тельная мощность машины будет возрастать с увеличением 
подачи. Однако вследствие неодинакового относительного 
влияния потерь на полную мощность линия действитель
ной мощности отклоняется от линии теоретической мошно-

Чмакс й 

Рис. 3 29. Действительная ха
рактеристика при р 2 > 4 0 ° 

Рис. 3.30. Действительная харак
теристика при р 2 < 4 0 ° 
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сти; она представится слегка изогнутой кривой. Теоретц. 
ческая мощность при подаче, равной нулю, также раъщ 
нулю. Действительная же мощность при Q = 0 (при эакры» 
том дросселе) равна мощности холостого хода NM, эатра. 
чиваемой на покрытие потерь мощности в этом режиме. По. 
тери мощности на холостом ходу обусловлены циркуляцн-
онными потоками в проточной части машины, особенно в 
рабочем колесе, дисковым трением о жидкость (газ), ме
ханическим трением в уплотнениях и подшипниках маши-

Рис. 3.31. Характеристики теоре- Рис. 3.32. Характеристика КПД 
тичсской и действительной мощ- центробежной машивы 
ностей центробежной машины 

ны. Все указанное приводит к форме характеристик дей
ствительной мощности, показанной на рис. 3.31. 

По характеристикам действительного напора и дейст
вительной мощности определяется КПД центробежной 
машины. Из уравнения (2.9) получим 

a- pQg* . 
1000/V 

Очевидно, КПД равен нулю при Q = 0 или Я = 0 , пото
му что при всех режимах работы машины ЫФЪ.. В преде
лах между Q—0 и Q=QMSLKC (рис. 3.32) КПД машины до
стигает максимального значения. 

Режим машины, при котором ее КПД максимален, на
зывают оптимальным; при этом затрата мощности для со
здания напора и подачи осуществляется в машине с наи
лучшим энергетическим эффектом, т .е . наиболее эконо
мично 1. 

1 Напоры (давления), подачи и мощности, приводимые в справоч
никах, относятся, если вет оговорок, к оптимальному режиму машины. 

70 



3.12. Подобие центробежных машин. Коэффициент 
быстроходности. Формулы пропорциональности 

Движение жидкостей (газов) в проточной полости ма
шины весьма сложно. Поэтому точный расчет рабочих эле
ментов машины представляет большие трудности. При 
проектировании насосов и компрессоров широко использу
ют опытные данные, полученные при исследовании машин, 
аналогичных проектируемой. Использование опытных дан-

Щъ Сггъ 

а) 6) 

Рис. 3 33. Параллелограммы скоростей подобных центробежных машнн 

ных при проектировании допустимо лишь при соблюдении 
законов подобия. 

В современном гидромашиностроении широко применя
ется метод моделирования, т. е. испытания моделей, по
зволяющий проверить проект и внести в него практические 
коррективы. Модели строят, как правило, с соблюдением 
законов подобия. 

Физические явления, протекающие в геометрически по
добных пространствах, называются подобными, если в со
ответственных точках этих пространств сходственные фи
зические величины находятся в постоянных соотношениях. 
Эти соотношения называются коэффициентами или мас
штабами подобия. 

Пусть машины с и Ь (рис. 3.33) подобны. Условия гео
метрического подобия этих машин заключаются в равенст
ве сходственных углов и постоянстве отношений сходст
венных геометрических величин: 

P l a = 016 = Рь Р*2а = РгЬ = PV. P i c = Р/Ь = Pf'i 

D& Dib _ hb _ _ hh __ _ , 
^ 2 а ®ла °ia ha 

const, 
(3.76) 

где б( — коэффициент геометрического подобия. 
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Кинематическое подобие состоит в постоянстве отноше-
ний скоростей в сходственных точках геометрически подоб
ных машин и равенстве сходственных углов параллело
граммов скоростей: 

а1а = а1Ь> а2а — а2Ь> ••• у a l a ~ а1Ь> 

= ЛЦъ_ = = _Щь_ в _ = _с*_ = б с = c o n s t j 

Ща Ща С\а ига с1а 

где fic— коэффициент кинематического подобия. 
Динамическое подобие выражается постоянством отно

шений сил одинаковой природы, действующих в сходствен
ных точках геометрически и кинематически подобных ма
шин: 

= = ... = = в„ = const, (3.78) 
Л о ^га Pla 

где бр — коэффициент динамического подобия. 
Из изложенного следует, что доказательство подобия 

течений в двух насосах заключается в обнаружении постоян
ства коэффициентов подобия для сходственных точек. 

Если известны коэффициенты подобия двух машин, то 
по известным характеристикам одной машины Ua, р , а , Cia, 

Pia можно получить значения сходственных характеристик 
другой машины: 

Р\ь = Р\ а ; hb — e t ha, = 8cCta} P t b = Sp P t a . 

Общие критерии подобия потоков, известные в гидро
аэромеханике как числа Рейнольдса, Фруда, Эйлера и Стру-
хала, применимы и к потокам в центробежных машинах. 
Напомним выражения этих чисел через основные парамет
ры потоков: Re=c / /v , Er=c2lgl; E u = p / p c 2 ; Sh=In/с. 

Подобие течений характеризуется следующими равенст
вами безразмерных критериев, вычисленных для сходст-
венных точек машин: 

Re a = Re 6; Eu a = Eu 6; F r a = F r b ; Sh a = Sh 6 . (3.79) 

Для компрессоров число Эйлера выражают через 
местную скорость звука а и показатель адиабаты ft, между 
которыми существует зависимость а—Vkplp, Следова
тельно, p=c s p/f t , и поэтому 

рс а k сг 

(3.77) 
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Безразмерную скорость с/а обозначают через М. Тогда 
g u = l/(fcM 2), откуда следует, что для подобных компрес
соров М« = Мь. 

Таким образом, условия подобия компрессоров выра
жаются следующими равенствами: 

R e Q = R e b ; F r a = Fr 6; M a = M„; 
Sh a = Sh,,; ka - kb. 

Поскольку в процессе работы компрессоров проявляет-
тя теплоотдача, для строгого соблюдения подобия следует 
сохранять еще и постоянство критериев Прандтля и Грас-
гофа. 

Заводы, изготовляющие центробежные машины, обыч
но имеют в производстве не случайные типы машин, разли
чающиеся и размерами, и геометрической формой, а серии 
геометрически подобных машин. Поэтому важно устано
вить соотношения между основными параметрами машин 
данной серии. 

Предположим, что две подобные машины а и Ь с ради
альным входом работают в подобных режимах (см. 
рис. 3.33). При этом должны соблюдаться условия кинема
тического подобия [см. (3.77)]. 

Объемная подача для обеих машин 

Qa = nD2aKc2ra Чоа', 
Qb = nD2bKbC2rh^ob-

Рассмотрим отношение этих подач: 
Qa Руд ^ г а ^ г г а ^ loa 

Qb A>h Ь2ъ C 2 f b Г ] о Ь 

Из подобия планов скоростей на выходе и условия пропор
циональности окружной скорости частоте вращения рабо
чего колеса машины следует 

c2ra ц г а па Р г а 

C 2 rb ЩЬ пЬ D*b 

Поэтому 

Qa _ D 2 o Ь2а Па Г ) о а 

Qh о | ь ЬгЬ ПЬ Г]0Ъ 

Вследствие геометрического подобия машин 

(3.80) 
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следовачельно, в окончательном виде 
_ Г ) 3 

Qa U,2a па -Лоа 
Qb dL ч Поъ 

(3.81) 
F пл. 1 

Объемные подачи центробежных машин, работающих в 
подобных режимах, относятся как кубы наружных диамет
ров рабочих колес и первые степени частот вращения валов 
и объемных КПД. 

Если рассматривается центробежная машина данного 
размера, то D2a = D2b и, следовательно, 

0а_ _ _Па_ _Поа_ ^ (3.82) 
<?6 И* lob 

При изменении частоты вращения вала центробежной 
машины объемные подачи ее в подобных режимах относят
ся как первые степени частот вращения вала и объемных 
КПД. 

Пользуясь соотношениями (3.15) и (3.18), получаем 
_ и%а сгиа *Ьр 

По условиям кинематического подобия = - " 2 а . Кроме 
с2иЬ u2h 

f, 2 „2 Л 2 

того, = , следовательно, 
"Л2 Ч °ЧЬ 

(3.83) 

Полные напоры, создаваемые центробежными машина
ми в подобных режимах, относятся как квадраты наружных 
диаметров рабочих колес, квадраты частот вращения вала 
и первые степени гидравлических КПД. 

Для данной машины при переменной частоте вращения 

На _ па Т ) Г А 

НЬ nl Чг* 
(3.84) 

При изменении частоты вращения вала центробежной 
машины напоры, создаваемые ею в подобных режимах, от
носятся как квадраты частот вращения вала и первые сте
пени гидравлических КПД. 
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Соотношение между давлениями, создаваемыми маши
нами, получается умножением обеих частей уравнения (3 83) 
на соответственные значения плотностей: 

2 2 

Pa _ Ра^а _ D'ia Па Ра Чга ^ щ 
РЪ PbHb D%, п\ Pb l ib 

Для данной машины при разных частотах вращения ее вала 
2 

Ра Д Ра Чга gg j 
Pi И 2 , Рб 4rt ' 

Давления, создаваемые центробежной машиной в подо
бных режимах, пропорциональны плотности перемещаемой 
ею среды (жидкости или газа) . 

Из формулы для расчета мощности на валу центробеж
ной машины следует 

fj _ Ра 0 а glig . N _ PoQbgHb а ' ь „ • 
Ча Чб 

Соотношение между мощностями на валах двух центро
бежных машин, работающих в подобных режимах, 

Nb PbQb^b^ 

Учитывая выражения (3.81) и (3.83) получаем 
5 3 

Ng _ D'la Па Ра Пь (3 87) 
N b *4> 4 РЬ Па ' 

Мощности центробежных машин, работающих в подоб
ных режимах, относятся как пятые степени наружных ди
аметров рабочих колес, кубы частот вращения валов, пер
вые степени плотностей перемещаемых машинами сред и 
обратно пропорциональны КПД. 

При небольшой разнице в размерах и частотах враще
ния машин можно полагать г)а — т\ь-

Для данной машины, подающей несжимаемую жид
кость (вода, нефтепродукты, растворы), р а = рь; D2a = D2b и 
формула (3.87) приобретает простейший вид 

• ^ = 4 ~ - (3-88) 

Соотношения (3.82), (3.84), (3.88) называют формулами 
пропорциональности. Для удобства пользования изложен-
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ным материалом ниже приведены формулы пропорцио
нальности при изменении параметров Q, И, р и М: 

Гри изменениях D,, л и р При изменениях р При изменениях 
D, При изменениях ц 

на = иь-~ 
4 

Pa = Pb~Y 
Ч 

Применяя формулы пропорциональности, можно прини
мать КПД машин, работающих в подобных режимах, прак
тически одинаковыми. 

При строгих расчетах следует иметь в виду некоторое 
повышение КПД при увеличении размеров машины. Не сле
дует, однако, думать, что пересчет Q, Н и N по формулам 
пропорциональности приводит к правильным результатам 
независимо от условий, в которых работает центробежная 
машина. Работа машины определяется также свойствами 
трубопроводной системы, подключенной к ней. Поэтому оп
ределение основных параметров Q, Н и N машины, вклю
ченной в трубопроводную систему, должно производиться, 
как указывается ниже, с учетом рабочих свойств последней. 

Важной величиной, определяющей подобие течений в на
сосах, является коэффициент быстроходности ns. 

Коэффициентом быстроходности п' данной машины (на
соса, вентилятора, компрессора) называют число, равное 
частоте вращения машины, геометрически подобной дан
ной, но имеющей подачу Q = l м 3 / с и напор # ' = 0 , 1 0 2 м 
(соответственно L'=gH'=\ Дж/кг ) в режиме максималь
ного КПД. 

Полагая в уравнениях подобия (3.81) и (3.83) Q' = l м»/с 
и gH' = \ Д ж / к г , получаем 

(3.89) 
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Решение этих уравнений дает 

„'« лЦ^. (3.91) 

Коэффициент быстроходности п' — безразмерная величи
на, являющаяся коэффициентом подобия. Однако в практи
ке насосостроения в качестве коэффициента быстроходно
сти до настоящего времени применяют размерную величину 

« . - 3 . 6 6 - ^ - , (3.92) 

отнесенную к единичным величинам Н' = \ м; N' — \ л. с. 
Формула (3.92) получается из условий подобия (3.81), 
(3.83), (3.87). 

Понятие ns по (3.92) перешло в насосостроение из обла
сти гидротурбостроения, где в качестве единичных эталон
ных величин были приняты Н' = \ м, N' = 1 л. с и следую
щий отсюда единичный расход Q'=0,075 м 3 /с . 

Коэффициент быстроходности ns определяется величи
нами Q, Н и п; при регулировании машины он может из
меняться в пределах от 0 до оо . 

Характеризуя машину при помощи ns, обычно относят 
его к режиму с максимальным КПД. 

Значения п8 для различных типов насосов следующие: 

Ротационные и поршневые ^ 4 0 
Вихревые 10—40 
Центробежные 4С—300 
Диагональные 300—600 
Осевые 600—1200 

При помощи коэффициента быстроходности, вычислен
ного по выражению (3.92), можно выбирать тип машины 
для работы с заданными Q, И и п. 

По предложению ЦАГИ коэффициентом быстроходно
сти вентилятора принято считать частоту вращения венти
лятора данного типа, который в режиме максимального 
КПД подает 1 м 3 / с газа, создавая условное давление 
30 кгс/м ! . Тогда ns= п YQ / Я 3 4 , где И — напор, приве
денный к р = 1 , 2 кг /м 3 . 
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3.13. Пересчет характеристик при изменении частоты 
вращения машины и вязкости среды 

Влияние частоты вращения на характеристики насоса. 
Задана характеристика H = f ( Q ) насоса (вентилятора) при 
частоте вращения па (рис. 3.34). 

Требуется перестроить эту характеристику на другую 
частоту вращения пъ>па, полагая гидравлический и объ-
емный КПД не зависящими от частоты вращения. 

А 

Рис. 3.34. Построение характсри- Рис. 3.35. Построение характери
стик H—f(Q) по формулам про- стик N=f(Q) по формулам про
порциональности порцнональности 

Из формул пропорциональности следует 

Выбрав па характеристике с произвольную точку 1а, 
находим на осях координат численные значения Q'a и Н'а. 
Затем вычисляем координаты точки lb (характеристикидля 

частоты вращения пь) Q'b—Q'a —— и Н'ь =На и по 

этим координатам наносим на графике точку lb. 
Аналогично по координатам произвольно выбираемых 

точек 2а, За, 4а... вычисляем координаты точек 26,36,46.... я 
наносим эти точки в график. Соединяя их плавной линией, 
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получаем характеристику H = f(Q) для частоты вращения 
пала пв. Точно так же можно построить 1с, 2с, Зс... харак
теристики при частоте пс и других частотах. Соединив точ
ки la, lb, 1с..., 2с, 2Ь, 2с..., Зс, 36, Зс..., получим параболи
ческие кривые, удовлетворяющие уравнению H=mQ2, назы
ваемые линиями пропорциональности (т — коэффициент 
пропорциональности уравнения квадратичной параболы). 

При пересчете координат КПД машины полагался посто
янным, не зависящим от частоты вращения. Поэтому линии 
пропорциональности являются линиями постоянных КПД 
машины. 

Очевидно, точки пересечения линий пропорционально
сти и характеристик H=f(Q) при разных частотах враще
ния определяют параметры Q и Н машины в подобных ре
жимах работы. 

Пересчет характеристик N=F(Q) проводится аналогич
ным способом по формулам пропорциональности 

По координатам Q'a, Q'a, Q'a"... и N'a, N"a, N'a"... про
извольно взятых точек la, 2а, За... получим пересчетом ко
ординаты точек lb, 2b, ЗЬ... и 1с, 2с, Зс..., по которым про
водим кривые зависимости мощности от подачи при часто
тах вращения пь и пс (линии b и с на рис. 3.35). 

Линии la, lb, 1с-., 2а, 2Ь, 2с... являются линиями подоб
ных режимов с постоянным для каждой из них значением 
КПД. Общий вид уравнения этих линий 

N = eQ\ 

где е — коэффициент пропорциональности уравнения куби
ческой параболы. 

Следует иметь в виду, что в общем случае работы маши
ны на сеть, напор которой подчинен уравнению Я = Я 0 т + 
+mQ2, КПД машины при изменении режима не остается 
Постоянным. Условие r)=const при изменении частоты вра
щения соблюдается только в том случае, когда напор v сети 
Подчинен законам квадратичной параболы H — mQ2, т .е. в 
сети нет статического напора. 

Выясним, как изменяется форма характеристики КПД 
Ч ==/(<?) при изменении частоты вращения (рис. 3.36). Д з -
Чы характеристики напора и КПД при частоте вращения 
п а (кривые показаны сплошными линиями). Проведем ли-
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нии подобных режимов r|' = const, r | "=const (режимы 
I и / / ) . 

При частоте вращения па и режиме работы / параметры 
машины Q'a и ц'а определяет точка <х'а. Если частота вра« 
щения изменяется до пь, то подача Q'b определится точкой 
а'ь, а КПД останется прежним, т. е. т\'ь =г\ 'а. 

Следовательно, соответственная точка к кривой КПД 
при частоте вращения пь получается перенесением по го» 
ризонтали значения г\'а на ординату, соответствующую абс
циссе Q'b. Аналогичное построение дано на графике для 
режима / / . 

Таким образом, при увеличении частоты вращения ха
рактеристики КПД деформируются в направлении, парал
лельном оси абсцисс. 

На рис. 3.37 представлена совместная характеристика 
напора, мощности и КПД центробежной машины для трех 
различных частот вращения. Такое семейство кривых, свя
занное условиями подобия, называют характеристикой при 
переменной частоте вращения. 

Влияние вязкости среды на рабочие параметры насоса. 
Насосы, выпускаемые заводами, снабжаются паспортами с 
гарантийными данными и характеристиками напора, мощ
ности и КПД при нормальной частоте вращения. 

Характеристики получают на стенде завода-изготовите
ля испытанием на чистой пресной воде при температуре не 
выше 323 К и плотности р = 9 8 8 кг /м 3 . 

а 
Рис. 3.36. Влияние частоты 
вращения на характеристи
ку КПД 

Рнс. 3 37. Характеристики цен
тробежной машины прн пере
менной частоте вращения 
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ИЛ V 

Рис. 3.38. Влияние вяз
кости на характеристики 
центробежного насоса 

В промышленности используют насосы, испытанные на 
воде, для подачи жидкостей и с другой вязкостью, напри
мер минеральных и растительных масел, нефти, растворов 
и пр. В таких случаях заводские характеристики оказыва
ются непригодными и подлежат пересчету на другую вяз
кость. 

Вязкость в широком смысле этого термина — способ
ность жидкости (газа) развивать внутренние силы, особен
но существено проявляющиеся на 
твердых поверхностях, ограничива
ющих поток. 

Вязкость влияет на гидравличес
кое сопротивление и обусловливает 
затрату энергии на его преодоление. 
При увеличении вязкости жидкости 
будут уменьшаться развиваемые на
сосом подача, напор и КПД. Мощ
ность насоса при этом будет увели
чиваться вследствие возрастания 
гидравлического сопротивления 
проточной полости и мощности дис
кового трения. 

Теоретически учесть влияние 
вязкости на рабочие параметры на
соса и форму характеристик невозможно. 

Наиболее простой способ пересчета рабочих параметров 
и перестроения характеристик при изменении вязкости ос
новывается на применении поправочных коэффициентов, 
полученных опытным путем. 

Обозначим параметры насоса, испытанного на воде, ин
дексом «в», а работающего на другой, более вязкой жид
кости — индексом» «р.». В соответствии с ранее указанным 

<?и <<?-•• Н » < Н * ' \ < \ -
Опытные поправочные коэффициенты подачи, напора и 
КПД обозначим соответственно fcj, fu, f 4. Их физический 
смысл ясен из соотношений 

Числовые значения поправочных коэффициентов опре
деляются конструкцией насоса, режимом нагрузки его и вяз
костью жидкости; они даются в специальных справочниках 
в табличной форме. Удобно находить значения поправоч
ных коэффициентов при помощи специальных номограмм, 
например в [29]. 
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Выбором произвольных точек на характеристиках, полу, 
ченных испытанием насоса на воде и пересчетом координат 
их по (3.93), находят координаты точек характеристик при 
работе насоса на вязкой жидкости. Получаемая при этом 
картина качественно представлена на графике рис. 3.38, 
где штриховые линии относятся к жидкости с повышенной 
вязкостью. 

Ориентировочные значения поправочных коэффициентов 
при пересчете на жидкости с вязкостью от 50 до 120 °Е дл* 
центробежных насосов с n s » 1 0 0 лежат в пределах 

fQ = 0.9-*-0,7; f„ =.0,92 + 0,65; fn = 0,7 н- 0,4. 

Задавая ряд произвольных значений Qn и находя по 
характеристикам соответственные значения # д и г^, мож-
но вычислить мощность насоса Л^р = pQ M ^//ц/(1000 т] ц) в 
нанести в графике ряд точек, по которым проводится ха-
рактеристика М д = F ( Q M ) . 

3.14. Безразмерные и универсальные характеристики 

Рассмотренные действительные характеристики явля
ются размерными и индивидуальными характеристиками, 
применимыми лишь к данной машине. Однако существуют 
приемы изображения характеристик в таких координатах, 
что они получаются применимыми для целой серии подоб
ных машин, это безразмерные характеристики. Они строят
ся в безразмерных координатах, обозначаемых общепри
нятыми для подачи, напора, давлешя.мощности и КПД 
буквами, но с чертой сверху: Q, Н, Я с т , р, N, т], т) с т . 

Рассмотрим тип безразмерных параметров, введенных 
в употребление ЦАГИ для вентиляторов. 

Подачи двух подобных вентиляторов, отмечаемых индек
сами а и Ь, 

Qa = nD2a Ь2а с^; Qb = л Д , ь bZb с2гЬ. 
Для всей серии подобных вентиляторов 

= J*L- = k = const; 
Dla Dm 

= J**. = m = const. 

Поэтому Qa = nkmD?2au.2o и Qb = nkmD^u^, иди Q f l=a 

= 4km u2a и Qb = 4km u2h. 
4 4 
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Следовательно, геометрически подобные машины, нахо
дящиеся в подобных режимах работы, характеризуются со
отношением 

Q a - Q b = 4km = const. 
("0L/4) " 2 o { " ^ f t ' 4 ) "2ft 

Отношение 

^ = Q (3.94) 
( n D l / 4 ) «2 

называют безразмерной подачей вентилятора или коэффи
циентом подачи. 

Для данной машины, работающей при постоянной часто
те вращения, параметр Q изменяется пропорционально рас
ходу и может быть легко рассчитан. 

Воспользуемся уравнением Эйлера для машин, работа
ющих в подобных режимах: 

__ Цда сгца у _ Ц 2 > сгиЬ 
° 8 8 

или с учетом условий кинематического подобия 

//„ = -—— и Я 6 = 

1 2 
"2а « 4 

S 8 

= const. 

Отсюда следует 

И=-^-, (3.95) 
"1 

где / / — параметр, не имеющий размерности и называемый 
безразмерным полным напором или коэффициентом напора. 

Для данной машины, работающей с постоянной часто
той вращения, параметр И пропорционален полному напору. 

Аналогичным путем могут быть введены параметры: 
безразмерное давление (коэффициент давления) 

~ - Р . 

р<4 
(3.96) 

безразмерная мощность (коэффициент мощности) 

ЛГ= . Д з . (3.97) 
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Разумеется, КПД является безр-азмерным параметром, 
и поэтому 

Я = Ч. (3.98) 
Образцы безразмерных характеристик даны в гл. 5. 
По аналогии с топографической картой, дающей пред. 

ставление о широте, долготе и высоте расположения каж
дой точки на местности, где высота дается горизонталями, 
т. е, линиями постоянной высоты, можно построить топо-

0 50 100 150 Q,№ 

Рис. 3.39. Универсальная характеристика центробежного насоса 

графическую, универсальную характеристику центробеж-
ной машины. Для этого по осям прямоугольной координат
ной системы откладывают, аналогично долготе и широте в 
топографической карте местности, основные параметры ма
шины Q и Н или Q и N, а КПД, аналогично высоте мест
ности, дается в виде изолиний, т. е. линий постоянного КПД. 
На рис. 3.39 приведена универсальная характеристика 
центробежного насоса. Метод построения универсальных 
характеристик рассмотрен в [26]. 

3.15. Испытания насосов 

Испытания центробежных и осевых иасосов регламенти
рованы ГОСТ, который содержит перечень типов испыта
ний, методику измерений основных рабочих параметров на
сосов и указания по обработке опытных материалов. Здесь 
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рассмотрим лишь общие вопросы испытаний насосов и изме
рений, проводимых на насосной установке с целью получе
ния графических зависимостей H—f(Q), N=F(Q), rj = q>(Q), 
называемых энергетическими характеристиками. 

Испытания в эксплуатационных условиях и в лаборато
риях проводят обычно при постоянной частоте вращения 
вала машины. Если это условие выдержать не удается, то 
измеренные параметры корректируют по формулам пропор
циональности. 

Рис. 3 40. Схема измерений при снятии характеристики центробежного 
иасоса при n = c o n s t 

Характеристики при n = v a r получают пересчетом ха
рактеристик при п = const по формулам пропорционально
сти, как это указано в § 3.13. 

При испытаниях с целью получения энергетических ха
рактеристик подлежат измерению подача, напор (или дав
ление), мощность и частота вращения вала машины. На 
рис. 3.40 дана схема расстановки приборов, применяемых 
при испытаниях насосов. 

Испытание насоса заключается в измерении Q, Н, N ч 
п при различных режимах работы, устанавливаемых от
крытием дросселя Д. 

При центробежных насосах испытание начинают с ре
жима холостого хода, т. е. при полном закрытии дросселя 
Д; при осевых насосах — с режима максимальной подачи, 
при полном открытии дросселя. Количество рабочих режи
мов при испытании, устанавливаемых промежуточными от-
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крытиями дросселя Д, должно быть не менее 15 (для полу, 
чепия надежных форм характеристик). 

Измерительная аппаратура и методика обработки ре-
зультатов измерений при испытаниях в условиях эксплуа
тации должны обеспечивать относительную погрешность 
при измерении подачи не более 3,2, напора — 2, частоты 
вращения — 1 %. 

Подача насосов измеряется приборами, устанавливав-
мыми на напорном трубопроводе. При испытании насосов 
на воде подача измеряется сужающим устройством (соп
лом, диафрагмой) или измерением скоростей в мерном се
чении (точечный способ с последующим суммированием). 

Сужающее устройство, например диафрагма, обусловли
вает местное падение напора hA=%c2/(2g). Присоединив 
сюда уравнение расхода Q = cncP/4, получим 

Q=mVKt (3.99) 

1де т = VrttPgiSb. 

Коэффициент £ местного сопротивления диафрагмы оп
ределяется по справочникам в зависимости от конструкции 
диафрагмы и отношения диаметров ее и напорного водо
провода насоса. Следовательно, коэффициент т может 
быть вычислен, и формула (3.99) удобна для расчета рас
хода. Потеря напора Ад в диафрагме при пользовании фор
мулой (3.99) выражается в метрах столба той жидкости,, 
расход которой измеряется. Так, если показание ртутного 
дифманометра диафрагмы — А, то А д =Арр т /р , где рРт—• 
плотность ртути; р — плотность жидкости, подаваемой на
сосом. 

При испытаниях насосов в лабораторных условиях по
дачу можно измерять водосливным устройством или мер
ными баками. 

Статическое давление, развиваемое машиной, изме
ряют как разность абсолютных статических давлений (Рг— 
—Pi) в напорном и всасывающем трубопроводах. При 
этом Нст={р2—P\)/pg- Для этой цели применяют маномет
ры класса точности не ниже 0,6 для напорного и не ниже 
1,0 для всасывающего трубопровода. Манометр и вакуум
метр удобно располагать на одной высоте, как это показа
но на рис. 3.40. В этом случае нет необходимости учитывать 
разность геометрических отметок приборов, если импульс
ные трубки их заполнены жидкостью, подаваемой насосом. 

При измерениях давлений следует особое внимание об
ращать на правильное расположение мест отбора давления, 
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имен в виду, что всякое изменение направления движения 
потока, а также изменение размеров сечения вызывает по
явление инерционных сил, влияющих на давление в месте 
расположения импульсного отверстия. Во всех случаях из
мерений давлений желательно использовать несколько им
пульсных отверстий, объединенных общей (осредняющей) 
камерой. 

Если определены абсолютные давления р\ и р 2 во вса
сывающем и напорном трубопроводах насоса, то полный 
напор, развиваемый насосом, при расположении приборов 
на одной высоте, будет равен 

Pg 2g 

где С| и с 2 — средние скорости, вычисляемые по подаче и 
площадям сечений всасывающего и напорного трубопрово
дов. 

Точки, соответствующие измеренным при разных режи
мах Q и Н, наносят в график и, соединяя их плавной кри
вой, получают энергетическую напорную характеристику. 

Мощность насоса определяют или измерением крутя
щего момента М на валу и частоты вращения п, или непо
средственным измерением мощности, передаваемой двига
телем. 

Измерение М можно проводить несколькими способами. 
В лабораторных условиях удобно применять балансирный 
электродвигатель; в этом случае статор электродвигателя 
подвешен на подшипниках качения, геометрические оси ко
торых совпадают с осью ротора электродвигателя. Крутя
щий момент, развиваемый электродвигателем, передается 
Через муфту на вал приводимой машины; он получается 
как результат силового взаимодействия между обмотками 
статора и ротора электродвигателя. Поэтому момент, вра
щающий вал машины, равен моменту, стремящемуся по
вернуть статор электродвигателя относительно его оси; по
следний измеряется подвешиванием уравновешивающего 
груза к рычагу, радиально прикрепленному к статору элек
тродвигателя. Если масса груза, подвешенного к рычагу, 
равна т, кг, а горизонтальное расстояние точки подвеса 
его от оси машины равно /, м, то момент, Дж, передавае
мый электродвигателем на вал машины, равен M = mgU 

Иногда для измерения М применяют установку электро
двигателя на качающейся платформе. Этот способ аналоги* 
чен описанному с балансирным двигателем. 
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При измерении момента балансирным электродвигате
лем или двигателем на качающейся платформе должны 
учитываться вентиляционный и механический моменты 
двигателя, определяемые при работе двигателя без на-
грузки. 

Другой способ измерения крутящего момента заключа. 
ется в применении торсионного (крутильного) динамомет-
ра. При этом между валами электродвигателя и приводи-
мой машины устанавливают упругий валик, сделанный из 
стали, с высоким пределом пропорциональности. Момент, 
передаваемый таким валиком, пропорционален углу закру-
чивания его; поэтому достаточно измерить угол закручива
ния при вращении валика посредством стробоскопи
ческого устройства и по нему определить момент на валу 
машины. 

Частоту вращения вала машины измеряют тахометром 
или счетчиком. 

По измеренному крутящему моменту на валу машины и 
частоте вращения легко определить мощность, кВт: 

N — или N --- — . 
1000 1000 

где о>=яп/30 1 / с . 
В производственных условиях наиболее доступным яв

ляется способ определения мощности на валу по электри
ческой мощности на зажимах приводного электродвига
теля. 

Применяя точные электрические приборы, измеряют 
электрическую мощность Nsn на зажимах электродвигателя 
и по зависимости между мощностью на зажимах и КПД 
предварительно испытанного электродвигателя определяют 
мощность двигателя NnB, которая при соединении муфтой 
равна мощности на валу машины: Л^дв=г)дВЛ^эл=Л^-

При испытании насоса его К П Д определяют как част
ное от деления полезной мощности на мощность насоса: 

Л = ND/N == pQgH/\0O0N. 
Нанесением на график соответственных значений Q, N 

и Q, rj, измеренных для различных режимов, получаем ха
рактеристики N—F(Q) и г |=ф(<2) . 

3.16. Регулирование псдачи 

Основной задачей регулирования машины является п с 
дача в сеть расхода Q, м 3/с, заданною определенным гра
фиком. При этом, как показывают характеристики, все ос-
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яовпые параметры машины Н, р, N и т] изменяются. Одна
ко сеть трубопроводов и потребители накладывают на 
некоторые из параметров определенные условия. Так, на
пример, насосы и вентиляторы, покрывая заданный гра
фик расходов, должны создавать переменное давление, 
определяемое потребителем и 
гидравлическими свойствами си
стемы трубопроводов. 

Компрессоры в некоторых 
случаях работают на сеть с пе-

Рис. 3.41. Центробежный насос в систе
ме тр\бопроводов 

Рис. 3.42. График дроссельного регули
рования центробежной машины 

в; Q-рег Чрег О 

ременным Q, но должны обеспечить постоянное давление 
р (пневматический инструмент, воздушные молоты); в дру
гих случаях они работают с постоянным Q при переменном 
р (доменный и ваграночный процессы и т .п . ) . 

Таким образом, возможны различные варианты задачи 
регулирования подачи. 

Дроссельное регулирование при n=cons t . Пусть цент
робежная машина включена в трубопроводную систему 
так, как показано на рис. 3.41. 

Представим на графике (рис. 3.42) характеристики на
пора, мощности и КПД центробежной машины при посто
янной частоте вращения. На этом же графике нанесем ха-
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рактеристику трубопроводной сети, на которую включена 
машина: при этом будем предполагать, что регулирующий 
дроссель открыт полностью. 

Установившийся режим работы машины возможен 
только при условии, что напор машины равен напору, рас
ходуемому в системе. Так как первый из них выражается 
ординатами характеристики H—f(Q) центробежной ма
шины, а второй — ординатами характеристики трубопрово
да, то очевидно, что указанное равенство наблюдается 
только в точке а пересечения характеристик. Таким обра
зом, точка а определяет режим работы установки, т. е. по
дачу, напор, мощность и КПД машины, при полностью от
крытом дросселе. Эти величины на рис. 3.42 обозначены 
соответственно Q, Н, N, rj. 

В случае прикрытия дросселя на напорной трубе поло
жение характеристики трубопровода изменится и точка о 
передвинется по характеристике машины влево вверх и 
займет положение а', определив тем самым новые значе
ния параметров Q p c ; , Н'рег, N'per, црег. 

Дальнейшее прикрывание дросселя вызывает смещение 
характеристики трубопроводной системы еще больше 
вверх, И точка а передвинется, например, в точку а", даю
щую новые значения Q"per, Н"рег, N'per, r £ e r и т. д. 

Следовательно, дроссельное регулирование при п = 
= c o n s t достигается введением дополнительного гидравли
ческого сопротивления в сеть трубопроводов машины. 

Поскольку наибольшая подача достигается при полно
стью открытом дросселе (точка а), дроссельное регулиро
вание применяют только с целью уменьшения подачи. 

Из рис. 3.42 видно, что дросселирование уменьшает 
мощность на валу машины и вместе с тем повышает долю 
энергии, расходуемой при регулировании; поэтому оно не
экономично. Так, например, при регулировании до Q'^ 
напор, непроизводительно затрачиваемый в дросселе, оп
ределяется отрезком А//" ординаты, а теряемая при этом 
в насосе мощность будет 

1000T)"per 

Чем более глубоко осуществляется процесс регулирова
ния, тем более непроизводительна затрата мощности. 

Энергетическая эффективность этого вида регулирова
ния центробежных машин низка, однако ввиду чрезвычай
ной простоты этот способ имеет широкое применение. 
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При дроссельном регулировании центробежных насо
сов, подающих жидкость, дроссель располагают на напор
ной трубе. Если разместить его на всасывающей трубе, то 
при регулировании могут возникнуть кавитационные явле
ния в потоке и нарушение нормальной работы насоса. 

Подача центробежной машины при постоянной частоте 
рращения может изменяться не только вследствие измене
ния открытия дросселя, но и по причинам, связанным с из
менением давления в системе трубопроводов. Представим 
себе, что по какой-либо причине повышается давление р2 в 
напорном баке. На рис. 3.42 это отразится в смещениях ха
рактеристик трубопровода вверх на одинаковые отрезки 
при всех подачах; при этом точка а пересечения характе
ристик будет передвигаться по характеристике машины 
«лево и вверх; это означает, что подача машины уменьша
ется. Уменьшение давления р2, наоборот, вызывает увели
чение подачи машины. Аналогично влияет на подачу ма
шины изменение геометрической высоты. 

В некоторых случаях режим работы центробежной ма
шины может изменяться самопроизвольно (без прямого 
вмешательства эксплуатационного персонала). Так, на
пример, если в установке, включенной по схеме на рис. 
3.41, прекратился расход жидкости из напорного бака, а 
центробежная машина продолжает работать, то статиче
ская высота подачи будет возрастать ввиду изменения р2 

и НГ; это повлечет за собой смещение характеристики тру
бопровода вверх. Точка ос будет передвигаться по характе
ристике машины влево вверх, подача машины будет умень
шаться при одновременном возрастании напора и сниже
нии мощности. Такой процесс может привести к понижению 
подачи машины до нуля; это произойдет в тот момент, ко
гда статическая высота подачи (сумма геометрической вы
соты и высоты давления) сравняется с напором холостого 
хода машины. 

В заключение отметим, что дросселирование как способ 
регулирования допустимо только в тех случаях, когда по
требляемая мощность уменьшается с уменьшением подачи 
|~г~ > OJ- Если же потребляемая мощность возрастает 

с уменьшением подачи ^ ^ < 0 J , то дросселирование как 

способ регулирования бессмысленно, поскольку вызывает 
Увеличение потребляемой мощности. 

Регулирование изменением частоты вращения вала ма
шины. В тех случаях, когда имеется возможность изменять 
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частоту вращения вала двигателя, целесообразно регули
ровать подачу изменением частоты вращения. 

Пусть центробежная машина, включенная по схеме иа 
рис. 3.41, работает при частотах вращения п1у п2, п3..., при
чем « 1 < Я 2 < « з — Нанесем в общей координатной системе 
характеристики этой машины при указанных условиях и 
характеристику трубопроводной сети (рис. 3.43). Точки 
пересечения характеристик H=f(Q) машины с характе-

График 
я цент-
машины 
частоты 

Q'pci Ufa Ярсг Qp'c'i d 

ристикой трубопровода, обозначенные на графике через 
«i, «2 , «з..., определяют режимы работы установки при раз
личных частотах вращения. Из графика видно, что измене
нием частоты вращения могут быть достигнуты различные, 
подачи Q; e r , <?'per, Qp e ' r... и напоры Н'^, Н"рег, Н'^ ... 
причем с увеличением частоты вращения подача и напор 
увеличиваются, а с уменьшением ее — убывают. Мощность 
и КПД могут быть определены из кривых мощности и КПД 
по имеющимся значениям подачи Q'per> Qper— На г Р а Ф и " 
ке это показано для частоты вращения я 3 . 

В отличие от способа регулирования « = c o n s t данный 
способ регулирования дает возможность регулировать по
дачу в любом направлении. 

Потери энергии, обусловленные гидравлическим сопро
тивлением дросселя, здесь не имеют места, и поэтому дан
ный способ в эксплуатации выгоднее первого. Однако при
меняется он значительно реже. Преобладающее большин
ство центробежных машин небольшой подачи приводится в 
движение короткозамкнутыми электродвигателями трех
фазного тока, изменять частоту вращения вала которых с 
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целью регулирования расхода невозможно. В таких слу
чаях для центробежных машин применяют дроссельное ре
гулирование при n = c o n s t , хотя это и невыгодно. 

Мощные центробежные машины снабжают электродви
гателями, допускающими плавную или ступенчатую регу
лировку частоты вращения. Такие электродвигатели доро
ги, и применение их оправдывается в редких случаях. В экс
плуатации машинные агрегаты с такими электродвигате
лями энергетически эффективны и имеют высокие КПД. 

Крупные центробежные машины (насосы, турбоком
прессоры), применяющиеся в металлургии, химической 
промышленности и на центральных тепловых электричес
ких станциях, часто выполняются с паротурбинным приво
дом. Регулирование прдачи в таких случаях производится 
изменением частоты вращения вала машины. Для этого 
можно изменять частоту вращения турбины воздействием 
на ее паровпускное устройство. Можно также включить 
между валами двигателя и приводной машины механичес
кий вариатор скорости или гидравлическую муфту 1. Тогда, 
сохраняя частоту вращения вала двигателя постоянной и 
изменяя передаточное отношение вариатора или гидромуф
ты, получаем переменную частоту вращения вала приводи
мой машины. 

Применение гидромуфт ввиду их высокой стоимости 
оправдывается только в мощных высокооборотных уста
новках при неглубоком регулировании. Глубокое регули
рование гидромуфтой неэффективно, потому что ее КПД 
снижается пропорционально частоте вращения вала насо
са (вентилятора). 

Регулирование при помощи гидромуфты существенно 
выгоднее дроссельного регулирования при rt=const. 

Ввиду высокой стоимости вариаторов и гидромуфт, да
ющих плавное изменение скорости вала машины, в неко
торых случаях целесообразно применение ступенчатого 
изменения частоты вращения (специальные электродвига
тели и ступенчатые вариаторы) с дорегулировкой до тре
бующей подачи дросселированием. На рис. 3.44 показан 
график такого смешанного регулирования подачи. Пусть 
основная частота вращения центробежной машины п, а 
т п е н ч а т ы м вариатором можно получать частоты враще
ния щ~>п и п 2 < п . Предположим, что регулированием 
следует получить подачу Q ' r e r . Изменяя частоту вращения 
вариатором скорости до пи получаем подачу Qpen- Вводя 

1 О принципе действия гидромуфт и их конструкциях см. [11] . 
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дроссель и создавая им сопротивление &Н'рег, получаем 
требующуюся подачу Q p e r . Без регулирования частоту 
вращения получение такой подачи у данной машины было 
бы невозможно. 

Если требуется отрегулировать подачу до Q'^ K.Q, то 
следует уменьшить частоту вращения до п% и дросселем 

Чр'г 1 Чре» Чрег! II 

Ряс. 3.44. График смешанного регулирования подачи центробежной 
машины 

уменьшить напор на А # р е г . При регулировании расхода 
до Q ' p e r при частоте вращения п только дросселем потери 
напора в дросселе составляли бы Д Я " > Д Я ' р е г . 

Таким образом, смешанное регулирование со ступенча
тым изменением частоты вращения с энергетической сторо
ны более эффективно, чем простое дроссельное регулиро
вание. 

Регулирование поворотными направляющими лопастя
ми на входе в рабочее колесо. Из уравнения Эйлера (3.8) 
следует, что удельная энергия, передаваемая потоку жид
кости в центробежной машине, существенно зависит от ус
ловий входа на рабочие лопасти. Закручивание потока, 
поступающего в рабочее колесо, влияет на напор и при за
данной характеристике трубопровода изменяет подачу ма
шины. Отсюда возникает возможность регулирования воз
действием на поток, входящий в машину, особого лопаст
ного направляющего аппарата. Последний может выпол
няться в двух основных конструктивно различных вариан
тах— осевом и радиальном. 
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На рис. 3.45 дана схема осевого направляющего аппа
рата, состоящего из лопаток Л с радиальными осями по
ворота: лопатки поворачиваются все одновременно при по
чеши особого перестановочного кольца. Одно из положений 
лопаток соответствует размещению их в меридиональных 
плоскостях; при этом поток на входе в рабочее колесо бу
дет радиальным. Другое характерное положение лопаток 

Рис. 3.45. Центробежная машина с осевым направляющим аппаратом 
на входе 

Рис. 3.46. Центробежная машина с радиальным направляющим аппа
ратом на-входе 

будет соответствовать полному их закрытию, когда Q = 0 . 
Промежуточные положения лопаток будут давать некото
рые регулируемые значения подачи. 

Конструкция осевого направляющего аппарата на вхо
де удобна при осевом подводе потока к машине (вентиля
торы типа Б Д ) . 
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На рис. 3.46 представлена схема направляющего аппа. 
рата радиальной конструкции, установленного на входе, 
ЗДесь круговая цилиндрическая решетка поворотных ло
паток с осями, параллельными геометрической оси ротора 
машины, также обусловливает отклонение потока от ме-
ридиональных плоскостей. Это отклонение регулируется 
углом расположения -средней плоскости лопаток относи
тельно меридиональных плоскостей, проходящих через оси 

Рис. 3 47. График регулирования подачи направляющим аппаратом на 
входе 

поворота лопастей. Как видно из рис. 3.46, радиальный на
правляющий аппарат требует радиального подвода потока 
с центробежной машине; поэтому комбинирование такой 
машины с трубопроводом менее удобно, чем в случае осе
вого направляющего аппарата. 

Направляющие аппараты следует располагать в непос
редственной близости от входа в колесо (чем ближе, тем 
лучше); только в этом случае достигается эффективное ре
гулирование. Если направляющий аппарат располагать на 
некотором расстоянии от машины, то эффективность его 
может быть низкой из-за быстрого торможения вращатель
ного движения потока, создаваемого направляющим аппа
ратом на участке трубопровода между направляющим ап
паратом и машиной. 

Рассмотрим график регулирования подачи направляю
щим аппаратом на входе (рис. 3.47). На графике нанесены 
характеристики напора и мощности при « = c o n s t , соответ
ствующие трем различным положениям направляющего 
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аппарата на входе. Эти кривые обозначены соответствен
но через Ни Н2, Н3, Nx, N2 и N3. При работе центробежной 
лашины на заданную систему трубопроводов с характерис
тикой, показанной на графике, получаются режимные точ
ки ai , а 2 и а 3 , определяющие подачи Qu Qper2, Qpeta. Мощ
ности, потребляемые при этом, — N\, /V p e r 2 , Л/ р е гз. Они оп
ределяются точками /, / / и / / / . Соединив плавной линией 
точки /, / / и / / / , получим линию изменения мощности ма
шины при регулировании ее подачи направляющим аппара
том на входе. Эта линия лежит ниже линии мощности N\, 
что указывает на уменьшение потребления энергии при ре
гулировании направляющим аппаратом на входе по срав
нению с потреблением энергии при дроссельном регулиро
вании при n = c o n s t . Вообще же уменьшение потребляемой 
мощности при регулировании рассматриваемым способом 
определяется здесь ординатами вертикально заштрихован
ной площади между линиями N\ и / - / / - / / / . Это подтвер
ждает сравнительную экономичность данного способа ре
гулирования центробежных вентиляторов. 

3.17. Поля рабочих параметров при различных 
способах регулирования. Сводные графики 

Изменение подачи машины, работающей по заданному 
графику, обычно сопровождается изменением ее КПД. От
клонение КПД от его максимального значения обычно тем 
значительнее, чем глубже регулируется машина. Работа 
машины с низким КПД невыгодна, поэтому допустимые 
отклонения КПД от его максимального значения регла
ментированы ГОСТ или ведомственными нормалями. Так, 
например, при выборе насосов допускаются режимы рабо
ты с КПД, отличающимися на 7 % от максимального КПД 
данного насоса; выбор вентиляторов по ГОСТ должен про
изводиться так, чтобы КПД их не падал ниже 0,9 г | м а К с . 

В связи с этим выбор машин следует производить по ха
рактеристикам, построенным с учетом допустимого сниже
ния КПД. 

Если на характеристиках машины выделить участок с 
допустимым КПД, то получим область, называемую полем 
рабочих параметров. Каждая точка этого поля обеспечива
ет работу машины с КПД не ниже допустимого. 

Рассмотрим построение полей рабочих параметров при 
различных способах регулирования машин. 

Пусть машина регулируется изменением частоты вра
щения в пределах от пмиа до « м а к с (рис. 3.48). Проведени-
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ем на графике линии минимальных КПД, допустимых в 
эксплуатации, вырезается заштрихованная площадь abed. 
Эта площаДь представляет собой поле подач и на-
поров, создаваемых машиной при условии работы с 

Если в координатной системе Q==H нанести поля по-
дач и напоров различных машин, регулируемых изменени-

Рис. 3 48. Построение поля ха- Рис. 3.49. Построение поля характе-
рактсристик машины с регули- ристик машины с дроссельным регу-

ем частоты вращения, то получится сводный график при 
неременной частоте вращения. 

Выясним поле Q-H машины при регулировании ее дрос
селем на напорной трубе рис. 3.49. 

Очевидно, что минимальное значение КПД г ) м ш ь допус
тимое при эксплуатации машин, определяет участок ab на
порной характеристики, для всех точек которого ц^Цнил-
Следовательно, при ft=const и регулировании дросселем 
поле подач и напоров представляется участком ab харак
теристики. 

Для расширения области применения насосов широко 
пользуются способом обрезки рабочих колес без измене
ния формы рабочих лопастей. Обрезкой называют умень
шение наружного диаметра рабочего колеса путем обтачи
вания его на токарном станке. При этом геометрическое 
подобие нарушается; поэтому условия подобия и формулы 
пропорциональности для пересчета параметров при обрез
ке применять нельзя. 

русмой частотой вращения лированисм 
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При обрезке колеса совместное влияние изменений вы
ходного угла 02л и диаметра D2 приводит, как показывают 
опыты, к пропорциям 

о, н 
Ообр D 2 0 б р " о б р 

(3.100) 
2обр 

При небольших обрезках колес КПД насоса можно 
считать постоянным. 

•const 

df [Утке =consfc 

Q 

Рис 3.50. Построение поля ха
рактеристик насоса при обрез
ке рабочего колеса 

Рис. 3.51. Допустимая обрезка 
колеса в зависимости от коэф
фициента быстроходности 

Исключив из пропорций (3.100) диаметры, получим 
BOOKS.PROEKTANT.ORG 
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т. е. режимы, удовлетворяющие условиям (3.100), опреде
ляются уравнением параболы (3.101). 

Выясним влияние обрезки на поле подач и напоров на
соса. Имеем характеристику насоса с исходным колесом 
при п = c o n s t (рис. 3.50). Эксплуатационное условие 
П^Чмип позволяет определить рабочий участок ab харак
теристики до обрезки. 
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Задавшись D 2 0«p и зная D2 и параметры Q и Н для то
чек а и Ь, можно определить положения точек cud (они 
лежат на параболах обрезок, проходящих через точки а и 
Ь). Таким образом, определилось поле подач и напоров за
данного насоса при условии обрезки до Д>обр-

Обрезка существенно расширяет область подач и напо
ров насоса данного типа и размера. 

О 0,2 0,4 0,6 0,8Ц/йн 

Рис. 3.52. Регулировочная ха
рактеристика центробежной 
машины с направляющим ап
паратом на входе 

Рис. 3 53. Построение поля характе
ристик машины с регулированием 
направляющим аппаратом на входе 

Значение обрезки оценивается отношением 
, AS -A jocp и л и А; - Деоср 1 0 0 о/ 

Колеса центробежных насосов допускают без заметно
го понижения КПД тем большую обрезку, чем меньше их 
быстроходность (рис. 3.51). Максимальная обрезка состав
ляет 10 %. 

Если в координатную систему Q-H внести поля подач 
и напоров разных типов насосов при различных их разме
рах и допустимой обрезке, то получим сводный график 
полей. 

В § 3.16 рассмотрен способ регулирования подачи на
правляющим лопаточным аппаратом на входе в рабочее 
колесо, применяемый в вентиляторах средней и высокой 
мощности и дымососах. 

Поля рабочих параметров таких машин даются в свод
ных графиках, приводимых в каталогах; они строятся на 
рснове получаемых испытанием регулировочных кривых, 
выражающих связь между безразмерными величинами 
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» I / T I H = / ( Q / Q H ) И N/NH=F(Q/QH), где Q H , NA и ^„ — пода
ча, мощность и КПД при нейтральном положении лопаток 
[рис. (3.52)] [20]. Рисунок 3.53 дает качественное представ
ление о поле подач и напоров в безразмерных координатах. 

3.18. Параллельное и последовательное соединения 
центробежных насосов 

Насосные установки состоят обычно из нескольких ма
шин, включенных параллельно в общую трубопроводную 
систему. Это обусловлено в основном необходимостью ра
боты установки на покрытие графика переменного расхода. 

Если гидравлическая система не имеет емкости, акку
мулирующей расходы, и должна покрывать график с 
переменными расходами (рис. 3.54), то в любой момент на
сосы должны давать в сеть подачу, равную расходу из се-

^макс" 

0,Z5Q.MaKC 

п т t 
P:ic. 3 54. График подач установки центробежных машин 

ти. При прохождении пиковой части графика насосы дол
жны давать подачу Q M a n c , в провалах графика Q M „ n . 

Если установка состоит лишь из одного рабочего насо
са, то он должен быть выбран на подачу не менее чем 
QvaKc и иметь возможность глубокого регулирования до 
QVHIT. Поскольку регулирование связано с потерями энер
гии, такой насос будет иметь низкий эксплуатационный 
КПД. Кроме того, требование бесперебойности подачи во
ды в сеть обусловливает необходимость установки резерв
ного насоса с подачей не менее <Эмакс*; при одном рабочем 

* Резерв подачн и количество резервных агрегатов промышленных 
и коммунальных насосных станций устанавливают по строительным 
нормам и правилам Госкомитета по делам строительства В установках 
для питания паровых котлов размеры резерва определяются правилами 
Госгортехнадзора СССР. 
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насосе требуется резерв 100%. Следовательно, установка 
одного рабочего насоса при неравномерном графике расхо
дов невыгодна по причине высокой стоимости резерва и по
терь энергии при эксплуатации. 

Установка двух одинаковых насосов может уже суще
ственно повысить энергетическую эффективность эксплуа
тации н снизить аварийный резерв до 50 %. Вообще увели

чение количества рабочих на
сосов уменьшает аварийный 
резерв установки и при благо-
приятной форме характеристи
ки г | = f ( Q ) обеспечивает энер-
гети чески эффективную экс
плуатацию. 

На основании изложенного 
большинство насосных устано
вок выполняется в виде ряда 
насосов, включаемых в сеть 
параллельно. Центробежные 
машины, включенные в работу 
параллельно, взаимно влияют 
одна на другую: подача, на
пор, мощность и КПД каждой 
из них существенно зависят от 

режимов нагрузки совместно работающих машин. 
Рассмотрим графически параллельную работу двух 

одинаковых центробежных насосов, включенных в сеты 
симметрично (рис. 3.55). Насосы А и Б по условию одина
ковы, поэтому их характеристики А и Б на графике 3.56 
при наложении совпадают. 

Запишем баланс энергии установки (рис. 3.55), рас
сматривая поток от уровня 1-1 до точки Д соединения на
порных трубопроводов а и б машин А и Б. 

Очевидно, что энергия давления в резервуаре 1, скла
дываясь с энергией, сообщаемой потоку жидкости маши
ной А или Б, обеспечивает подъем потока на высоту рас
положения точки Д, создание в этой точке некоторых 
количеств потенциальной и кинетической энергий и прео
доление гидравлических сопротивлений всасывающего и 
напорного трубопроводов. Следовательно, 

Ж.+ёН ^-f^ + gHi + gHb + ^ + gZh, (3.102) 
Р Р 2 

TRegH — энергия, передаваемая жидкости любым из насо
сов А или Б; рл/р — энергия давления в точке Д; — по-

Рис. 3.55. Схема симметрично
го параллельного соединения 
двух одинаковых центробеж
ных насосов 
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тери энергии во всасывающем и напорном трубопроводах 
любого из насосов А или Б; с2/2 — кинетическая энергия 
потока в напорном трубопроводе любого из насосов. От
сюда можно получить удельную энергию давления в точ
ке Д 

J2L = -Ei-+gH-g(Hl + H&)-mQ*. (3.103) 
Р Р 

Здесь по известным соображениям сумма потерь энергии 
трубопроводов и кинетической энергии потока принята 
пропорциональной квадрату подачи каждого из насосов, 
т. е. 

с2/2 + gEh = mQ 2. 
Задавая в графике на рис. 3.56 произвольные подачи 

по характеристикам H=f(Q) насосов А и Б, можно полу
чить соответствующие значения Н; зная постоянные pi, Hi, 
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Яд и рассчитав для этих подач mQ2, можно вычислить по 
(3.103) энергию давления Рд/Р в точке Д соединения труб. 
Напоры в точке Д будут 

№ у 

Откладывая вычисленные значения рд/у на графике 
рис. 3.56, получаем характеристики машин А и Б, приве
денные к точке Д: р д / у = / ( < 2 ) ' . 

Ординаты приведенных в точке Д характеристик пред
ставляют собой высоты или в определенном масштабе дав
ления жидкости в точке Д соединения труб а и б. Абсцис
сы этих характеристик — подачи одного из насосов. Ясно, 
что насосы А и Б, работая параллельно, создают в точке 
А одинаковые давления. Поэтому для любой заданной в 
точке Д высоты давления р\/у суммарная подача обоих 
насосов получается сложением абсцисс. Отсюда вытекает 
следующий способ построения общей характеристики обо
их насосов, приведенной к точке Д. 

Проводим на графике линии произвольных постоянных 
высот давления 

(-*-) ; (JL) : (Л.) ... 
\ Y / I \ У / И \ У / 4 1 

и суммируем соответствующие им абсциссы характеристи
ки /?д/у=/(<2)'. Получаем точки / , 11, 111 общей характе
ристики p&ly = f (Qa+Qe)" насосов, приведенной к точ
ке Д. 

Если брать за аргумент суммарную подачу обоих насо
сов при их параллельном включении, то ординаты харак
теристики p&/y=f(QA+Qб)" будут давать высоты давле
ний в точке Д. Эти давления обусловливаются, с одной сто
роны, работой насосов и подчиняются уравнению (3.103), 
с другой стороны, они обусловлены давлением р2 на уровне 
2-2, геометрической высотой Я 2 —Яд и гидравлическим со
противлением 2Ль трубопровода Ь, т. е. 

= + (Я 2 - Яд) + 2Л Ь. (3.104) 
Т У 

Последнее равенство—аналитическое выражение ха
рактеристики трубопровода Ь, изображенной на рис. 
3.56 в виде восходящей квадратичной параболы (кри
вая Ь). 

Давление, развиваемое в узловой точке Д насосами А и 
Б, должно быть равно противодавлению в этой точке со 
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стороны трубопровода Ь. Отсюда ясно, что режим работы 
системы определяется точкой а" пересечения характерис
тик Ps/y4(Q*+Qb)" и Ь. 

Получив точку а", определим, как показано на графи
ке стрелками, параметры насосов при параллельной ра
боте: 

(Qa+Qb)"— общая подача насосов; 

Q'A = Q'E— подача каждого насоса; 

Н"А = Н " Б — полный напор каждого насоса; 

N"A = N"E— мощность каждого насоса. 
Пользуясь характеристиками насоса, можно построить 

обш.)Ю характеристику мощности насосов, соединенных 
параллельно, следующим образом. Подача каждого из на
сосов при режиме, определяемом точкой а", найдется про
ведением горизонтальной линии из точки а" до точки х 
иа единичных характеристиках р д / у = / ( Ф ' ) насосов. Абс
цисса точки х—подача каждого насоса при параллельной 
работе. 

Очевидно, мощность N"A=N'E каждого из насосов оп
ределяется как ордината характеристики мощности насо
сов при Q'a — Q's- Откладывая сумму N"A+N"B на ордина
те, проведенной через точку а", получаем точку общей ха
рактеристики мощности параллельно соединенных насосов. 
На рис. 3.56 сделано аналогичное определение точек для 
режимов 1 и 11. 

Построенные графики позволяют выяснить закономер
ности параллельной работы центробежных насосов. 

Если в установке (см. рис. 3.55) один из насосов, на
пример Б , включен, а другой — А работает один, то пода
ча последнего определяется абсциссой Q'A точки а' и разви
ваемый им напор равен Н'а. 

Из графика ясно, что включение насоса Б в параллель 
с А , несмотря на то что насосы одинаковы, не увеличивает 
подачу установки в 2 раза: {Qa+Qb)"<(Q'A+Q'E) ИЛИ 
(QA + Qb)"<2Qa=2QB (здесь Q'A=Q'B). 

Из графиков рис. 3.56 видно, что при одинаковых насо
сах подключение второго насоса в параллель к первому 
увеличивает подачу установки в 2 раза только в том слу
чае, когда общий трубопровод системы от сечения Д до 
напорною резервуара не дает гидравлического сопротив
ления (ИЛИ оно незначительно). В этом случае характерис-
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тика трубопровода b — прямая линия, параллельная оси 
абсцисс. 

Чем больше гидравлическое сопротивление трубопрово
да Ь, тем круче поднимается его характеристика и тем 
меньше увеличивается подача установки при параллельном 
подключении второго насоса. Так, например, если трубо
провод Ь обладает характеристикой Ь { , т.е. его сопротив
ление очень значительно, то повышение подачи установки 
При включении насоса Б в параллель с, А составляет толь-
ко (Qa + Qe)1—Q'A, что, как видно из графика, составляет 
всего около 0,17Q'M. 

Легко убедиться в том, что включение центробежного 
насоса параллельно с работающим понижает мощность 
последнего. Наблюдается и обратное явление: если один из 
насосов, работающих параллельно, отключить, то другие, 
остающиеся в работе, самопроизвольно повысят подачу и 
мощность 1. Это объясняется тем, что при отключении одно
го из насосов подача установки уменьшается, гидравличе
ское сопротивление общего трубопровода падает, давление 
в узловом сечении Д понижается и оставшиеся в работе на
сосы будут работать при пониженном давлении. Но пони
жению давления при обычных формах характеристик со
путствуют повышение подачи и увеличение мощности. 

Изложенные общие соображения о способе графическо
го исследования параллельной работы двух одинаковых 
симметрично включенных центробежных насосов можно 
распространить и на большее число насосов с разными ха
рактеристиками, соединенных несимметрично. 

Регулирование подачи центробежных машин при па
раллельном соединении может производиться всеми ука
занными в § 3.16 способами [26]. 

Регулирование подачи насосных установок, состоящих 
из нескольких насосов, может производиться последова
тельно и параллельно. 

Если изменение подачи установки достигается регули
рованием только одного насоса с доведением его подачи 
до пуля и дальнейшим переходом к регулированию следу
ющего насоса и т. д., то такое регулирование называют 
последовательным. 

Изменение подачи установки можно вестн одновремен
ным регулированием всех или нескольких машин; такое ре
гулирование называют параллельным. 

1 Действительно только для центробежных машин с n s < 2 5 0 . 
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Экономичность этих способов регулирования неодина
кова. Пользуясь описанными графическими методами 
исследования параллельной работы центробежных насосов, 
можно выяснить затраты энергии всей установкой при 
этом и другом способах регулирования и рекомендовать 
для применения способ более экономичный. 

В насосных установках встречается последовательное 
соединение насосов с целью повышения давления. В этом 

Рис. 3 57. Схема последовательно
го соединения центробежных ма-
нчш в регенеративном цикле па
ротурбинной установки 

Рис 3 58. График работы двух 
различных центробежных матиц 
при их последовательном соеди
нении 

случае напорный трубопровод насоса присоединяют к вса
сывающему патрубку последующего насоса и, таким об
разом, происходит сложение напоров, развиваемых насо
сами. В некоторых случаях необходимость последователь
ного соединения диктуется технологическими-
соображениями. Так, например, в регенеративном цикле 
паротурбинной установки поток конденсата проходит по
следовательно через ряд подогревателей, в результате 
Чего постепенно повышается его температура. Конечная 
температура подогрева конденсата в современных установ-
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ках значительна, и это требует высокого давления водного 
тракта подогревателей. 

Однако постановка всех подогревателей под высокое 
давление невыгодна. Поэтому подогреватели разбивают иа 
две последовательные группы (рис. 3.57): через первую 
группу конденсат подается насосом / низкого давления, 
далее конденсат поступает во всасывающий патрубок иа-
coca / / высокого давления и прокачивается последним че
рез группу подогревателей высокого давления. Таким об
разом, насосы / и / / соединены последовательно. 

Рассмотрим характеристики двух последовательно сое^ 
диненных центробежных насосов А и Б (рис. 3.58); харак
теристики напора и мощности этих насосов при раздель
ной работе их заданы. 

Каждый из последовательно соединенных насосов дает 
одну и ту же подачу, и, следовательно, общая характерис
тика их получается суммированием ординат характеристик 
А и Б при произвольно задаваемых подачах. Так, напри
мер, задавая произвольную подачу Qi и суммируя ордина
ты НА1 и НБи получаем точку е, принадлежащую общей 
характеристике напора насосов А и Б (обозначена «а гра
фике 3.58 условно А+Б). Аналогично получается точка / 
обшей характеристики мощности. Общие характеристики 
напора и мощности показаны на графиках штриховыми ли
ниями. 

Если насосы работают последовательно на трубопровод 
с характеристикой E/i, то их подача определится точкой а 
и будет равна Qa+б при общем напоре На+б Н мощности 
NA+E. При одиночной работе каждый насос развивал бы 
соответственно подачи QA и Qb, напоры На И Нб И имел 
мощности NA и Мб • 

График показывает, что последовательное соединение 
насосов увеличивает напор и существенно влияет на пода
чу установки. Это объясняется тем, что при последова
тельном соединении увеличивается энергия, передаваемая 
потоку жидкости, и при постоянной статической высоте 
подачи избыток энергии в силу закона сохранения энергии 
неизбежно должен быть израсходован на повышение ки
нетической энергии и преодоление гидравлических сопро
тивлений сети. Все это и обусловливает рост подачи уста
новки. 



3.19. Неустойчивость работы. Помпаж 

В системах, состоящих из центробежных или осевых машин, тру
бопроводов и емкостей, могут возникать изменения режимов, обуслов
ливаемые различными причинами: регулярными или спорадическими 
срывами вихрей с кромок лопастей, резким изменением расхода потре
бителями и т. п. Такие причины выводят систему из «равновесного» со
стояния. Если при снятии этих возбуждающих причин система прихо
дит в исходное состояние, то она устойчива. 

Однако при определенном сочетании форм характеристик машины 
к сети снятие возбуждений не приводит к устойчивости, и в системе 
остается самопроизвольные, без видимых внешних причин, колебания 

Рис 3.59. Схема систе
мы, состоящей из вен
тилятора с подключен
ной к нему сетью: 
I —длина трубопровода; 
fi — плошадь его поперечно
го сс jcmiH 

подачи, напора и мощности машины; это — автоколебания, или помпаж. 
Автоколебания проявляются в разных системах с различной интен

сивностью: от едва заметных изменений подачи, давления и мощности 
до значительных резких их изменений, опасных для машин и трубопро
водов. 

Возникновение помпажа в современных сложных высокоскоростных 
системах представляет большую опасность; известны случаи разрушения 
машин и трубопроводов вследствие интенсивных автоколебаний. 

Теория автоколебания и эксперимент в этой области — сложны 
[7]; приведем лишь необходимые основные положения. 

Рассмотрим систему (рис. 3.59), состоящую из вентилятора 2, вса
сывающего / и нагнетательного 3 трубопроводов. Нагнетательный тру
бопровод связан с воздушным объемом 4, на выходе из которого на
ходится переменное сопротивление в виде дросселя 5. 

Рабочие свойства вентилятора представляются характеристикой 
p*=F(Qv), связывающей полное давление рИ в напорном трубопроводе 
непосредственно за вентилятором с объемным расходом воздуха QK в 
том же сечении (кривая 1 на рис. 3.60). 

Характеристику 2 дросселя представим зависимостью Рб=<р(0к.). 
где Ре — избыточное давление перед дросселем; QK — объемный расход 
через дроссель. При последовательном прикрытии дросселя его сопро
тивление возрастет и характеристики 3—6 расположатся выше. Рас
смотрим характеристику 2. Равновесный, не изменяющийся по времени 
ре»им работы вентилятора определяется точкой О пересечения харак
теристик вентилятора и сети. Этот режим статически устойчив (аиало-
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гичио нижнему положению маятника). Действительно, увеличим подачу 
На AQ; при этом давление, развиваемое вентилятором, уменьшается,'^ 
сопротивление дросселя возрастает. Это вызовет торможение потока, 
уменьшение подачи и возвращение режима в точку О. Аналогично точ
кам пересечения А\, A3, Bj. С\, D характеристик соответствуют статичес
ки устойчивые режимы. В этих точках тангенс k угла наклона касатель
ной к характеристике дросселя больше тангенса F' угла наклона каса

тельной к характеристике венти
лятора, что является признаком 
статической устойчивости системы. 

В точке At режим статически 
неустойчив (аналогично верхнему 
положению маятника). Здесь 
k<_F'. Однако статически устой
чивый режим может оказаться 
динамически неустойчивым, ко
лебательным подобно раскачке 
системы с отрицательным трени
ем. Рассмотрим этот вопрос, 
ПуСТЬ р „ a / P l a = f(QO — ОТНОСИ* 
тельная характеристика вентиля
тора (pi. и рк, — абсолютные 
полные давления перед и за вен
тилятором). Предположим, что 
рассматриваемая система прибли
женно может быть заменена си
стемой с одной степенью свободы. 

Пусть воздух в трубопроводе / (рнс. 3 59) движется ускоренно. 
Тогда давление р{ш перед вентилятором будет меньше давлении ро> ва 
входе из-за преодоления силы инерции воздуха во входном трубопро
воде. 

По теореме об изменении количества движения d(mv)ldt=<&, где 
m = p 0 Q | / i — м а с с а воздуха во всасывающем трубопроводе; v=Qo/Q\ — 
скорость воздуха; Ф — сила, равная R i ( p o — P i a ) . Отсюда имеем: р ю = * 
=»р е —LudQo/d t . Величина L a i = P o ' i / ^ i называется акустической массой. 

В вентиляторе давление возрастает от p i a до Рка=Р1а/(<2и). Давле
ние р б а в объеме 4 будет равно р« a — La^-Qv/dt, где I a j = P i t f e / Q 2 . Под
ставляя в выражение для р в а значения p i a и р к . а , получаем первое урав
нение движения рассматриваемой системы: 

Рис. 3 60. Исследование статиче
ской устойчивости работы маши
ны на сеть 

LgidQRldt = F{Qtd~P6' (3.105) 

где U=Ulf(Ql{)+LB2: F(QK)=pf,f(QK)—p<>. 
Второе уравнение можно получить, принимая во внимание, что ско

рость изменения давления dpe/dt в объеме V перед дросселем провор* 
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циональна разности секундных расходов Q,t — воздуха, поступающего в 
Э1<л объем, и QR — вытекающего на него. Это уравнение имеет вид 

с» = <?„-<?*. (ЗЛ06) 

где C,= V/(PC*)—акустическая гибкость (с —скорость звука). Исполь
з у й уравнение характеристики сети: 

Р 0 = ф ( С ? я ) (3.107) 

Исключая из уравнений (3 106) н (3.107) расход Qn, получаем диф
ференциальные уравнения, описывающие движение в системе 

Cadp6/dt = Q K — Ф, (pe)J 

где (fi — обращение функции (3.107). 
Равновесные режимы определяются условиями dQh/d/=0; dpt/dt= 

=0, откуда F(QK)—pe=0; Q,t—q>i(p6)=0. Число и значения действитель
ных корней этой системы определяют число равновесных режимов и 
значения их параметров. Геометрически эти параметры определяются 
течками пересечения характеристик компрессора и сети (рис. 3 60). 

Приведем систему (3.108) к одному уравнению второго порядка. 
* * 

Перенесем начало координат в точку равновесия QK , р 6 и обозначим 
отклонения расхода Q,{ и давления рь от их равновесных значений че
рез Q и р. Разлагая F(Q*K + Q) и f]{p^+p) в степенные ряды u oipa-
ничнваясь членами первого порядка, получаем: 

L,dQldl = F'Q—p; Ca^Q-<t'lP. 

Обозначим l/q>i = A, тогда F' и k — соответственно тангенсы углов на
клона касательных к характеристикам вентилятора и сети в рабочей 
точке. Исключая переменную р, получаем дифференциальное уравне
ние второго порядка 

La dz Q/di2 + bdQIdt +dQ = 0, (3.109) 

где b = — [F-—La/(ftCa)]; d= ( f t—F' ) / {kC a ) . 
Уравнение (3.109) аналогично уравнению колебаний подпружинен

ной массы La с коэффициентом скоростного трения Ь и жесткостью 
пружины d. Равновесный режим по уравнению (3.109) статически устой
чив, если жесткость d положительна, т.е. если k>F'. Этот вывод полу
чен р;1нее из геометрических соображений для точки О (рис. 3 60). Если 
жесткость d отрицательна, т. е. k<F', то система статически неустойчи
ва (точка А г иа рис. 3.60). 

Пусть d>0, т.е. система статически устойчива. Система, описывае
мая уравнением (3.109), будет устойчива также и динамически, если 
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скоростное трение положительно, т.е. коэффициент 6 > 0 . Отсюда усло
вие устойчивости 

F'<La/(kCa). (3.110) 
При этом условии в системе происходит рассеяние энергии, свободные 
колебания будут с течением времени затухать и помпаж невозможен. 
Если же b < 0, т. е. 

F'>La/(kCa), (3.111) 

то трение отрицательно, в системе происходит накопление энергии, лю
бые колебания расхода в системе будут с течением времени нарастать 
н помпаж обязательно возникнет на восходящих участках характеристи
ки вентилятора, где выполняется условие (3.111). Обычно при возраста
нии амплитуды колебаний рабочая точка (точка пересечения характери
стик вентилятора и дросселя) в процессе колебаний перемещается по 
характеристике машины вправо и влево и попадает в области с мень
шими значениями F', где F' <LJkC», в этих областях 6 > 0 н происходит 
рассеяние энергии. Амплитуда колебаний будет возрастать, пока не 
установится баланс между накоплением.энергии в областях, где 6 < 0 , 
и рассеянием энергии в областях, где & > 0 . В явном виде условие 
устойчивости имеет вид 

F'<Lal(kCa), 
где 

La P o A pjc2 

kCa ~ kQi V ~~ kQ,_Q2l2 

Устойчивость возрастает при увеличении 1\, уменьшении / 2 и площадей 
Q i н Йг- Квадрат угловой частоты колебаний 

d k — F' 
и>* — = ; 

La kCa La 

1 fi, c 2 

если ft>P, то c o 2 = — — - — = ; период колебалий 7'=2я/ш= 
= 2я/ V UCa. 

Помпаж рассмотренного вида (при b<0) называется мягким. Од
нако бывают случаи, когда в точке статического равновесия Ь>0, а при 
колебаниях 6 < 0 . В этих случаях при внезапных изменениях режима 
работы может возникнуть так называемый жесткий помпаж — наиболее 
опасный, так как он сразу создает большую амплитуду колебаний си
стемы; жесткий помпаж может возникать даже при работе системы на 
нисходящих участках характеристики вентилятора; необходимое условие 
его появления Р " > 0 . В процессе помпажа значения Ре и Q„ отличают
ся от равновесных значений и точка со значениями рв и QK (так назы
ваемая изображающая точка) описывает па плоскости QKpe некоторую 



крпаую, называемую фазовой траекторией, характеризующую переход
ный процесс а системе. 

Поделив почленно уравнение (3 106) на (3.105), получим дифферен
циальное уравнение фазовых траекторий 

^Рб _ Q B — Qr La 

dQu F (QK) — P6 Ca 

Рассмотрим графический метод его решения. Пусть точка М] с коорди» 
нагами Qui И pei представляет состояние системы (рис. 3.61). Изменяем 
в / . . /С а раз длину отрезка MiA\=^QK—ф((рб), откладывая его от точки 

Рнс. 3 61. Метод графического построения переходных процессов 

Mt. Пусть это будет отрезок М { А 3 . Проведя нз точки Л 4 , как из центра 
радиусом AkMt, элемент дуги через точку Mi, получим точки ЛЬ и Мг. 

Продолжая указанное построение, последовательно строим фазовую 
траекторию, движение изображающей точки по которой происходит про
тив часовой стрелки. Анализ показывает, что, выбрав масштаб по оси 
ординат отличающимся в m раз от масштаба по оси абсцисс, нужно 
изменять отрезок М \ А \ в A=m 2 Z. a /C a раз. 

Рассмотрим конкретную задачу: построим переходные процессы, вы
делим помпажные колебания, определим их период и проследим, как 
сказывается изменение положения дросселя на работе системы. Выбе
рем вентилятор с подачей 1 м 3/с и максимальным давлением около 
1000 Па. Из рис. 3 62 видно, что масштаб по оси ординат в 1000 раз 
больше, чем по оси абсцисс. Пусть ^ = 0 , 2 5 м, /г = 1 м, Q| = Q 2 = 0 , 5 м 2; 
югда L a == 1,8 кг/м 4; С а = 0 , 1 8 - 1 0 - 5 м 4с 2/кг. Период помпажных колеба
ний 7 , =2j t /u )=2jT^ r Z.aCa=0,01 с. Рассмотрим графическое построение 
переходного процесса. Поскольку т = 1 0 0 0 , получаем k=m2LJC&=l. 
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Таким образом, длину отрезка М]А] изменять не следует. Из рис. 3.62 
видно, что при выбранной степени прикрытия дросселя в системе пом
паж невозможен, так как любые начальные отклонения затухают. При 
некотором дальнейшем прикрытии дросселя на плоскости QKPC 

(рис. 3.63) фазовые траектории принимают вид замкнутой кривой—это 
так называемый предельный цикл, соответствующий периодическим дви

жениям в исходной системе, т. е. 
характеризующий помпажные ко
лебания. 

Поскольку соседние траекто
рии сматываются с внутреннего 
предельного цикла, он является 
неустойчивым. Кроме того, имеет-

Рис. 3.62. Построение переходных 
процессов на фазовой плоскости 
при устойчивой работе системы 

1,oaK,ns/c Ус/гойчиРый* предельный цикл 

Устойчивый предельный 
'циь/1 

Рис. 3.63. Построение переход
ных процессов на фазовой пло
скости при жестком помпаже 

Рис. 3.64. Построение переходных 
процессов на фазовой плоскости 
прн мягком помпаже 

ся внешний, устойчивый предельный цикл, на который соседние траек
тории «наматываются» как изнутри предельного цикла, так и снаружи. 
Этот цикл характеризует возникающий жесткий помпаж. 

При дальнейшем прикрытии дросселя, при переходе рабочей точки 
на восходящий участок характеристики вентилятора (рис. 3.64) возни
кает один устойчивый предельный цикл, следовательно, в системе уста
навливается мягкий помпаж. 
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Точка характеристики p = / ( Q ) машины при n = c o n s t , соответствую
щая началу автоколебаний в случае уменьшения подачи дросселем, на-
зь'нается границей помпажа. В характеристиках при переменной частоте 
вращения точки границ помпажа наносятся на каждой дроссельной кри
вой; линия, проведенная через эти точки, является границей помпажа 
машины при n = var (см. рис. 10.9). Границы помпажа определяются 
испытанием лопастных машин. При эксплуатации машии значительной 
мощности выход за границы помпажа, независимо от применяемого спо
соба регулирования подачи, недопустим. 

Задача предупреждения помпажа имеет большое практическое зна
чение и может решаться: 

1) созданием конструкций лопастных машин с границей помпажа, 
по возможности сдвинутой в область малых подач и имеющих напор
ную характеристику без восходящего участка (без «седловины») или 
имеющих восходящий участок характеристики с наименьшим наклоном. 
Это достигается разработкой рациональных форм проточной полости 
и профилей рабочих лопастей машины. Существенное значение имеет 
количество рабочих и направляющих лопастей; 

2) применением специальных противопомпажных устройств, ие по
зволяющих машине переходить границу помпажа. В этом случае уста
навливается антнпомпажиый клапан, настроенный так, что при умень
шении расхода потребителей до значения, соответствующего границе 
помпажа, он начинает перепуск газа на всас машины или выпуск его 
в атмосферу. При этом подача машины будет соответствовать границе 
помпажа, предупреждая его появление. Импульс для приведения в дей
ствие антипомпажного клапана берется от трубок полного напора или 
диафрагм, располагаемых в напорном трубопроводе машвны. 

Принципиально возможно также создание антипомпажного регуля
тора, управляющего движением выходного дросселя или направляюще
го аппарата. 

Для увеличения устойчивости вентилятора иа испытательных стен
дах вводится дополнительная емкость, включенная или последовательно, 
или параллельно основному воздушному тракту. При этом указанная 
емкость отделяется от основной дополнительным дросселем. Нужно 
отметить, что при параллельном подключении емкости дополнительный 
дроссель в стационарном режиме не вносит дополнительных потерь. 



Г Л А В А Ч Е Т В Е Р Т А Я 

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ Н А С О С Ы 

4.1. Формы рабочих колес насосов различной 
быстроходности 

Конструкция колеса в значительной степени определи-
ется его коэффициентом быстроходности ns. В зависимости 
от коэффициента быстроходности рабочие колеса лопаст
ных насосов условно разделяют на пять основных типов, 
показанных на рис. 4.1. 

При увеличении коэффициента быстроходности наблю
даются возрастание относительной ширины лопасти рабо
чего колеса на выходе и уменьшение относительного на
ружного диаметра его, т. е. рабочее колесо преобразуется 
последовательно из радиального в осевое. 

Из формулы коэффициента быстроходности /»*•> 
= 3,б5п "К0~/Я3/4 видно, что колесо центробежного насо
са, предназначенное для работы с заданными Q и Н, облат 
дает тем большей быстроходностью, чем больше его часто
та вращения. Большие частоты вращения обусловливаю* 
малые размеры и массу насосов и приводных двигателей 
при высоком КПД агрегатов. Поэтому применение рабо
чих колес с высоким ns (типы 3, 4 , 5) экономически целе
сообразно. 

При заданной частоте вращения п, тем выше, чем 
больше подача и меньше напор, развиваемые рабочим ко
лесом. Поэтому рабочие колеса с высоким коэффициен
том быстроходности являются низконапорными и дают 
большую подачу (типы 3, 4 , 5 ) . Напротив, рабочие колеса 
типов J и 2 характерны для малых подач и высоких на
поров. 

При оценке центробежных насосов при помощи коэф
фициента быстроходности tis (3.92) следует иметь В 
виду, что он определяет быстроходность не насоса в целом, 
а лишь одного рабочего колеса. Поэтому общий вид фор
мулы для определения ns рабочего колеса многоступенча
того многопоточного насоса будет 

3,65л-
г J/2 # 3 / 4 * 

где Q и Н — полные подача и напор насоса; г — число по
токов; i — число ступеней давления насоса (см. § 3.8). 
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Рабочее колесо центробежного насоса заданных подачи 
и давления может быть изготовлено с двусторонним подво
дом жидкости. В этом случае заданная подача Q распре
деляется поровну между правой и левой его половинами. 
При этом коэффициент быстроходности колеса уменьша
ется в раз и колесо становится менее быстроходным. 

Условия работы лопастей колес различной быстроход
ности неодинаковы. Так, например, в тихоходном колесе 

Рис 4.1. Конструктивные типы рабочих колес; 

/ — тихоходное колесо, л «40-*-80; 2 — нормальное колесо, « 5 =80-М50; 3— быст
роходное колесо, n s -I5(H-300; 4 — диагональное колесо, « s-=300-т-600; 5 — осевое 
или пропеллерное колесо. ns "бОО-е 1200 

типа / (см. рис. 4.1) струйки потока жидкости движутся 
практически в одинаковых условиях, входная кромка ло
пасти лежит на цилиндрической поверхности, а сама ло
пасть является цилиндрической. Это особенность радиаль
ных центробежных колес. 

В нормальных и быстроходных колесах входные кром
ки лопастей вынесены в область поворота потока жидко
сти, т. е. в ту зону, где направление потока изменяется от 
осевого к радиальному. Это обстоятельство вызывает пре
вращение цилиндрической лопасти в лопасть с поверхно
стью двоякой кривизны. 

Резко выраженными формами лопастей двоякой кри
визны обладают диагональные насосы (рис. 4.1, тип 4). 

Общие требования, предъявляемые к конструктивной 
форме сечения лопасти: соблюдение расчетных углов вхо
да и выхода, минимальное гидравлическое сопротивление 
н достаточная прочность. 
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Два первых требования удовлетворяются применением 
общепринятых способов построения средней линии сече
ния лопасти и употреблением профилей рационально^ 
формы с тщательно обработанными поверхностями про-
точной части. Большое значение имеет форма поперечного 
сечения межлопастного канала, определяемая шириной ло-

Рис. 4.2. Построение средней ли- Рис. 4.3. Формы сечений рабочих 
нии сечения лопасти одной дугой лопастей 
круга 

пастей и их количеством; она должна обладать большим 
гидравлическим радиусом. 

Один из простых способов построения средней линии 
сечения лопасти по заданным углам входа и выхода пока
зан на рис. 4.2. По этому методу лопасть очерчивается 
дугой окружности. 

Количество рабочих лопастей определяется следующи
ми соображениями. Большое количество лопастей обуслов
ливает каналы большой длины с благоприятной формой 
поперечного сечения, но при этом лопасти стесняют попе
речное сечение, уменьшая пропускную способность колеса. 

Для каждого колеса существует некоторое наивыгод
нейшее число лопастей, определяемое формулой (3.34). 
Обычно 2 = 6 ^ - 8 . 

Известно также, что рациональные формы профилей, 
употребляемых в авиации и гидромашиностроении, имеют 
утолщенную округленную переднюю часть и тонкую зад
нюю кромку (рис. 4 .3,а). Такая форма профиля лопасти 
благоприятна в смысле прочности. Однако при небольших 
размерах рабочего колеса утолщенные передние кромки 
рабочих лопастей значительно стесняют входное сечение, 
что от этой формы профиля приходится отказываться и 
применять сечения, приведенные на рис. 4.3,6 и е. 

Толщина рабочих лопастей обычно назначается кон
структивно. 
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4,2. Коэффициенты полезного действия центробежных 
насосов 

Общие соображения о потерях энергии и коэффициент 
полезного действия центробежных машин были изложены 
в § 3.7. 

Объемные потери в центробежных насосах обусловлены 
перетеканием жидкости через переднее уплотнение колеса 
и уплотнение втулки вала между ступенями насоса. 

Теоретические соображения в связи с часто встречаю
щимися конструктивными соотношениями приводят к сле
дующему ориентировочному выражению для коэффициен
та полезного действия т)0: 

ч ° = — { z n r -
1+artT" 0- 6 6 

Коэффициент а зависит от соотношения между диа
метрами входа и выхода и составляет около 0,68. 

Формулу (4 . 1 ) можно использовать для практических 
расчетов. 

У современных крупных центробежных насосов при 
тщательном изготовлении рабочих колес т]о=0,96-^-0,98, а 
у мелких и средних насосов т]о = 0,85ч-0,95. 

Значение г\0 центробежного насоса в значительной ме
ре зависит от состояния его уплотнений. Последние до
вольно быстро изнашиваются, в особенности в тех случаях, 
когда насос работает на агрессивных жидкостях. 

Гидравлические потери в центробежных насосах обус
ловлены гидравлическим треннем, ударами и вихреобра-
зовапием в проточной части. Плавно очерченные каналы 
рабочего колеса, отсутствие резких поворотов, расширений 
и сужений, тщательная обработка внутренних поверхно
стей проточной части обеспечивают высокий гидравличе
ский КПД насоса. 

Для современных крупных насосов при тщательном из
готовлении лопастей гидравлический КПД можно опре
делять по формуле 

Т ] Г = 1 ~ ( . g O l n - 0 . . 7 ^ ' ( 4 2 ) 

где D I n — у с л о в н ы й диаметр живого сечения входа в ра
бочее колесо, называемый приведенным диаметром на 

входе, Ош=УЩ—аи 
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По статистическим данным 

DlBt* 4,25 VQto~. (4.3J 
Сопоставляя выражения (4.2) и (4.3), можно видеть, 

что гидравлический КПД зависит от подачи и частоты вра
щения вала центробежного насоса. 

Для современных насосов хорошего изготовления зна
чения т]г лежат в пределах от 0,85 до 0,96. Мелкие насосы 
с плохой обработкой внутренних поверхностен имеют 
Т]г=0,80-н0,85. 

Механические потери обусловлены трением в уплотне
ниях и подшипниках, а также гидравлическим трением о 
поверхности рабочих колес и разгрузочных дисков. 

Значения механического КПД у современных крупных 
центробежных насосов достигают г) м=0,92ч-0,96; общий же 
КПД центробежных насосов крупных размеров и тща
тельного изготовления равен т) = 0,754-0,90 и иногда 0,92. 

4.3. Упрощенный .способ расчета рабочего колеса 
насоса малой быстроходности 

Исходными данными являются Q, м3/с, Н, м, п, об/мин. 
Частота вращения назначается в зависимости от- типа нри-
ЕОДНОГО двигателя. Центробежные насосы приводятся в 
движение обычно асинхронными электродвигателями со 
стандартными частотами вращения; следует ориентиро
ваться на непосредственное соединение валов насоса и 
электродвигателя. 

Крупные насосы имеют относительно низкие частоты 
вращения, а мелкие — высокие. Так, например, крупные 
насосы марки 18НД при D 2 = 700 мм имеют я = 730 об/мин, 
а малые насосы марки 2К-6 при D2 = \62 мм работают с 
«=2900 об/мин. 

Выбор количества ступеней производится путем срав
нения заданных Q и И с параметрами построенных насо
сов. Напор одной ступени Н' = Н/г, где г — количество 
ступеней. 

Для выяснения конструктивного типа насоса рассчиты
вают коэффициент быстроходности пе по формуле (3.84). 
Далее по формуле (4.1) рассчитывают г\0 и, вычислив по 
формуле (4.3) приведенный диаметр, по формуле (4.2) 
находят гидравлический КПД насоса. 

Принимая т]м в указанных выше пределах, можно рас
считать общий КПД насоса т}=г)0г|гГ)м. 
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Определив мощность насоса N = mgH/ (1000т]) и крутя
щий момент М=97 500N/n, можно рассчитать по условиям 
скр\чивания диаметр вала насоса 

db = V Л1/(0,2т д о п). (4.4) 
Вал насоса работает в основном на скручивание мо

ментом М, но частично нагружен поперечными и центро
бежными силами, обусловленными небалансом ротора. 
Поэтому допустимое напряжение кручения т д о п принима
ют пониженным; т Д о п = 1,2-^-2,0 кН/см 2 . 

Рис. 4.4. Расчетное конструк
тивное сечение рабочего коле
са 

Рис. 4.5. Построение началь
ного элемента рабочей лопасти 

Диаметр ступицы колеса (рис. 4.4) принимают равным 
d „ = ( 1 , 2 + 1 , 4 ) ^ . 

Диаметр входа в колесо Do определяют по приведенному 
диаметру: 

D, = VDL + *A- (4.5) 
Приняв длину ступицы / с т = ( l4 - l ,5 ) r f C T, можно наме

тить конструкцию входной части колеса, как это показано 
на рис. 4.4. Рекомендуется последовательное вычерчива
ние конструктивного эскиза по мере получения расчетных 
размеров. 

Окружная скорость на входе в межлопастные каналы 
щ = яД,л/30. (4.6) 

Полагая Cir = c0, построением входного параллелограм
ма скоростей определяют входной угол р\. 

Конструктивный угол лопасти на входе получают, при
нимая угол атаки 1 = 0-^6° (рис. 4.5), 
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Ширина Ь\ лопасти па входе определяется из уравне
ния расхода 

QH 

где pi—коэффициент стеснения входного сечения кромка
ми лопастей, p i » 0 , 9 . 

Толщина лопастей литых чугунных колес принимается 
по соображениям технологии не менее 4 мм. 

Далее выполняется расчет выходных элементов колеса. 
Удобно принять угол потока 62 и определить необходимую 
окружную скорость «2. 

Используя уравнение Эйлера, при радиальном входе в 
межлопастные каналы ( с ] и = 0) получаем расчетную фор
мулу 

Зная 62 и выбрав число лопаток, нетрудно по формуле 
Пфлейдерера (3.34) определить выходной угол лопастей 
Ргя. 

Размеры, полученные расчетом и конструктивные со
ображения позволяют построить продольное сечение ко
леса и вычертить лопасть, пользуясь указанным выше спо
собом. 

Пример 4.1. Рассчитать рабочее колесо насоса для подачи Q = 
= 180 м 3/ч воды с температурой 7"=293 К под избыточным давлением 
20G кПа при давлении на входе 10 кПа. 

Решение. Напор насоса 
р 2 — pi 200 ООО — 10 000 

U = - — — = — — — — = 19,38 м. 
pg 1000-9,8 

Выбираем частоту вращения вала насоса при соединении его с валок 
двигателя муфтой п = 1 4 3 0 об/мин. 

Коэффициент быстроходности по (3.84) 

У 0,05 
ns = 3,65-1430 1 9 > з 8 з / 4 ~ 1 2 5 . 

По данным § 4.1, колесо имеет нормальный коэффициент быстро
ходности. Определим объемный КПД по формуле (4.1) 

l o _ 1 - J - 0 , 6 8 - 1 2 5 - 0 ' 6 6 _ 0 ' 9 7 -
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Приведенный диаметр по формуле (4.3) 

, 3 / 0,05 
Dia = 4,25 у — = 0,14 м. 

Гидравлический КПД по формуле (4.2) 

4 , - 1 ^ 0 , 9 , . 
(0,14 — 0 . 1 7 2 ) 2 

Принимаем механический КПД г)„=0,93. 
Полный КПД насоса 

г) = 0 , 9 7 - 0 , 9 1 -0,93 = 0 ,82. 
Мощность на валу 

pQj?W 1000-0,05-9,8-19,38 „ „ 
N = • = • = 12 кВт. 

1000Т] 1000-0,82 
Крутящий момент 

12 
Л! ^ 9 6 0 0 - - = 8 1 Н-м = 8100 11-см. 

1430 
Диаметр вала по формуле (4.4) 

% Г 8100-0,102 dK = }/ - 3 см. 

Принимаем диаметр ступицы колеса 

d C T = 1,4d B — 42 мм. 

Диаметр входа на рабочие лопасти 

£), = Ц, + 20 = 160 мм. 

В последней формуле увеличение D> против D0 на 20 мм произво
дится с целью вынесения входной кромки рабочей лопасти из зоны по
ворота потока в область плоского течения. 

Длина ступицы конструктивно 

/ с т = l , 4 d C T = 84 мм. 

Окружная скорость на входе в каналы рабочего колеса 

nD, п 3,14.0,160-1430 
U l = ~ i b ~ = — т — = 1 2 м / с • 

Скорость входа в рабочее колесо 

4Q 4-0,05 
С * = Ч о « ( ^ - 4 т ) ~ 0 ,97-3,14.0 ,024 = J М / с -

123 



Из входного параллелограмма, полагая c,=ctr—Co, получаем 

tgp \ = — = - ^ Г = 0,225; P . W 1 2 0 . щ 12 
Приняв t = 4 , получим угол лопасти на входе 

PHI = PI + < = 16 а . 
При коэффициенте стеснения входного сечения межлопаточных ка

налов H i = 0 , 9 определяем ширину лопасти на входе 

0,05 
Ь, - = 0,042 м = 42 мм. 

1 0 ,97-3 ,14-0 ,160-0 ,9 -2 ,7 

Принимаем 02=17° и определяем по формуле (4.6) окружную-ско-
рость на выходе из колеса 

"* = Т 2 
, , / / 2 , 7 c t g I 7 ° \ 2 19,38-9,81 t „ е , 

. 7 C U M 7 -+J / + 0,91 = ' 9 ' 5 М / С -
Определяем £>2 

60ы2 60-19,5 л „ с D 2 = = '— = 0,26 и. 
пп 3,14-1430 

Отношение диаметров выхода и входа 

£>2 0,26 
— - = — ' « 1,62. 

D, 0,160 

Ширина лопасти на выходе при условии си—с^т 

£>, 0,160 „„ 
Ь2 —- Ь, — - = 42 = 26 мм. 

2 1 D 2 0,260 

Количество лопаток рабочего колеса по формуле (3.34) 

1 , 6 2 + 1 1 6 ° + 1 9 ° 
г = 6 , 5 s in- ° 

1 , 6 2 — 1 2 
По полученным данным профилируются продольное сечение рабоче

го колеса и лопасти. 

4.4. Кавитация. Допустимая высота всасывания 

Давление жидкости, проходящей через насос, непре
рывно изменяется в направлении движения и неодинаково 
в отдельных точках сечений проточной полости. 

В обычных конструкциях центробежных насосов наи
меньшее давление наблюдается близ входа в цилиндри
ческое сечение рабочего колеса на вогнутой стороне лопас
тей, т. е. там, где относительная скорость w и соответству
ющая ей кинетическая энергия w2/2, Дж/кг, достигают 
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наибольших значений (рис. 4.6, зона А). Если в зоне А 
давление оказывается равным или меньшим давления на
сыщенного пара, соответствующего температуре всасывае
мой жидкости, то возникает явление, называемое кавита
цией. 

Физическая картина кавитации состоит во вскипании 
жидкости в зоне пониженного давления и в последующей 

конденсации паровых пузырьков при выносе кипящей 
жидкости в область повышенного давления. При этом ка-
витационный процесс распространен по некоторой длине 
потока. Кавитация может быть местным процессом, ха
рактерным для короткого участка потока, в тех случаях, 
когда давление в сечении пульсирует около его среднего 
значения, равного давлению насыщенного пара при тем
пературе всасываемой жидкости. В этом случае процессы 
вскипания и конденсации паровых пузырьков протекают с 
большой частотой, пульсирующим образом. 

В любых случаях кавитации при быстрой конденсации 
парового пузырька окружающая его жидкость устремля
ется к центру пузырька (центру конденсации) и в момент 
смыкания его объема производит вследствие малой сжи
маемости жидкости резкий точечный удар. По современ
ным данным, давления в точках смыкания паровых ну-
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зырьков при их конденсации в кавитационнык процессах 
достигают нескольких мегапаскалей. 

Если пузырек пара в момент его конденсации находит
ся на поверхности, ограничивающей поток, например иа 
рабочей лопасти, то удар приходится на эту поверхность и 
вызывает местное разрушение металла, называемое пит-
тингом. Современные исследования показывают, что кави
тация сопровождается термическими и электрохимически
ми процессами, существенно влияющими па разрушения 
поверхностей проточной полости насосов. 

Характер питтинга зависит от материала, из которого 
изготовлена проточная часть насоса. Так, питтинг чугун
ных деталей, например рабочих лопастей низконапорных 
насосов, дает губчатую структуру с весьма неровной по
верхностью и извилистыми узкими щелями, проникающи
ми глубоко в металл и нарушающими прочность детали. 
В насосах высоконапорпых, работающих при большой 
частоте вращения, с деталями, выполненными из обычных 
конструкционных и легированных сталей, питтинг прояв
ляется в виде гладких, как бы проточенных впадин и ка
навок. Материалов, абсолютно устойчивых против кави
тации, не оуществует. Очень плохо противостоят кавитации 
неоднородные хрупкие материалы, такие как чугун и ке
рамика. Из металлов, применяемых в насосостроении, наи
более кавитационпо устойчивы легированные стали, со
держащие никель и хром. 

Кавитация вредна не только потому, что разрушает 
металл, но и потому, что машина, работающая в кавита-
циоппом режиме, существенно снижает КПД. 

Работа насоса в режиме кавитации внешне проявляет
ся шумом, внутренним треском, повышенным уровнем 
вибрации, а при сильно развившейся кавитации — удара* 
ми в проточной полости, опасными для насоса. 

Принято подразделять кавитационный процесс на три 
стадии. В начальной стадии зона кавитации заполнена 
смесью жидкости и более или менее крупных пузырьков 
пара. Во второй стадии в кавитирующем потоке на огра* 
пичивающей поверхности образуются крупные каверны; 
срываемые потоком и вновь образующиеся. Это стадия 
развитой кавитации. Третья стадия—суперкавитация: 
весь обтекаемый элемент гидромашины лежит в области 
каверны. 

Работа насоса в стадии начальной кавитации нежела
тельна, по допустима, если детали насоса изготовлены из 
кавнтационно-устойчивых материалов. В стадиях разви-
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той И суперкавитации работа насоса становится ненадеж-
нон и поэтому недопустима. 

Как было указано ранее, кавитация возникает обычно 
во всасывающем тракте насоса на лопастях рабочего ко
леса, однако кавитациониые процессы могут возникать и 
в напорных потоках в местах срыва жидкости с рабочих 
лопастей, направляющих лопаток, регулирующих органов. 

Меры, предупреждающие возникновение кавитации в 
насосах: ограничение скорости жидкости в проточной по
лости насосов, применение рациональных форм сечений 
проточной полости и профилей лопастей, эксплуатация 
насосов в режимах, близких к расчетным. 

В многоступенчатых насосах наиболее подвержено ка
витации первое по ходу жидкости рабочее колесо, потому 
что па входе в него давление наименьшее. Чтобы повысить 
кавитационные качества таких насосов, перед первой сту
пенью их устанавливают предвключенное осевое колесо 
или шнек, состоящий из двух-трех витков. Они выполня
ются из кавитационно-устойчивых материалов и развива
ют на входе в первое колесо многоступенчатого насоса 
давление, препятствующее возникновению кавитации (см. 
рис. 4.46). 

Оценка кавитационпых качеств насосов проводится на 
основе кавитациопных характеристик, получаемых испыта
нием на специальных стендах [28]. 

Основной мерой против кавитации в насосах любых 
типов и конструкций является соблюдение такой высоты 
всасывания насоса, при которой кавитация не возникает, 
Такая высота всасывания называется допустимой. 

Установим способ расчета допустимой высоты всасыва
ния для бустерного насоса, включенного по схеме рис. 4.7, 
всасывающего питательную воду из деаэратора. 

Уравнение Бернулли для потока АГ от поверхности 
воды в деаэраторе до входа в межлопастные каналы ра
бочего колеса насоса 

Р Р 2 

где Рд — абсолютное давление на поверхности воды в деа
эраторе, Па; рБ — абсолютное давление в насосе перед 
входным сечением межлопастных каналов, Па; Нт — гео
метрическая высота всасывания, т. е. вертикальное рас
стояние между поверхностью воды в деаэраторе и точкой 
•Ь; с — абсолютная скорость на входе в межлопастные ка-
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налы рабочего колеса, м/с; hBC — потеря напора во всасы
вающей трубе насоса, м. 

Из этого уравнения следует 

PB = Pa + pgHP— pghBC— р — . (47) 

Условия входа в межлопастные каналы рабочего коле-
са определяются уравнением энергии относительного дви
жения 

1± - f J^L = Рмин 
р 2 р 

из которого следует 

PmiH = PB— Р 
2 \ ш 2 

Разность—-—1=К называют коэффициентом кавитации. 

Следовательно, 
Рт=Рв-№12. (4.8) 

Чем больше относительная скорость дол на вогнутой 
стороне рабочей лопасти близ входа в межлопастные ка
налы (рис. 4.6), тем меньше давление р м и н и тем возмож
нее возникновение кавитации. При работе насосов в по
добных режимах (см. § 3.12) все скорости изменяются про
порционально, и поэтому К = const. 

Из (4.7) и (4.8) следует 

В случае расположения поверхности всасываемой 
жидкости выше оси насоса разность между геометриче
ской высотой всасывания и потерей напора во всасываю
щем тракте насоса называют полной высотой всасывания 
Нвс = Нг—Лвс- Поэтому 

Р л ~ Р м и н + gH^ = - | - + > . - | - . (4.9) 

Условие возникновения кавитации в зоне минимального 
давления Рмин=Рн.п, гдер н .п — давление насыщенного пара 
при температуре всасываемой жидкости. 
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Полная высота всасывания, при которой в зоне мини
мального давления возникает кавитация, называется кри
тической высотой всасывания Нвсжр. 

Уравнение (4.9) для случая возникновения кавитации 
можно записать так: 

Если пренебречь незначительным изменением темпера
туры на пути АБ от уровня воды в деаэраторе до входа в 
межлопастные каналы рабочего колеса насоса, то величи
ну ( Р Д — Р А Л ) / р = g H K a B следует рассматривать как кавита-
ционный запас энергии на верхнем уровне (в деаэраторе). 
Поэтому последнее уравнение представляется так: 

2 2 

Я к а в + Я в , к р = ^ - + Ь - ^ - . (4.Ю) 

Для двух подобных режимов насосов (см. § 3.12), от
мечаемых индексами 1 и 2, имеют место соотношения 

-£L = М- = i f i = " i D * и Ж. = " l £ > " ( 4 11) 
С2 Wi «2 «S AS <?2 « 2 D 1 2 

Поэтому из (4.10) следует 

(#КАВ + ^ B C K P ) I inDl)l ; Нтв + ^ВСИР _ / J — const 
( Я к а в - г - Я В С . К Р ) 2 ( „ D , ) 2 ' (tlDJ* 

Кроме того, из пропорции (4.11) следует Q1{nD\)=q = 
= const. Исключив из двух последних равенств А , полу
чим после алгебраических преобразований 

nVo 

^ АКАВ + ДВСКР j3/4 

= }Л0<7 2//г ! = С. (4.12) 

Величину С , структурно сходную с коэффициентом 
быстроходности ns, называют кавитационным коэффици
ентом быстроходности (введен С. С. Рудневым в практику 
расчетов в 30-х годах). Значения коэффициента С для на
чальной стадии кавитации лежат в пределах 900—1500. 

Формула (4.12) дает возможность определения крити
ческой высоты всасывания насоса по заданному коэффи
циенту С: 

9 - 5 5 9 1 2 9 



Геометрическая критическая высота всасывания опре. 
делястся по формуле 

^г.вс.кр ~ Нцс КР ^вс 
ИЛИ 

Нг.гс ЬР = 1° ) 4 3 ~ "пав + Кс. (4.13) 

Если полагать рд—ри.п, то Я к а в = 0 и 

Работа насоса при Нг .Dc.icp недопустима, потому что 
при этом насос находится в начальной стадии кавитации. 
Нормальная эксплуатация насоса обеспечивается только 
при допустимой высоте всасывания, удовлетворяющей ус
ловию Нг.вс.доп^> ^г.вс.ир*-

Противокавитациопный запас напора следует прйни-< 
мать равным около 25 % Я г . в с .кр, и поэтому в рассматривай 
емом случае 

"г.вс доп * 1.25 [lO ^ Г ) 4 ' 3 - " ™ + Л в с ] • ( 4 ' 1 4 ) 

При расчете допустимой высоты всасывания насосов 
двустороннего всасывания (тип Д) в формулу (4.14) сле
дует подставлять под знаком корня половину полной по
дачи насоса. 

Следует иметь в виду существенное влияние на допус
тимую высоту всасывания частоты вращения вала насоса. 

Кавитационный запас энергии на уровне всасываемой 
жидкости gHK&B зависит от давления насыщенного пара 
при температуре всасываемой жидкости. Поэтому из 
(4.14) следует, что Яг.вс.даи зависит от температуры жид
кости. Из формулы (4.14) видно, что при расположении 
уровня всасываемой жидкости выше оси насоса повыше
ние температуры увеличивает допустимую геометрическую 
высоту всасывания. Если уровень всасываемой жидкости 
располагается ниже оси насоса и давление на поверхности 
атмосферное, то чем выше температура жидкости, тем 
меньше /Л-.вс.лоп- Очевидно, при некоторой температуре, 
обусловливающей достаточно высокое значение р„.п, вели-

* В случае расположения уровня всасываемой жидкости ниже оси 
насоса Нг вс д с п < / / г в с пр. 
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чипа / / г . в с д о п становится равной нулю и дальнейшее повы
шение температуры потребует установки насоса ниже уров
ня всасываемой жидкости. 

Практически возможны два различных случая располо
жения насоса относительно приемного резервуара (рис. 
4 . 8 ) . 

Установка рис. 4.8, с характерна для насосов, подающих 
жидкости с низкой температурой, а установка на рис. 
4.8, б — для насосов, подающих жидкости с высокой тем
пературой, а также при 

дысокая 
температура 

всасывании насосами хо
лодной воды из емкостей 
с достаточно высоким ва
куумом. 

Установки, выполнен
ные по схеме рис. 4.8,6, 
часто встречаются в теп
лоэнергетике в схемах ре
генеративного подогрева 
и питания паровых кот
лов. 

Когда насос подает го
рячую воду, емкость, из 
которой он всасывает, 
приходится располагать 
выше насоса (например, 
в случае бустерного насоса, всасывающего питательную 
воду из деаэратора) . По соображениям удобства строи
тельных работ и монтажа желательно по возможности 
уменьшать требуемую расчетом высоту установки при
емной емкости. Этого можно достигнуть увеличением диа
метра всасывающего трубопровода, уменьшением его дли
ны, а также выбором рациональной конструкции тех эле
ментов всасывающего тракта, которые дают снижение 
местных потерь напора. 

В некоторых случаях допустимую высоту всасывания 
можно изменить уменьшением или увеличением давления в 
емкости, из которой происходит всасывание. 

Низкая 
температура 

Рис. 4.8. Два случая установки насо
са относительно уровня всасываемой 
жидкости 

Пример 4.2. Определить допустимую геометрическую высоту распо
ложения насоса над уровнем всасываемой воды. 

Установка характеризуется следующими данными: 
(2 = 1450 м 3/ч; п = 9 7 0 об/мин; D, = 320 мм; D 2 = 8 5 5 мм; rfoc = 

= 500 мм; ро=ЮО кПа; 7 № д = 2 9 3 К; р = 1 0 0 0 кг/м 3; 2 Л В С = 0 , 2 5 м. 
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Решение. По таблицам насыщенного водяного пара находим давле
ние насыщения при 7" год=293 К 

Рнас = 2,34 кПа. 
Следовательно, 

100000 — 2340 
//пав = : ' = 9,9 м. 

1000-9,8 
По формуле (4.14) 

Допустимая высота всасывания по (4.15) 

Явсдоп = 5 , 3 — 0 , 2 5 ( 9 , 9 — 5,3) = 4,15 м. 

Скорость во всасывающем патрубке насоса 

0 »450 „ м , 
С в с " Т " 3 6 0 0 . 0 , 7 8 5 . 0 , 5 ^ 2 , 0 5 М / С " 

Допустимая геометрическая высота всасывания 

^г.доп — гУвс.доп — ^ в с ' 
свс _ Dj 
2g 2 

2 0 5 s 

= 4,15 — 0 , 2 5 — — — — 0,16 = 3,53 м. 
2*9 |8 

Обозначения даны на рис. 4.9. 
Пример 4.3. Центробежный насос предназначен для отсасывания из 

конденсатора паровой турбины конденсата, переохлажденного до Т— 
.=323 К. 

Данные по установке: Q = 3 6 м 3/ч; диаметр всасывающей трубы на
соса rf=160 мм; абсолютное давление в паровом пространстве конден
сатора £ „ = 1 9 , 8 кПа; п = 1 4 8 0 об/мин; сопротивление всасывающего тру
бопровода S A r c = 0 , 4 м вод. ст. 

Рассчитать, на каком наименьшем вертикальном расстоянии от ми
нимального уровня в конденсаторе должна находиться ось fracoca для 
обеспечения его нормальной работы без кавитационных срывов. Обозна
чения даны на рис. 4.10. 

Решение. Воспользуемся соотношениями 

^кав = ~ ~ > ^вс.доп = ^вс.кр 0,25 (//кав — ^вс.врК 
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По таблицам насыщенного водяного пара для Э п=323 К находим 
1,и 1 С = 12,3 кПа, следовательно, 

19 8 0 0 — 12 300 
Ныв — = 0,662 м; 

WB C.«p = 0 , 6 6 2 — 10 042 м. 

Здесь коэффициент Руднева принят для конденсатного насоса с хо-
р-1шими кавитационными качествами равным 1200. 

Рнс. 4.9. К примеру 4.2. 

Скорость на всасывании 

Рис. 4.10. К примеру 4.3. 

0,01 
= 0,5 м/с. 

0,785-0,162 
По формуле (4.15) 

Явсдоп = 0 . ° 4 2 — 0,25 (0,662 — 0,042) = — 0,113 м. 
Допустимая геометрическая высота 

0 , 5 2 

Яг.поп = - 0 , 1 1 3 — 0 , 4 0 -
2-9 ,8 

— 0 , 0 8 = — 0,595 м. 

Ось насоса должна находиться ниже уровня всасываемого конден
сата не менее чем на 595 мм. 

4.5. Типы характеристик 

Форма характеристики центробежного насоса качест
венно определяется значением коэффициента быстроход
ности, находящимся в пределах от 40 до 600. Насосы с ns. 
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находящимися в этом промежутке, обладают различными 
типами характеристик (рис. 4.11). 

Особенностью характеристик тихоходного насоса (чис
то радиального типа) является наличие максимума кривой 
напора н быстрый рост мощности при увеличении подачи. 

Насосы с нормальной быстроходностью и быстроходные 
обладают монотонно падающей характеристикой напора; 

Рис. 4.11. Типы характеристик центробежных насосов: 
I — тихоходный; Л — нормальный; / / / — быстроходный; IV— диагональный; V — 
кавитацнонная характеристика; VI — характеристика допустимой высоты всасы» 
ванля 

их характеристика мощности по сравнению с характерис
тикой тихоходных насосов располагается более полого. 

Характеристика напора диагонального насоса имеет 
специфическую впадину и поэтому представляется линией 
двоякой кривизны; характеристика мощности этого насоса 
показывает снижение потребляемой мощности при увели
чении подачи. Последнее является особенностью диаго
нальных, а также осевых насосов. 

Кроме обычных, указанных выше типов характеристик 
центробежные и осевые насосы оценивают с помощью ка-
витациоппых характеристик. 

Известно, что в насосе, всасывающем жидкость с уров
ня, лежащего ниже его оси, кавитация возникает при ва
куум метрической высоте всасывания, равной пли большей 
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ее критического значения. Следовательно, при малых ва-
куумметрических высотах, отличающихся от критической, 
рабочие параметры насоса — давление, подача, мощность и 
КПД от высоты всасывания и сопротивления всасывающе-
ю тракта не зависят. При достижении критической ваку-
\ мметрической высоты всасывания и дальнейшем увеличе
нии ее замечаются медленные в начале, а затем резкие 
снижения давления, подачи, мощности и К П Д насоса. 

Для выяснения влияния высоты всасывания на работу 
насоса производят испытания их на кавитационных стен
дах. Здесь насос испытывают при увеличивающейся высоте 
всасывания, наблюдая начало кавитации по падению ра
бочих параметров насоса. 

В результате испытания получают кавитациопную ха
рактеристику (рис. 4.11, V), на которой можно отметить 
две критические высоты всасывания (HBC.Kp)i и (HBc.Vp)ii. 
Первая из них соответствует началу кавитационных явле
ний, вторая — полному развитию кавитации и срыву рабо
ты насоса. 

Опыт показывает, что работа насоса в интервале 
( # B C . K P ) j < / / B C < ( / / B C . K P ) j /

 н е с о п Р о в о ж д а е т с я заметными 
разрушениями металла проточной полости насоса и при 
необходимости может быть допущена кратковременно. 

Изложенное в § 4.4 показывает, что увеличение подачи 
насоса вызывает падение допустимой высоты всасывания. 
Поэтому на заводских характеристиках насосов обычно 
даются зависимости HBc.m>a—t(Q), удобные для определе
ния допустимой высоты всасывания (рис. 4.11, V/) . 

4.6. Основные части конструкций центробежных 
насосов. Применяемые материалы 

Основными частями центробежного насоса являются: 
рабочее колесо, вал с деталями для крепления колес и 
защиты от истирания сальниками, подшипники, соедини
тельная муфта, корпус, направляющие аппараты, сальники, 
всасывающий и напорный патрубки, стяжные и крепежные 
болты. Рабочие колеса изготовляют из различных сортов 
чугуна, углеродистых и легированных сталей, сплавов цвет-
пых металлов и керамических материалов. Применение 
того или иного материала определяется условиями работы, 
размерами и частотой вращения, а также родом переме
щаемой жидкости. 

Колеса малых насосов для чистой воды и неагрессив
ных жидкостей низкой температуры отливают из серого 
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конструкционного чугуна. Центробежные насосы для пи-
тания котлов высокого давления имеют значительные раз
меры и высокую частоту вращения. Они подают воду 
высокой температуры. Поэтому рабочие колеса этих насо
сов изготовляют из легированных хромом и никелем ста
лей. Колеса насосов для перемещения грунтошлакосмесей 
изготовляют отливкой из белого чугуна. Насосы для хими
ческой промышленности имеют колеса, изготовленные из 
специальных сплавов, керамики или пластмасс. 

Колеса больших размеров имеют ступицу значитель
ной длины; это затрудняет точную посадку их на вал. Для 

облегчения посадки ступицу растачивают внутри на два 
диаметра: посадочный и облегчающий посадку. 

К литым поверхностям колес предъявляются особые 
требования: эти поверхности должны обладать малой ше
роховатостью для уменьшения внутренних потерь. 

Механической обработке подлежат внутренняя и тор
цовая поверхности ступицы, а также поверхности уплот-
нительных колец. 

На рис. 4.12 и 4.13 представлены разрезы колес центро* 
бежных насосов различной быстроходности. 

Вал насоса является весьма ответственной деталью; 
при высокой частоте вращения он подвергается действию 
больших поперечных сил. При расчете вала на прочность 
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л жесткость учитываются следующие внешние нагрузки: 
передаваемый от двигателя крутящий момент, собствен
ный вес вала и посаженных на него деталей, поперечные 
силы, обусловливаемые несимметричными подводом н от
водом жидкости и неточностью балансировки колес. 

Валы изготовляют из проката или поковок. В том и 
другом случаях выполняется механическая обработка. Ма
териалом для валов служат углеродистая конструкцион
ная и специальная легированная стали. 

Вал с посаженными па него деталями носит название 
ротора насоса. Роторы центробежных насосов балансиру-

соса 

ют, причем у мелких насосов производится статическая, 
а у крупных статическая и динамическая балансировки. 

На рис. 4.14 показан продольный разрез ротора трех
ступенчатого насоса с уравновешиванием осевой силы при 
помощи разгрузочного диска (гидравлической пяты). По
садка деталей на вал производится здесь следующим об
разом. На резьбу правого конца вала ставится цилиндри
ческая втулка / , предохраняющая вал от истирания саль
никовой набивкой. В левый конец втулки / упирается тор
цовая поверхность разгрузочного диска 2, стопорящегося 
от поворачивания на валу закладной шпонкой 3. Непосред
ственно в левый конец ступицы этого диска упирается то
рец ступицы третьего рабочего колеса 4. Последнее кре
пится на валу при помощи закладной шпонки 5, рассчи
танной на передачу колесу с вала мощности, равной сумме 
внутренней мощности колеса и мощности дискового тре
ния. 

Рабочие колеса отделяются одно от другого при помо
щи дистанционных втулок 6. К ступице первого рабочего 
колеса примыкает левая предохранительная втулка 7, 
плотно затягивающая на валу при помощи втулки с резь
бой / все посаженные на него детали. Собранный таким 
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образом ротор при сильной затяжке втулок образует как 
бы одно целое. 

Обработка торцовых поверхностей всех сажаемых на 
вал деталей должна быть особо точной. В противном слу
чае при затяжке втулок 1 и 7 неизбежно возникает изгиб 
вала, вызывающий биение ротора и вибрацию насоса при 
эксплуатации. 

Подшипники центробежных насосов выполняются раз
личной конструкции. 

Насосы малой мощности, как правило, снабжаются ша
риковыми подшипниками и подпятниками нормальных об
разцов. Смазка их обычно консистентная и реже жидким 
маслом из ванны в корпусе подшипника. Более крупные 
центробежные насосы конструируются с применением ро
ликовых подшипников с цилиндрическими и коническими 
роликами. 

Крупные насосы большой подачи выполняются с под
шипниками скользящего трения. В одних случаях приме
няется смазка с помощью колец, висящих свободно на ва
лу и поднимающих масло на вал из ванны в корпусе под
шипника; в других случаях масло подается в подшипники 
при помощи насоса. 

Известны случаи применения в крупных центробежных 
насосах подпятников сегментного типа. 

Для соединения валов насосов и двигателей наиболее 
удобно применение эластичных муфт различных конструк
ций, предупреждающих передачу биений и вибраций с 
вала насоса на вал двигателя и обратно. 

Эластичная муфта должна сажаться па валы насоса и 
двигателя с наибольшей точностью, без перетяжек и пере
косов. Это требуется потому, что по наружным обработан
ным поверхностям муфты при монтаже производится вы
верка совпадения геометрических осей валов. 

Корпус насоса выполняется двух основных конструк
тивных форм: 1) секционный; 2) с горизонтальным разъе
мом. 

Секционный корпус состоит из нескольких одинаковых 
основных и двух замыкающих секций, несущих всасываю
щий и напорный патрубки. 

Последняя ступень давления обычно размещается в 
замыкающей секции, несущей напорный патрубок насоса. 
Каждая секция представляет собой цилиндрическую, ли
тую из чугуна или стали толстостенную оболочку, включа
ющую разделительную диафрагму, а также прямой и об
ратный направляющие аппараты. 

138 



Большим достоинством секционной конструкции корпу
са является возможность создания нз одинаковых секций 
насосов различных давлений. При этом изменяются толь
ко размеры вала, стяжных болтов и плиты. 

Недостатками секционной конструкции корпуса являют
ся сложность монтажа и малая доступность рабочих колес 
для осмотра. 

Для осмотра и ремонта колес секционного насоса необ
ходимо удалить стяжные болты и последовательно снять 
все секции при одновременной разборке ротора. 

Корпус с горизонтальным разъемом состоит из двух 
цельнолитых из чугуна или стали половин, из которых 
нижняя несет всасывающий и напорный патрубки. Послед
нее, впрочем, не обязательно, хотя и создаст большое удоб
ство при разборке и ремонте насоса. 

Половины корпуса у многоступенчатых насосов несут 
в себе диафрагмы и лопасти прямых-и обратных направ
ляющих аппаратов и уплотнительных колец. 

Иногда встречаются многоступенчатые насосы с корпу
сом, состоящим нз двух половин, с безлопастными направ
ляющими аппаратами. В таких случаях цельнолитые 
половины корпусов выполняются со спиральными направля
ющими каналами. Обе половины корпуса имеют фланцы. 
Примыкающие одна к другой плоскости фланцев простро
ганы и хорошо прошлифованы. Крепежные болты стягива
ют фланцы с помещенной между ними тонкой прокладкой 
или мастикой. Большое удобство такой конструкции кор
пуса состоит в том, что, сняв верхнюю часть корпуса 
(крышку), не нарушая соединения насоса с трубопровода
ми, можно осмотреть все рабочие колеса ротора и изъять 
последний из корпуса для ремонта. Корпус насоса с гори
зонтальным разъемом показан в поперечном разрезе па 
рис. 4.15. 

Кроме рассмотренных двух основных корпусов, в энер
гетике, нефтеперерабатывающей и химической отраслях 
промышленности применяют двухкорпуспые насосы. Такие 
насосы представляют собой секционную конструкцию или 
конструкцию с разъемом в меридиональной плоскости, 
заключенную в толстостенную, кованную из стали оболоч
ку. Применение таких конструкций обусловлено особыми 
требованиями в отношении надежности и безопасности 
эксплуатации. 

При наличии избыточного давления или вакуума во 
внутренних полостях насоса в местах прохода вала через 
стены! корпуса применяются особые уплотнительные уст-

139 



ройства, иногда называемые сальниками или уплотнения
ми контактного трения. При отсутствии или неисправности 
сальников происходит выброс перемещаемой насосом жид
кости наружу на напорной стороне или подсасывание на
ружного воздуха внутрь насоса на стороне ее всасывания. 

Рис. 4.15. Корпус насоса с разъ- Рис. 4.16. Конструкция сальника 
омом в горизонтальной плоскости с мягкой набивкой 

Простейшая конструкция сальника с мягкой набивкой 
дана на рис. 4.16. Имеющаяся в металле корпуса / цилин
дрическая выточка заполняется кольцами шнура 2 из мяг
кого промасленного материала (хлопчатника, пеиьки, ас
беста). Нажатием гаек, навертываемых на болты 5, втул
ка 4 сальника плотно загоняется в выточку и, раздавая 
мягкую набивку в стороны, уплотняет вал. Вследствие 
трения вала о набивку при работе насоса выделяется не
которое количество теплоты. Для отвода ее необходимо, 
чтобы сальник пропускал небольшое количество жидкости, 
удаляемой в канализацию. Со стороны всасывания часто 
применяют сальники с водяным уплотнением (рис. 4.17). 

В насосах, подающих горячую воду, применяют уплот
нения с интенсивным водяным охлаждением. На рис. 4.18 
показана конструкция такого уплотнения, применяемого в 
питательных насосах. В крышке насоса устанавливается 
тонкостенная ребристая втулка / , уплотняемая кольцом из 
термостойкого пластика. Уплотняющая набивка 2 закла
дывается в кольцевую полость, образованную втулкой / и 
защитной втулкой 5, и зажимается стаканом 4. Вода про
ходит к набивке по кольцевой щели с радиальным разме
ром 0,3 мм, где интенсивно охлаждается, соприкасаясь с 
холодной поверхностью втулки /. Таким образом, втулка 
н вал предохранены от nepei рева. 
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В современном насосостроении находят широкое при
менение торцовые уплотнения. На рис. 4.19 показаны ос
новные типы этих уплотнений, разработанные ВНИИгидро-
машем. Фигура а этого рисунка дает представление об 
уплотнении из резиновых колец на давления до 10 МПа. 
В этом уплотнении пара 
трепня состоит из неподвиж
ного резинового кольца 1 и 
фасонного металлического 
кольца 2. Поддержание не
обходимого натяга уплотне
ния достигается пружиной 
3 и отчасти внутренним эла
стичным кольцом 4. 

На фигуре б показано 
аналогичное уплотнение с 
той лишь разницей, что фто
ропластовое кольцо / пары 
трения и внутреннее резино
вое кольцо 4 выполнены ко-

бо&а из напорного 
пстрцбна 

Рис. 4.17. Сальник с мягкой на
бивкой и водяным уплотнением 

Рис. 4.18. Сальниковое 
уплотнение вала на
соса, подающего го
рячую воду 

ническими. Уплотнения этого типа применяются на давле
ния до 0,5 М П а для воды и агрессивных жидкостей. 

Фигура Ь представляет собой уплотнение с неподвиж
ном фторопластовым или пропиленовым сильфопом, при
меняющимся для кислот и щелочей при давлениях до 
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0,3 MI la. Натяг уплотнения создается здесь одновремен
ным действием сильфона и вспомогательной пружины. 

На фигуре г дано уплотнение с металлическим сильфо-
ном на давления до 1 МПа. 

Торцовые уплотнения обладают многими положитель-

Рис. 4.19. Типы торцовых уплотнений 

ньши свойствами. Они работают практически с нулевой 
утечкой; будучи правильно подобранными и смонтирован
ными, они не требуют обслуживания, отличаются большой 
износостойкостью, малочувствительны к перекосу и биению 
вала. 

Потеря мощности на трение в торцовых уплотнениях 
составляет не более 50 % потери мощности в обычных 
сальниках. 

В современных крупных питательных насосах приме
няют безнабивочные дроссельные щелевые уплотнения с 
подводом холодного запирающего конденсата и отводом 
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его по выходе из уплотнения в емкости регенератив
ного цикла (конденсаторы, деаэраторы, сливные ба-
ни) [ П ] . 

Щелевые уплотнения относятся к типу бесконтактных 
уплотнений и применяются в крупных насосах, эксплуата-

р*экгс/смг 

t=160°C 

Рис. 4.20. Концевое уплотнение щелевого типа 

ция которых должна быть особо надежной при длительных 
межремонтных периодах. Уплотнения этого типа негерме
тичны, и выброс жидкости, перемещаемой насосом, пре
дотвращается дросселированием протечек и подводом хо
лодной «запирающей» жидкости с необходимым давлени
ем от постороннего источника. Они широко распростране
ны в питательных насосах крупных энергетических блоков. 
В некоторых случаях щелевые уплотнения конструктивно 
комбинируются с контактными сальниковыми. 
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В качестве примера рассмотрим щелевое уплотнение на 
рис. 4.20. Корпус уплотнения / содержит четыре камеры А, 
Б, В, Г, сообщающиеся между собой через узкие кольце
вые щели, образованные ступенчатыми втулками 2 и 3. 
Втулка 2 жестко посажена в корпус, 3—вращается вместе 
с валом. Камера Б сообщается со сливной напорной ем
костью, Г — с безнапорной емкостью, В — с конденсато
ром. Холодный запирающий конденсат подводится в каме
ру А под давлением несколько большим, чем в камере Б, 
и, проходя через отверстия в неподвижной втулке 2, рас
пространяется по кольцевой щели в обоих направлениях. В 
кольцевом пространстве между втулками конденсат сме
шивается с протечкой через участок щели а и отводится 
в напорную емкость. Другая часть конденсата следует по 
участку щели б в камеру В и далее в конденсатор. Незна
чительная часть конденсата проходит через участок щели 
в и сливается в безнапорную емкость. 

Для уменьшения протечек и расхода запирающего кон
денсата радиальный размер щелн выполняют не более 
0,3 мм. 

Мощность, затрачиваемая щелевыми уплотнениями, 
значительно меньше, чем в контактных уплотнениях. 

Направляющие аппараты выполняются безлопаточны
ми или лопаточными. В первом случае они представляют 
собой спиральные каналы в отливке корпуса, а во 
втором являются сменными деталями, закрепляемыми в 
полостях секций или нижней и верхней половинах кор
пуса. 

В некоторых конструкциях поток переходит из ступени 
или одной группы ступеней в другую не по каналам 
в корпусе насоса, а по специальным переводным 
трубам, располагаемым вне корпуса насоса (см. рис. 
4.27). 

Всасывающий и напорный патрубки составляют обыч
но одно целое с нижней половиной корпуса насоса или его 
секциями. Они почти во всех конструкциях выполнены 
слегка на конус (с углом до 12°). 

Фундаментные плиты предназначены для установки и 
крепления к ним насоса и двигателя, а в некоторых слу
чаях только для крепления насоса. Они представляют со
бой плоскую ребристую литую конструкцию с простроган
ными горизонтальными приливами, на которые опираются 
и к которым крепятся лапы корпуса насоса. 

Фундаментные плиты отливают из чугуна или сваривают 
из стальных прокатных профилей. 
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Применение фундаментных плит создает большие удоб
ства при монтаже и выверке насосов и двигателей. Одна
ко в крупных насосах общие фундаментные плиты под на
сос и двигатель иногда не ставят. 

4.7. Конструкции центробежных насосов 

В теплоэнергетике употребляются центробежные насо
сы, разнообразные по основным параметрам и конструк
циям. Это вызывается различием в условиях работы и 
эксплуатационных требованиях. 

Обозначения и маркировка насосов общего назначения, 
за исключением специальных конструкций, определены 
ГОСТ. 

ГОСТ определяет группу центробежных многоступен
чатых насосов секционного типа для чистой воды с пода
чей от 6 до 1000 м 3/ч и напором от 40 до 2000 м. 

Обозначение насоса включает три буквы: Ц — центро
бежный, Н — насос, С — секционный и два числа, первое 
из которых — подача насоса Q, м 3 /ч , второе — напор Н, 
м ст. жидкости. Например, ЦНС-22-88 означает: центро
бежный насос секционного типа с подачей 22 м 3 / ч и на
пором 88 м. 

ГОСТ определяет группу центробежных насосов дву
стороннего входа, обозначаемую буквой Д. Подача и на
пор даются в марке, так же как и в секционных на
сосах. Например: Д-2000-100—центробежный насос дву
стороннего входа с подачей 2000 м 3 /ч и напором 100 м. 
Насосы типа Д охватывают область подач от 200 до 
12 500 м 3 /ч и напоров до 100 м; КПД этих насосов до 
92 %. 

Применительно к теплоэнергетике все центробеж
ные насосы могут быть разделены на следующие 
группы: 

1) насосы для чистой воды, одноступенчатые и много
ступенчатые; 

2) конденсатные; 
3) питательные; 
4) насосы для кислых сред; 
5) насосы для подачи смесей жидкостей и твердых 

частиц. 
Рассмотрим характерные черты указанных групп на

сосов. 
Насосы для чистой воды применяются для хозяйст

венного, технического и противопожарного водоснабже-
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пия электрических станции и промышленных предприятий. 
Они бывают одноступечатыми и многоступенчатыми. 

Простейшим типом одноступенчатого насоса является 
консольный насос, обозначаемый буквой К. Продольный 
разрез такого насоса дан на рис. 4.21, а внешний вид его 
представлен на рис. 4.22. Характерной особенностью та-, 
кого насоса является расположение рабочего колеса на 

Рис. 4.21. Продольный разрез насоса консольного типа 

f 

Рис. 4.22. Внешний вид центробежного насоса типа К с напорным па-
трубком, обращенным вверх 

консоли вала, вращающегося в двух широко расставлен
ных шариковых подшипниках. Корпус спиральный с осе
вым подводом жидкости. Сальник здесь имеется только 
на стороне подачи. Насосы этого типа рассчитаны на по
дачу 10—360 м 3 /ч . Создаваемые ими напоры лежат в пре-
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Рис 4 23. Характеристики 
консольного насоса с диа
метром всасывающего па
трубка 50 мм 

Н,м 
40 

30 

10 

делах 10—100 м, часто
та вращения 1450— 
2900 об/мин, диаметр 2 0 

рабочих колес 132— 
328 мм, полный КПД 
находится в пределах 
50—84 %. 

На рис. 4.23 пред
ставлена типичная для 
насоса типа К харак
теристика при п — 
= 2900 об/мин. 

Для внесения боль
шого разнообразия в 
рабочие параметры насосов заводы широко практикуют об
резку рабочих колес; это дает изменение параметров при 
сохранении конструкции и габаритов насоса. Приведенные 
на рис. 4.23 характеристики относятся к колесам трех раз
личных диаметров, отмеченных на графике. 

Продольный разрез насоса типа Д представлен на рис. 
4.24, а на рис. 4.25 дан его внешний вал. 

Насосы типа Д характеризуются двусторонним подво
дом жидкости к рабочему колесу, спиральной безлопа
точной формой направляющих аппаратов и присоедине
нием всасывающего и напорного патрубков к нижней 
половине корпуса при горизонтальной плоскости его 
разъема. 

Основные параметры насосов этого типа: подача 90— 
12 500 м 3 /ч , напор 10—102 м, частота вращения 730— 
2950 об/мин, диаметр рабочих колес 265—900 мм, полный 
КПД в пределах 64—92 %. 

На рис. 4.26 представлена типичная для насосов типа* 
Д размерная характеристика. 

Многоступенчатые насосы представлены тремя основ
ными группами* секционные насосы типа С (секционные 
насосы с колесами одностороннего входа), насосы с коле
сами одностороннего входа и горизонтальным разъемом 
корпуса, насосы с первым колесом двустороннего входа н 
остальными колесами одностороннего входа и горизон
тальным разъемом корпуса. Многоступенчатые насосы 
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Рис. 4.24. Продольный разрез насоса типа Д 



этих типов перекрывают подачу от 5 до 1000 м 3 / 4 при на
порах от 35 до 100 м. Специальные конструкции могут 
быть выполнены с основными параметрами, выходящими 
за указанные пределы. 

В качестве примера на рис. 4.27 дан внешний вид че
тырехступенчатого насоса и приведена схема последова
тельного включения его колес. 

На рис. 4.28 приведены характеристики напора и мощ
ности такого насоса. 

Конденсатные насосы применяются для удаления 
конденсата, а также как горячие, дренажные насосы бой
лерных установок. Они предназначены для перекачивания 
конденсата и дренажа при температуре до 393 К. 

Питательные насосы применяются для подачи пита
тельной воды в паровые котлы. В большинстве случаев 
эго центробежные многоступенчатые насосы высокого дав
а н и я , приспособленные к подаче воды с высокой темпе
ратурой. 

Насосы для кислых сред изготовляются из специаль
ных нержавеющих сталей. Они перекрывают область рас
ходов от 5 до 300 м 3 /ч при напорах от 7 до 500 м. 

Насосы для подачи смесей жидкостей и твердых ча
стиц. Условия работы таких насосов специфичны. Поток 
жидкости, содержащей твердые частицы, проходя с боль-
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шой скоростью через проточную часть, истирает внутрен
ние поверхности насоса. 

Поэтому к конструкциям и материалам таких насосов 
предъявляются особые требования. 

В теплоэнергетике такие насосы употребляются для 
перекачки золосмесей и шлакосмесей в системах гидро-
золоудалеиия, а также при производстве работ по очистке 

Рис. 4 27. Внешний вид и схема соединения колес четырехступенчатого 
насоса 
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Рис. 4.28. Характери
стики четырехступен
чатого насоса марки 
ЭВ-200Х4 (по рис. 
4.27) 

гидротехнических сооружений станции (каналов, колод
цев). 

Простейшим типом таких насосов является песковый 
насос марки ПН. Это одноступенчатый консольный насос, 
предназначенный для перекачивания смеси воды с рудой, 
гравием и песком с крупностью кусков от 2 до 15 мм в за
висимости от размеров насоса. Конструкция этого насоса 
показана на рис. 4.29. 

Рабочее колесо, спиральный корпус и диск отлиты из 
чугуна, хорошо противостоящего истиранию. Остальные 
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детали выполняются из обычного конструкционного чу
гуна. 

Максимальная высота подъема при содержании в ней 
до 65 % твердых частиц крупностью 2 мм составляет до 
30 м при частоте вращения до 1470 об/мин. 

Рис. 4.29. Продольный разрез пескового насоса типа ПН 

Рис. 4.30. Продольный разрез зем
лесоса марки 12П7 

О 100 гОО 300 400£[,п/С 

Рис. 4.31. Характеристики землесо
са марки 12П7 

Подача при содержании твердых частиц до 70 % до
ходит до 138 м 3/ч. 

Песковые насосы большей подачи с диаметром напор
ного патрубка до 200 мм могут подавать смеси с крун-
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ностыо частиц до 25 мм и развивать подачу до 500 м 3 /ч . 
Эти насосы характеризуются боковым подводом смеси к 
рабочему колесу. Их заводская марка НП. 

Шламовые (грязевые) насосы конструктивно сходны с 
Песковыми, но применяются для перекачки смесей с вклю
чением более мелких фракций твердых веществ. Так, на
пример, шламовый насос марки ШН-1 перемещает смесв 
с крупностью частиц всего лишь до 4 мм . 

Земляные насосы (землесосы) служат для перекачки-
больших количеств груптосмеси (пульпы) при весьма раз-
породном ее составе. Конструктивно они выполняются в ви
де консольных центробежных насосов с колесами, спираль
ными камерами и внутренними дисками, изготовленными 
из твердых белых чугунов. 

На рис. 4.30 и 4.31 даны конструкция и характеристики 
центробежного землесоса марки 12П7. 

4.8. Влияние температуры жидкости на конструкцию 
центробежных насосов 

Обычные конструкции центробежных насосов могут применяться 
для подачи воды с температурой до 353 К- В некоторых случаях по со
гласованию с заводами-изготовителями допускается повышение темпе
ратуры до 378 К. Дальнейшее повышение температуры воды отражается 
иа конструкциях некоторых элементов насосов. Это влияние температу
ры распространяется на конструкции подшипников, сальников, способ 
крепления корпуса насоса или его секций к станине (плите) и т. д. 

При работе подшипников выделяется некоторое количество теплоты, 
тем большее, чем менее совершенен подшипник. В горячих насосах зна
чительное количество теплоты подводится к подшипнику через вал от 
сальников и перемещаемой жидкости. Эта теплота совместно с теплотой 
трения может создавать недопустимо высокие температуры элементов 
подшипника, приводящие к вытеканию смазки и полусухому трению. 
Отсюда вытекает необходимость охлаждения подшипников, предназна
ченных для перекачки горячих жидкостей. В таких насосах с небольшой 
подачей смазка подшипников производится постоянными порциями мас
ла, находящегося в ваннах подшипников. Охлаждение масла производят 
введением холодной воды в трубчатый змеевик, размещенный в масля
ной ванне подшипника или полости охлаждения, окружающей по
следнюю. 

Сальники насосов являются важными элементами их. У насосов для 
горячих жидкостей сальники требуют особого внимания. Сальники таких 
насосов выполняются, как правило, охлаждаемыми. Здесь возможны 
различные конструктивные формы как с внешним отводом теплоты, так 



и с оIиодом теплоты водой, непосредственно омывающей поверхности 
втулок сальника. 

При внешнем охлаждении в части корпуса насоса, окружающей 
салышк, делается кольцевая полость, в которую снизу подводится хо
лодная вода. Отвод воды производится из самой верхней точки охлаж
дающей полости, чем предупреждается концентрация в ней воздуха 
п пара. 

Простейшая конструкция сальника с охлаждением была показана 
на рис. 4.17; если по трубке а подводить воду не из напорного патрубка 
насоса, а из трубопровода холодной воды, то при помощи распредели
тельного кольца b будет производиться не только уплотнение, но и до-

Насос двигатель 

Насос , Двигатель 
с) 

WW 

-г=<7 

Рис. 4.32. Два варианта опорных лап центробежных насосов 

статочпо равномерное охлаждение вала. Действительно, холодная вода, 
равномерно обволакивая вал в области кольца Ь, стремится растекаться 
через малейшие неплотности между поверхностью вала и набивкой и, 
проникая наружу и частично внутрь насоса, эффективно отводит тепло
ту от поверхности трения. Салышк такого типа ие следует сильно затя
гивать; он должен пропускать воду тонкой струйкой или быстро выбе
гающими каплями. 

Значительные тепловые деформации и неравномерность их приводят 
к своеобразным конструктивным формам отдельных элементов насосов 
длч горячих жидкостей. 

Обычная схема расположения опорных лап корпуса насоса для по
дачи холодной воды показана на рис. 4.32, а. Расположение лап здесь 
нижнее. Применение такой конструкции в насосах для горячих жидко
стей вызывает существенные затруднения с центровкой насоса и двига-
тс.ч, если они соединяются непосредственно при помощи муфты. 

Действительно, правильная центровка, произведенная при низкой 
монтажной температуре (рис. 4.32,а), неизбежно нарушится в течение 
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PupoTKoiо периода после пуска, как только насос разогреется до своей 
рабочей температуры. Размер /, м, для электродвигателя практически 
останется без изменений, а для насоса он изменится за счет тепловой 
деформации Д/=0,012/Д<. 

Таким образом, после разогрева насоса совпадение геометрических 
осей насоса и двигателя нарушается и возникает вибрация вгрегата. 
Это обстоятельство заставляет располагать опорные поверхности лап 

Рис. 4.33. Компенсация тепловых дефор- Рис. 4.34. Компенсирующее 
маций насоса для горячих жидкостей крепление опорной лапы на

соса для горячих жидкостей 

насоса па уровне геометрической оси насоса (рис. 4 32 ,6) . При этом 
тепловые деформации корпуса насоса будут распространяться симмет
рично и нарушений центровки при разогреве наблюдаться не будет. 

В насосах для горячих жидкостей предусматривается падежная 
компенсация тепловых деформаций продольного и поперечного направ
лений. С этой целью производят фиксацию насоса шпонками, распола
гаемыми па лапах и корпусе и входящими в канавки на станине насоса 
(рис. 4.33). 

Поперечные шпонки 1 фиксируют корпус насоса в продольном на
правлении и создают возможность для свободного поперечного расши
рения. Продольные шпонки 2 фиксируют насос в поперечном направле
нии и позволяют ему свободно расширяться в продольном направлении. 

Таким образом обеспечивается свободное расширение корпуса насо
са в направлениях, указанных на рисунке стрелками. 

Флксация корпуса в вертикальном направлении производится бол
товыми соединениями (рис. 4.34). Здесь затяжка крепежного болта / 
производится на втулке 2 так, что между поверхностями массивной 
жесткой шайбы 3 и прилегающей к пей опорной лапы 4 достигается 
плотное соприкосновение без натяга. 

Если в насосах для горячих жидкостей не предусмотрена компенса
ция тепловых деформаций, то возникают местные перенапряжения в ма
териале, опасные для машины. В таких насосах секционного типа в 
тяжелых условиях находятся стяжные болты, затягиваемые при мон-
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•ja/Mioii (относительно низкой) температуре. При разотрсве насоса тем
пература стяжных болтов не достигает температуры секций, так как 
они лежат вне секций, омываемых с внутренней стороны жидкостью вы
сокой температуры. Возникающая разность тепловых деформаций вы
зывает в резьбовой части болтов перенапряжение материала. С целью 
предотвращения этого явления насосы снабжают изолирующим кожу
хом, захватывающим стяжные болты, а промежуток между внутренней 
поверхностью кожуха л корпусом набивают теплоизоляционным мате
риалом. 

При медленном разогреве насоса можно получить практически близ
кие температуры корпуса и стяжных болтов. 

4.9. Особые конструкции агрегатов с центробежными 
насосами 

Развитие технологических процессов в промышленности, требующих 
применения насосного оборудования, вызвало разработку новых кон
струкций насосов и новых типов насосных блоков (агрегатов). 

Появление новых типов блоков и конструкций насосов стало воз
можным, во-первых, благодаря развитию прогрессивного принципа со
единения насоса и двигателя в единый конструктивный блок и, во-вто
рых, ввиду широких возможностей технологии современного машино
строения и применения новых материалов. 

Тенденция к соединению машины-двигателя с машиной-орудием, 
свойственная всем отраслям техники, вполне отчетливо выражена и 
в насосостроеиии. Первой ступенью явился здесь переход от насосного 
агрегата с разделенными насосом и двигателем (при передаче энергии 
посредством ременной передачи) к блоку с непосредственным соедине
нием валов муфтой. Это создает большое удобство при компоновке на
сосных станций. Большинство агрегатов с лопастными насосами выпол
няется теперь по этому типу. 

Затем возникли конструкции моноблочных насосов (обозначаются 
в марке насоса буквой М). Так, на рис. 4.35 представлен один из типов 
консольных моноблочных насосов КМ для химической промышленности. 
В этом типе блоков рабочее колесо иасоса посажено на консоль вала 
двигателя, а корпуса двигателя и насоса сопряжены через приставку 
непосредственно болтовыми соединениями. Это дает большую экономию 
в габаритах и массе агрегата. 

Масса моноблочного агрегата КМ по данным ВНИИгидромаша со
ставляет от 43 до 65 % массы обычных агрегатов с консольными насо
сами типа К. 

Соединение насоса и двигателя в единый конструктивный блок ока
зывается особенно удобным в случае применения экранированных дви
гателей. В таких двигателях полости ротора и статора герметично раз
общены топкой цилиндрической гильзой из немагнитной стали. Поэтому 
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оказывается возможным заполнить внутренность двигателя и полости 
опор перекачиваемой жидкостью (если она неагрессивна для применен
ных в конструкции материалов) и, таким образом, обойтись в конструк
ции без уплотнений вала. Следовательно, такой блок может быть вы
полнен герметичным, что особенно важно при передаче вредных и лег-
ковоспламепяющихся жидкостей. 

На рис. 4.36 представлен вертикальный одноступенчатый герметич
ный химический электронасос с экранированным двигателем. 

Рис. 4.35. Моноблочный консольный насос для химической промыш
ленности 

Жидкость всасывается через правый патрубок и, пройдя рабочее 
колесо и направляющий аппарат, выходит через левый патрубок. Часть 
жидкости проникает через уплотнения рабочего колеса и радиальный 
зазор между валом и расточкой крышки насоса, проходя затем в зазор 
между гильзой, защищающей обмотки, н поверхностью ротора двига
теля. Выше она поступает в отводную трубку и проходит в змеевиковый 
холодильник, охватывающий корпус двигателя. Здесь жидкость отдает 
свою теплоту охлаждающей воде, подаваемой через полость термобарь
ера по трубке в полость холодильника. 

Таким образом, жидкость проходит через зазоры двигателя и змее
виковый холодильник по замкнутому контуру, отдавая теплоту, полу
чаемую в двигателе. 

В описанной конструкции уплотнения вала исключены, и поэтому 
насосный агрегат является герметичным. 

156 





Дальнейшим развитием принципа соединения насоса и двигателя 
является, например, лопастный (осевой) многоступенчатый иасос для 
перекачки нефтепродуктов, изображенный на рис. 4.37. В этой конструк
ции насос и двигатель полностью совмещены в общий конструктивный 

7 5* S 1 ? 3 f 8 3 11 

Рис. 4.37. Однокорпусный электронасосный агрегат 

В-В 

Рис. 4 38. Насос с вращающимся корпусом 

блок. Агрегат отличается большой компактностью н относительно малой 
массой. Он состоит из статора /, защищенного гильзой (экраном) 2, 
н массивного ротора 3. Последний вращается в шарикоподшипниках 
4. Ротор представляет собой массивный полый барабан, на внутренней 
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поверхности которого расположены венцы рабочих лопастей 5. Коли
чество венцов определяется числом ступеней насоса. 

В полости ротора жестко крепится стержень 6, на который наби
раются венцы направляющих лопастей 7, фиксируемых на стержне 
штопками н затяжной гайкой 8. Стержень 6 крепится на втулках 9, под
держиваемых во всасывающем 10 и напорном II патрубках лопастя
ми 12. 

Силовое взаимодействие между статором п массивным ротором обу
словливает вращение венцов рабочих лопастей п сообщение энергии по
току жидкости, проходящему через проточную часть. 

Представляет существенный интерес применение в области малых 
пронзводнтельностей и высоких напоров насосов с вращающимся кор
пусом. Конструктивная схема такого насоса дана на рпс. 4.38. 

В неподвижном корпусе / насоса, скрепленном жестко с двигателем, 
расположен вращающийся корпус 2 , закрепленный на консоли вала 
электродвигателя. Внутри вращающегося корпуса между радиальными 
лопастями расположен неподвижный приемник (обтекатель) 3 . При вра
щении корпуса 2 жидкость захватывается радиальными лопастями н 
под действием центробежных сил развивает давление, пропорциональное 
квадрату окружной скорости. Под этим давлением жидкость поступает 
в приемное отверстие 3 и далее по осевому каналу 4 отводится наружу 
в насосный трубопровод. Одновременно через приемный патрубок 
жидкость подводится в центральную часть вращающегося корпуса. 

Коэффициент быстроходности насосов этого типа составляет около 
2 5 ; КПД достигает 60 %. Напорная характеристика крутопадающая, 
стабильной формы. 

В насосостроенни находят широкое применение различные синтети
ческие материалы. 

В зависимости от назначения насосов пластмассы, стеклопластики 
н производные каучука употребляются для изготовления и покрытия 
рабочих колес н внутреннего покрытия корпуса насоса. 

Па рпс. 4.39 показан центробежный вертикальный погружной насос 
для перекачки соляной кислоты и различных агрессивных жидкостей 
при температурах до 60 °С. Рабочее колесо открытого типа (без перед
него покрывающего диска). Корпус насоса, рабочее колесо и корпус 
нижнего подшипника выполнены нз фенолпта, защитная втулка — нз 
антихлора. 

Рисунок 4.35 дает представление о конструкции насоса для- пере
качивания кислот и щелочей при температурах до 70 °С. Детали проточ
ной части насоса — корпус, крышки, рабочее колесо, фланец уплотнения 
выполнены из пропилена. 

Для работы с агрессивными кислыми жидкостями различной кон
центрации при температурах до 60 °С применяют гуммированные насо
сы, один из которых (ЗХ-9Р-1) показан на рпс. 4.40. Корпус и крышки 
Этого консольного насоса выполнены из конструкционного чугуна и 
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с внутренней стороны покрыты слоем кислотостойкой резины (гуммиро
ваны). Колесо насоса сборное стальное, покрыто слоем резины. Покры
тие резиной производится машинным способом в юрячем состоянии, и 
поэтому слой резины прочно приваривается к металлу. Сальниковое 
уплотнение выполняется из кислотостойких материалов. В этой кон
струкции заслуживает внимания особый прием, примененный для раз
грузки сальника и уменьшения осевой силы: на задней стороне рабочего 
диска колеса расположены лопасти, понижающие давление в зазоре 
между корпусом и колесом. Рабочее колесо насоса имеет свободные ло
пасти, без переднего покрывающего диска. 

4.10. Насосное оборудование тепловых электрических 
станций и тепловых сетей 

Насосы различного назначения являются необходимыми элементами 
тепловой системы районных и промышленных электростанций всех ти
пов. Место насосов в тепловой системе определяется ее структурой, з а 
висящей в основном от мощности блоков ТЭС и параметров пара [11], 
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Основные группы насосов, применяемых на ТЭС: 
1) питательные насосы высокого давления для подачи воды в паро

вой котел; 
2) бустерные (предвключенные)—для создания подпора во всасы

вающем патрубке питательных насосов; 
3) конденсатные — для отсасывания конденсата из конденсаторов 

турбин п подачи его в систему регенеративного цикла; 
4) циркуляционные — для подачи охлаждающей воды в конденсато

ры турбин; 
5) сетевые — для подачи горячей воды в сеть теплоснабжения; 
6) прочие — дренажные, подпнточные тепловой сети, масляные си

стемы смазки п регулирования турбоагрегатов. 
Рассмотрим насосы первых пяти групп и отметим нх особенности. 
Питательные иасосы. Рабочие параметры питательных электронасо

сов паровых котлов определены ГОСТ 22337-77 и лежат в пределах: 
Q = 654-900 м 3/ч; р=3,9-=-29,4 МПа; /V=108-=-6360 кВт; т) = 65ч-82%. 

насос ПЭ 250-180 

1Г 
IG3 



Обозначение питательных электронасосов ПЭ-Q-p, где П — питатель
ный, Э — электропроводный, Q — подача насоса, м 3/ч, р — давление на
соса, кгс/см2. 

Питательные насосы подают воду с высокими температурой и дав
лением, что отражается на конструкции насосов. Основные требования, 
предъявляемые к ним: прочность, герметичность, компенсированность 

Рис. 4.42. Питательный 

тепловых деформаций, динамическая устойчивость (отсутствие автоко
лебаний) в любых режимах нагрузки, длительный ресурс работы. 

Рассмотрим типичную конструкцию однокорпусиого питательного 
иасоса, применяемого для котлов с давлением пара 9,8 и 13,7 МПа (на
сосы ПЭ-150-145; ПЭ-270-150; ПЭ-250-180). На рис. 4.41 показан про
дольный разрез 13-ступенчатого иасоса ПЭ-250-180. Количество ступе
ней давления насосов этого типа в зависимости от требуемого давления 
может быть различным (до 14) при полной идентичности всех ступеней 
кроме первой. Рабочее колесо первой ступени выполняется с увеличен
ным входным сечением (для предохранения от кавитации). Корпус 
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насоса скомбинирован по обычному типу .секционных насосов для пода
чи горячей воды. Направляющие аппараты лопаточного типа, выполнен
ные из хромистой стали, запрессованы в корпуса секций по напряжен
ной посадке. 

двухкорпусиый иасос 

Ротор иасоса состоит из вала, рабочих колес, защитных и дистан
ционных втулок, разгрузочного диска, зубчатой полумуфты и мелких 
вспомогательных деталей (шпонок, коицевых гаек). Колеса выполнены 
нз хромистой стали. Опоры ротора — подшипники скольжения с прину
дительной смазкой. Концевые уплотнения сальникового типа с подво
дом охлаждающей воды в корпус уплотнения. Ротор иасоса снабжен 
указателем осевого сдвига, располагаемым на свободном конце вала 
иасоса. 

Насосы описываемого типа экономичны, их КПД лежит в пределах 
0,70-0,76. 

16Е 



При давлениях пара, применяемых на современных ТЭС, питатель-
иые насосы выполняются многоступенчатыми и в большинстве случаев 
секционными. Однако такая конструкция при высоких давлениях и тем
пературах питательной воды оказывается ненадежной. Поэтому при дав
лениях пара 13,7 МПа и выше применяют двухкорпусные питательные 
насосы: внутренний корпус секционной конструкции, наружный — тол
стостенный, кованый. 

На рис. 4.42 представлен продольный разрез секционного двухкор-
пусного насоса. К этому типу относятся ПЭ-500-180, ПЭ-720-185, 
ПЭ-900-185 и др. Особенности конструкции насоса: массивные наружный 
корпус и крышка с напорной стороны, легкая конструкция крышки со 
стороны всасывания, отсутствие тяжелых стяжных болтов секций, на
личие отбора воды после третьей ступени, осуществляемого через сверле
ния в теле трех первых секций, концевые уплотнения щелевого типа. По
дробное описание конструкции насоса дано в [10]. 

Привод питательных электронасосов производится электродвигате
лями с синхронной частотой вращения 3000 об/мин. Для повышения эко-, 
иомичности агрегата при регулировании в некоторых случаях между 
электродвигателем и насосом включают гидромуфту, позволяющую из
менять частоту вращения вала насоса и, следовательно, подачу его 
в широких пределах. 

Мощность электродвигателей для привода питательных насосов 
ограничена по конструктивным соображениям значением 8000 кВт при 
частоте 50 Гц. Поэтому на ТЭС нашли применение питательные насосы 
с турбоприводом, получающим пар из промежуточных ступеней турби
ны энергоблока. 

Питательные паротурбонасосы имеют рабочие параметры в следую
щих пределах: С?=30-И150 м 3/ч; р=5,3ч-33,2 МПа; п = 1 0 000-т-
5000 об/мни; Л^= П5-н12 500 кВт. Абсолютное давление пара, посту
пающего в турбину, р т = 1,45-s-12,7 МПа. 

Обозначение питательных турбонасосов: ПТН-Q-p-pi где П — пи
тательный, Т — турбоприводный, Н — насос, Q — подача насоса в но
минальном режиме, м 3/ч; р — давление насоса, кгс/см2, р т — абсолютное 
давление пара иа входе в приводную турбину. 

В зависимости от параметров пара, подаваемого в турбину, и от 
конструкции проточной полости ее частота вращения вала насоса может 
значительно превышать синхронную частоту вращения электродвигателя, 
достшая в обычных, эксплуатационно освоенных конструкциях 
7000 об/мин, а в отдельных случаях еще более В Ы С О К И Й . Однако ори 
столь высоких частотах вращения первая ступень насоса становится не
надежной с точки зрения кавитации. В таком случае часть напора, раз
виваемого питательным насосом, целесообразно передать особому, пред-
включепному насосу, работающему на пониженной частоте вращения, 
устойчивому против кавитации; питательная установка будет состоять 
из основного питательного насоса высокого давления и предвключеннего 
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низкоиапорного, соединенных последовательно. Привод основного пита
тельного иасоса и предвключенного осуществляется в современных бло
ках большой мощности от одной паровой турбины; вал основного высо
кооборотного насоса соединяется с валом турбины непосредственно зуб
чатой муфтой, а вал предвключенного — через редуктор. 

Рассмотрим в качестве примера питательный агрегат, состоящий вз 
иасосов — предвключенного ПД-1600-180 и основного ПТН-1150-340-15. 
Продольный разрез предвключенного насоса ПД-1600-180 приведен на 
рис. 4.43. Его номинальная подача 1630 м 3/ч, напор 180 м, температура 
воды не более 438 К, частота вращения 1890 об/мин, КПД 80 %. Насос 
горизонтальный, двустороннего входа, с рабочим колесом, составленным 
из двух симметричных половин. Разъем корпуса в горизонтальной пло
скости. Для уравновешивания поперечных сил применен двухзаходиый 
спиральный отвод. Входной и выходной патрубки составляют одно це* 
лое с нижней частью корпуса, что значительно облегчает ремонт иасоса. 
Рабочее колесо фиксируется на валу дистанционными втулками и кои* 
цевыми цилиндрическими гайками. Подшипники скользящего трения 
с принудительной смазкой от маслосистемы агрегата. Для фиксации ро
тора в осевом направлении применен роликовый подпятник. Концевые 
уплотнения вала — щелевого типа с подводом охлаждающего конденса
та. Зубчатая соединительная муфта смазывается от маслосистемы агре
гата. 

Основной питательный иасос ПТН-1150-340-15 представлен в про
дольном разрезе на рис. 4.44. Насос двухкорпусный, шестиступенчатый, 
высокоскоростной. Рабочие параметры его — в табл. 4.1. 

Особенности конструкции насоса: разъем основного внутреннего 
корпуса по горизонтальной осевой плоскости, все рабочие колеса одина
ковы, потому что иасос предназначен для работы с подпором от пред
включенного насоса, наличие направляющих лопаток перед первой сту
пенью, радиальное расположение всасывающего и отводящего патрубков 
в нижней части корпуса, закрепленной на фундаментной плите, 
ротор насоса неразбориый с жесткой, неподвижной посадкой рабочих 
колес. 

Подробное описание конструкций насосов ПД-1600-180 и 
ПТН-1150-340-15 дано в [10] . 

Коидеисатные иасосы. Их назначение — подача конденсата отрабо
танного пара из конденсатора турбин и конденсата греющего пара из 
теплообменников ТЭС в трубопроводную систему регенеративного цикла. 

Рабочие параметры горизонтальных конденсатных иасосов находят
ся в пределах: Q=*12-M25 м 3/ч; / /=50-5-140 м; ЛГ=3,6-т-77 кВт; я = 
= 3000 и 1500 об/мин; т)=45-т-66 %. То же для вертикальных иасосов; 
Q=200-r-2000 м 3/ч; Я = 40-М 80 м; N= 1004-1226 кВт; л = 1000-М500-5» 
3000 об/мин; т)=71-=-82 %. 

Обозначение конденсатных иасосов: горизонтальные Кс, вертикаль
ные КсВ; первая цифра — подача, м 3/ч; вторая — напор, м. 
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Т а б л и ц а 4.1. Характеристики основного насосного оборудования АЭС 

Наименование Назначение машины 

Характеристика среды 

Радиоактив
ность 

Темпера
тура, К 

Параметры машины 

Давление 
на входе, 

МПа 
Подаче, 

м'/ч 
Разпипае-

мый на
пор, м 

Конструктивная 
схема машины 

Главные 
циркуляцион
ные насосы • 
ГЦН 

Обеспечение 
циркуляции теп
лоносителя — во
ды через реактор 
в одноконтурных 
АЭС 

Радио
активная 

573 Д о 15 10 000 Д о 150 Одноступенча
тые с колесом ди
агонального типа; 
иногда в комплек
те со струйными 
аппаратами 

Главные 
циркуляцион
ные насосы • 
ГЦН 

Обеспечение 
циркуляции теп
лоносителя — во
ды через реактор 
в двухконтурных 
н неполностью 
двухконтурных 
АЭС 

Радио
активная 

523—573 10—20 250— 
30 000 

50—100 Одноступенчатые 
с однопоточным 
нли двухпоточным 
колесом центро
бежного или диа
гонального типа; 
вертикальные 

Главные 
циркуляцион
ные насосы • 
ГЦН 

Обеспечение 
циркуляции теп
лоносителя — на
трия на трехкон-
турных АЭС: 
а) в I контуре 

б) во II контуре 

Радио
активная 
Нерадио
активная 

503—553 

503—553 

0,15— 
0,19 

0,15— 
0,19 

3000— 
9000 

3000— 
9000 

70—110 

70—110 

Одноступенча
тые с однопоточ
ным нли -двухпо
точным колесом 
центробежного ти
па: вертикальные 



/ 1 I 1 1 1 \ 

—ТГ—~ 7Г—— L „ , ™ — E „ ™ — Ha Питатель
ные насосы 
(главные) 

Подача пита
тельной воды в 
парогенератор или 
реактор 

Слабо радио
активная 

433—438 2,5 50—4000 Г)00— 
1800 

Многоступенча
тые с однопоточ-
ным колесом цен
тробежного тина; 
горизонтальные 

116 Бустерные 
(предвклю-
ченные насосы) 

Подача пита
тельной воды во 
всасывающий пат
рубок питатель
ного насоса 

Слаборадио
активная 

433—438 0 ,6—0,7 50—4000 200—500 Одноступенча
тые с однопоточ-
ным или двухпо-
точным колесом 
центробежного ти
па; горизонтальные 

111, 
IV 

Конденсат-
ные насосы 

Подача конден
сата из конденса
тора в деаэратор: 
а) на одноконтур
ной АЭС 
б) на двухконтур-
иой АЭС 

Слаборадио
активная 
Нерадио
активная 

297—310 0,003— 
0,006 

50—1500 110—240 Многоступенча
тые с одиопоточ-
ным колесом цен
тробежного типа; 
вертикальные 

V Циркуляци
онные насосы 
охлаждающей 
воды 

Подача охлаж
дающей воды в 
конденсаторы 

Нерадио
активная 

283—293 0,1 1000— 
6500 

и более 

20—100 Одноступенча
тые с двухпоточ-
ным колесом цен
тробежного типа; 
горизонталь н ы е. 
Одноступенчатые 
с однопоточным 
колесом центро
бежного типа, вер
тикальные. Одно
ступенчатые, осе
вые, вертикаль
ные 



Продолжение табл. 4.1 
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ш
ин
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Наименование Назначение машины 

Характеристика среды Параметры мгшнны 
Конструктивная 
скеыа машины 

Н
ом

ер
 

гр
уп

пы
 

ма
ш

ин
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Наименование Назначение машины Радио
активность 

Темпера
тура, К 

Давление 
иа входе, 

МПа 
Подача, 

м'/ч 
Развивае
мый на

пор, м 

Конструктивная 
скеыа машины 

VI Пусковые па Отсос воздуха Нера дно- 298—303 0,1 e=5-j-10 Одноступенча
роструйные из конденсатора активная тые струйные ап 
эжекторы при пуске турбо параты 

агрегата 

Основные па
роструйные нли 
водоструйные 
эжекторы 

Отсос паровоз
душной смеси из 
конденсатора при 
работе турбоагре
гата] 
а) на одноконтур
ной АЭС 
б) на двухкоитур-
иой АЭС 

Радио
активная 
Нерадио
активная 

297—310 0,003— 
0,005 

е=30-=-40 

Пароструйные с 
числом ступеней 
до трех, с проме
жуточными охла
дителями пара. 
Водоструйные, од
ноступенчатые 





Конденсатные насосы работают в режимах нагрузки, близких к ка-
витацнонным. Чтобы обеспечить надежную, без кавитационных срывов 
и помпажа работу иасоса, частоту вращения его ограничивают (в обыч
ных конструкциях не выше 1500 об/мни) и первое рабочее колесо вы
полняют с широким входным сечением для повышения давления на 
входе в межлопастные каналы. Рабочие колеса п детали, подверженные 
пнттингу, изготовляют из кавнташюнно-стойких материалов. 

Количество рабочих конденсатных насосов для одного энергетичес
кого блока не менее двух, поэтому они соединяются параллельно и дол
жны обладать напорной характеристикой, устойчивой в широком диа
пазоне нагрузок. 

Малые и средние насосы типа Кс выполняются секционными или 
с разъемом в осевой горизонтальной плоскости, с количеством ступеней 
давления до четырех. 

Типичная конструкция насоса типа Кс с подачей до 125 м3/ч и че
тырьмя ступенями давления представлена на рпс. 4.45. Корпус насоса 
чугунный с горизонтальным разъемом; всасывающий и напорный па-» 
трубки на нижней половине корпуса; на верхней половине корпуса 
имеются два патрубка для присоединения переводной трубы от первой 
1руппы (две ступени) ко второй. В пределах группы ступени соединя
ются каналами, выполненными в теле корпуса. Компенсация тепловых 
деформаций достигается способами, указанными в § 4.8. Для уравнове
шивания осевой силы применено обратное расположение рабочих колес 
в каждой группе. Подшипники качения сдвоенные с кольцевой смазкой. 
Масляные ванны подшипников имеют внешнее охлаждение водой, подво
димой в полости корпусов подшипников. Конденсатные насосы требуют 
хороших концевых уплотнении вала, поэтому уплотнения с мягкой на
бивкой, примененные в насосе, снабжены еще н гндрозатвором — спе-* 
цпальным кольцом, распределяющим по окружности вала подводимый 
из напорного патрубка уплотняющий конденсат. 

Конденсатные горизонтальные секционные насосы отличаются от 
обычных конструкций этого типа лишь наличием винтового предвклю
ченного колеса (шнека) и формой и размерами входной воронки перво
го рабочего колеса [10]. 

Конденсатные насосы с подачей 125 м 3/ч выполняются трехступен
чатыми с первой ступенью типа Д , а второй и третьей ступенями обыч
ного типа с переводными каналами в корпусе [10]. 

Увеличение единичной мощности паротурбоагрегатов и переход к 
крупным энергетическим блокам вызвали появление вертикальных кон
денсатных насосов типа КсВ. 

Конденсатные насосы вертикального типа применяются для подач 
200 м3/ч и более. Конструкции конденсатнцх насосов блочных ТЭС и 
двухконтурных АЭС одинаковы. На рпс. 4.46 дан продольный разрез 
насоса КсВ с подачей до 500 м 3/ч. Переход к подачам до 1600 м3/ч при
вел к разработке оригинальной конструкции, показанной на рнс. 4.47. 
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Рис. 4.47. Конденсатный насос КсБ-1000-95 
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Насос двухступенчатый, двухкорпусный, с осевым разъемом. Первая 
ступень снабжена винтовыми предвключениымп колесами (шпеками). 
Вюрая ступень с колесом одностороннего входа и разгрузкой осевой 
сн ты отверстиями в диске. Вес ротора и остаточная осевая сила воспри
нимаются радиальио-упорным подшипником иа верхнем конце вала. 
Нижний подшипник скользящего трения с водяной смазкой. Уплотнения, 
соединительная муфта, вспомогательные детали ротора и корпуса уни
фицированы с конструкцией насосов КсВ-200-220, данной на рис. 4.46. 

Циркуляционные насосы. В системах снабжения охлаждающей во
дой конденсаторов ТЭС применяются насосы с большой подачей и отно
сительно низким напором следующих типов: вертикальные — осевые и 
центробежные, горизонтальные с колесом типа Д . Насосы устанавлива
ются на электростанциях малой мощности в пределах турбинного цеха 
близ конденсаторов, иа мощных, как правило, в специальных зданиях 
береговых насосных станций. 

Обозначения осевых насосов: OB №-d и ОПВ №-d, где О—осевой, 
В — вертикальный, П — поворотно-лопастный, № — номер модели рабо
чего колеса, d — диаметр рабочего колеса, см. 

Обозначение центробежных насосов! dB-Q/H, где d — диаметр на
порного патрубка, мм; В — вертикальный; Q — подача, м'/с; Н — на
пор, м. 

Для горизонтальных насосов типа Д обозначения аналогичны обо
значениям для насосов общепромышленного назначения. 

В насосах ОВ рабочие лопасти жестко закреплены на втулке, а 
в ОПВ — имеют возможность поворота (изменения угла установки) 
в зависимости от конструктивной модификации при остановке насоса 
пли на ходу его. 

Параметры выпускаемых осевых насосов ОВ и ОПВ: d = 4 7 0 - i » 
2600 мм; <?=1700-И6300 м 3/ч; W=4-s-28 м, Л г=27-И0ООО кВг; 
к=250-=-960 об/мин; т )=80ч-88%; VW= 1800-7-75 ООО кг. 

Осевые насосы применяются в системах прямоточного водоснабже
ния, требующих низкого напора. 

На рис. 4.48 даны две схемы установок осевых насосов, различаю
щиеся конструкцией подвода к входному отверстию насоса. 

Рисунок 4.49 дает представление о конструкции насоса типа ОПВ. 
Насос состоит из следующих основных частей: всасывающей конфузор-
иой части / , корпуса 2, в котором располагается рабочее колесо, пере
ходной слегка конической обечайки, сопряженной с главной частью кор
пуса 3, имеющей отводящее колено и составляющей одно целое с за-
ктадным кольцом, опирающимся на фундамент. 

Рабочее колесо состоит из втулки, снабженной обтекателем, в кото
рой на шипах большого диаметра крепятся поворотные рабочие лопасти. 
Внутри втулки располагается механизм поворота лопастей, управляемый 
штангой, проходящей через полый вал 4 насоса. Поток, проходящий 
через рабочее колесо, несколько закручен относительно оси насоса и 
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с целью повышения КПД насосной установки раскручивается выправ
ляющими лопастями 5, служащими для крепления нижнего подшипника 
6. Верхний подшипник 7 крепится на приливе колена 8. Вкладыши лод-
шнпннков выполнены нз специальной резины или древесного пластика я 
смазываются водой. Насос консольного типа и имеет одно верхнее 

Рис. 4.48. Схемы установок осевых насосных агрегатов: 
a — подвод в виде колена; б — камерный подвод 

уплотнение с мягкой набивкой. Вес ротора и гидродинамическая сила 
через жесткую муфту передаются иа вал двигателя и его подпятник. 

Параметры центробежных иасосов типа В: Q=5500-4-54 ООО м 3/ч; 
/ /=26 -4 -90 м; N=13004-9500 кВт; п=250-4-750 об/мм; п = 8 9 % ; М = 
= 8500-4-100000 кг. 

Продольный разрез насоса типа В показан на рис. 4.50. Ротор иа
соса состоит из рабочего колеса / , основной диск которого жестко кре-
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пится к нижнему фланцу 2 вала 3. Втулка рабочего колеса снабжена 
обтекателем 4. Верхним фланцем вал 3 жестко крепится к валу двига
теля или к фланцу промежуточного вала. Корпус 5 иасоса жестко кре
пится к закладному кольцу 6, скрепленному с фундаментом анкерными 
болтами. Корпус имеет разъем в осевой вертикальной плоскости. Снпзу 
к фланцу корпуса присоединен всасывающий конфузор 7. Сверху корпус 



перекрывается фасонной крышкой, несущей тумбу 8 подшипника в 
сальникового уплотнении. Смазка подшипника водяная; сальниковое 
уплотнение с мягкой набивкой. 

Подвод воды к насосу или непосредственно из камеры всасывания, 
или при помощи изогнутой бетонной всасывающей трубы. 

Рнс. 4.50. Вертикальный центробежный насос типа В 

Насосы типа Д , применяемые в системах циркуляционного охлаж
дения, имеют рабочие параметры: Q=160-j-12 600 м 3/ч; / /=15-5-90 м; 
п—4854-2900 об/мин. Их конструкция аналогична конструкции насосов 
типа Д промышленного назначения. 

Сетевые насосы. Служат для подачи горячей воды в теплофикаци
онные сети коммунальных и промышленных систем теплоснабжения; 
устанавливаются на ТЭЦ и насосных станциях районов. Сетевые насо
с ы — центробежные, горизонтальные, одно- и двухступенчатые. 

В системах теплоснабжения в зависимости от применяемого (качест
венного или количественного) способа регулирования подачи теплоты 
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Рис. 4.52, Сетевой насос СЭ-1250-140 



сетевые насосы работают в широком диапазоне изменения подач и тем
ператур подаваемой воды. 

Обозначение сетевых иасосов: СЭ-Q-H, где С — сетевой; Э — элект
ронасос; Q — подача, м 3/ч; Н — напор, м. 

Рабочие параметры сетевых насосов, выпускаемых заводами СССР: 
( ? = 160-4-5000 м 3/ч; / /=50 -4 -180 м; Af=30-4-2370 кВт; я = 1500 п 
3000 об/мин; rj = 87 %, температура подаваемой воды не выше 453 К. 

Продольный разрез одноступенчатого насоса типа СЭ дан на 
рис. 4.51. Литой чугунный корпус с горизонтальным разъемом в осевой 
плоскости устанавливается на сварной корытообразной станине. Прива-
лочиые плоскости опорных лап располагаются близ осевой плоскости 
разъема корпуса для компенсации тепловых деформаций. Корпуса под
шипников крепятся шпильками к нижней половине корпуса, несущей 
всасывающий н напорный патрубки. Ротор насоса состоит из скомбини
рованного нз двух половин колеса двустороннего входа и комплекта 
дистанционных и предохранительных втулок. Подшипники, шариковые 
нлн роликовые, смазываются жндкнм маслом; корпуса подшипников 
имеют полости водяного охлаждения. Концевые уплотнения вала—саль
ники с мягкой набивкой; внешняя втулка уплотнений выполнена ребри
стой для более эффективного охлаждения водой, подводимой в камеру 
уплотнения. В последнее время в сетевых насосах находят применение 
торцовые охлаждаемые уплотнения как более надежные и дающие эко
номию приводной энергии. 

Конструкция двухступенчатого сетевого насоса СЭ-1250-140 пред
ставлена на рис. 4.52. Особенность конструкции заключается в примене
нии в каждой ступени колес типа Д и переброске потока нз первой сту
пени во вторую специальной внешней переводной трубой. 

Подробное описание конструкций, параметры и характеристики 
энергетических насосов, применяемых иа ТЭС, см. в [10]. 

4.11. Насосное оборудование атомных 
электрических станций 

В технологических системах атомных электрических станций (АЭС) 
в зависимости от требующихся рабочих параметров, рода подаваемой 
жидкости н специальных условий (надежности и безопасности эксплуа
тации и ремонтов) применяются насосы различных конструктивных ти
пов и размеров. 

Насыщенность энергетических блоков АЭС насосным оборудованием 
очень велика. Так, блок с реактором ВВЭР-440 имеет 210, а блок с реак
тором РБМК-ЮОО — 481 единицу насосного оборудования. Мощность 
привода насосного оборудования энергоблоков АЭС составляет до 90 % 
мощности собственных 1гужд. Установленная мощность приводных дви
гателей насосов АЭС равна примерно 10 % номинальной мощности бло
ка, а расход электроэнергии иа привод основного насосного оборудова-
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ыия составляет около 7 % выработки электроэнергии блока. Такое 
большое количество насосов в энергоблоках АЭС обусловлено, во-пер
вых, большими расходами перекачиваемых жидких сред и, во-вторых, 
условиями безопасности, требующими значительного резерва в основном 
насосном оборудовании. 

Изложенное указывает на необходимость особо внимательного от-
ношения к вопросам выбора, эксплуатации и ремонта насосного обору
дования АЭС. 

Место насосов в технологических схемах АЭС. Рассмотрим техно
логические схемы с жидким теплоносителем и установим место и ориен
тировочные значения рабочих параметров применяемых насосов. 

Рис. 4.53. Схема одноконтур- Рис. 4.54. Схема двухконтуриой 
ной АЭС АЭС 

На рис. 4.53 дана принципиальная схема одноконтурной АЭС. Сре
да, вносящая теплоту, образующуюся в реакторе / в результате термо
ядерного процесса, называется теплоносителем. В одноконтурных АЭС 
теплоноситель—пар является и рабочей средой турбины 3, вращающей 
вал генератора электроэнергии 4. Отработавший в турбине пар конден
сируется в конденсаторе 5, получающем охлаждающую воду от цирку
ляционного насоса 6. Эжектор 8, служащий для отсоса воздуха из кон
денсатора, снабжен теплообменником 9, улучшающим работу эжектора 
и подогревающим конденсат, подаваемый насосом 7. Этот насос являет
ся конденсационным (дренажным) насосом турбины и вместе с тем 
питательным насосом реактора. Насос 2 называется главным циркуля
ционным насосом (ГЦН); он усиливает циркуляцию в контуре реактора 
и интенсифицирует его работу. 

Таким образом, в схеме одноконтурной АЭС применяются насосы 
трех основных назначений: ГЦН, питательные насосы реактора (ПН) и 
циркуляционные насосы конденсатора (ЦНК). 

Рабочая среда (пар) получается непосредственно в реакторе. Поэто
му пар и получаемый из него конденсат существенно радиоактивны. Сле
довательно, ГЦН 2, конденсатно-пнтательные насосы 7 и вся сопряжен
ная с ними трубопроводная основная система работают на радиоактив
ной жидкости. Это обстоятельство существенно усложняет эксплуатацию. 
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одноконтурных АЭС. Циркуляционные насосы 6 конденсаторов подают 
нсактивироваииую воду. 

На рис. 4.54 показана принципиальная схема двухкоитурной АЭС, 
в которой аппаратура и трубопроводные системы теплоносителя (акти
вированной среды) и рабочей среды турбины разделены. В циркуляци
онный контур реактора 1 включен парогенератор (теплообменник / ' ) 
п в ответвление контура — компенсатор объема 1". Главный циркуляци
онный насос 2, создавая циркуляцию в I контуре, подает теплоноситель 
через трубную систему парогенератора Г, где теплота передается ра
бочей среде II контура. 

Схема II контура строится по обычному принципу тепловой станции: 
пар из парогенератора поступает в турбину 3, приводящую генервтор 4, 
н далее в конденсатор 5, в который насосом 6 подается циркуляционная 
вода. Конденсат отсасывается из конденсатора насосом 7 и подается 
через подогреватель 9 эжектора 8 в деаэратор 10. Питательный насос И 
подает конденсат в парогенератор. 

Экономичность системы АЭС может быть повышена применением 
во II контуре регенеративного подогрева питательной воды парогенера
тора. 

Возможные в эксплуатационных условиях нарушения плотности 
соединений трубчатых систем парогенератора и коррозионные разруше
ния металла могут привести к попаданию радиационно-активной жидко
сти (или газа прн газообразном теплоносителе) во II контур. При этом 
его эксплуатация становится опасной. Поэтому в особо ответственных 
случаях, например в атомных отопительных котельных, систему выпол
няют трехкоитуриой. 

В некоторых случаях на АЭС применяют жидкометаллическнй теп
лоноситель, что существенно отражается иа материалах и конструкции 
иасосов. 

В системах АЭС с газовым теплоносителем ГЦН заменяется спе
циальной газодувкой с небольшой степенью повышения давления. 

Представление о назначении основного насосного оборудования 
АЭС, его рабочих параметрах и конструктивных типах дает табл. 4.1 
1Ю]. 

Кроме основных групп насосов, указанных в табл. 4.1, в системах 
АЭС работают насосы, выполняющие вспомогательные функции: насосы, 
подающие масло в системах смазки и регулирования турбин и генерато
ров, дренажные насосы подогревателей, насосы тепловой сети и системы 
т< хнического водоснабжения и др. Конструкции этих насосов и условия 
их эксплуатации такие же, как и иа тепловых станциях. 

Рабочие параметры, конструкции и условия эксплуатации ГЦН. 
Главные циркуляционные насосы реактора в схемах АЭС с любым коли
чеством контуров подают радиоактивную жидкость — воду, жидкий ме
талл. Это обстоятельство предъявляет жесткие требования к конструк
ции и материалам насоса, условиям его эксплуатации и ремонта. 
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В состав главного циркуляционного контура двухконтурных АЭС 
входят реактор, основные циркуляционные трубопроводы, ГЦН и паро
генератор. Все конструктивные части контура находятся под высокий 
внутренним давлением (около 20 МПа) при температуре подаваемой 
среды до 573 К. Поэтому корпусные конструкции ГЦН должны обладать 
большой прочностью н надежностью в эксплуатации. Эти требования 
удовлетворяются применением толстостенных корпусов из специальных 
легированных сталей. 

Представление о рабочих параметрах Щ Н для водо-водяных эиев-
гетическнх реакторов различной мощности дает табл. 4.2. 

Т а б л и ц а 4.2. Рабочие параметры ГЦН для блоков ВВЭР 
различной мощности 

Параметры Блоки с реакторами ВВЭР, МВт 
реактора, ГЦН 210 365 4-Ю 500 1000 

Давление в корпусе 10 10,5 12,5 16,5 16 
реактора, МПа 

Температура воды на 525 525 541 562 562 
входе в реактор, К 

Температура воды на 546 553 574 595 595 
выходе из реакто
ра. К 

Расход воды через 36500 49500 39000 38000 76 000 
реактор, м 3/ч 

Количество петель 6 8 6 2 4 
главного реакторно
го контура 

19-10» Подача ГЦН, м'/ч 6,1-10» 6 , 2 . 1 0 s 6,5-10» 19-10» 19-10» 
Напор ГЦН, м 40 50 50 50 84 
Мощность ГЦН, кВт 1650 1930 2260 — 4300 
Средняя скорость во

ды, м/с: 
в главных трубо 7,7 10,0 9,6 9,8 9,3 
проводах 

10,0 9,8 9,3 во входных пат 9,3 10,0 9,6 9,8 9,3 
рубках 

5,3 в активной зоне 2,8 4 ,0 3,5 3,1 5,3 
Средпяя длитель 5000 20 000 15 000 — — 

ность межремонт
ного периода, « 

ГЦН включаются в главный циркуляционный контур и предназначе
ны для преодоления его гидравлического (или газового при газообраз
ном теплоносителе) сопротивления. Гидравлическое сопротивление си
стемы, проводящей жидкость или газ, пропорционально квадрату сред
ней скорости потока. Средняя скорость воды в главных трубопроводах 
контура составляет до 10, а в активной зоне до 5 м/с. При таких скоро-
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стях напор, развиваемый I ЦН, для различных типов АЭС лежит в пре
делах 50—150 м. Очевидно, что такой напор может быть развит центро
бежным насосом с одним рабочим колесом. В зависимости от подачи 
рабочее колесо ГЦП может быть одно- или двухпоточным. 

Важнейшее требование к ГЦН, диктуемое радиоактивностью пода
ваемой ими жидкости, — отсутствие протечек в среду, окружающую на
сос. Этому требованию удовлетворяют ГЦН в бессальниковом герметич
ном исполнении. В таких насосах рабочее колесо, вал и двигатель мон
тируются в общем корпусе, герметично отделенном от атмосферы. Они 
выполняются вертикальными, одноступенчатыми, с рабочими колесами 
одно- или двустороннего входа. 

Применяется несколько способов герметизации ГЦН. В некоторых 
случаях обмотка статора и ротор защищены от подаваемой жидкости 
специальными экранирующими рубашками — гильзами. Это насосы с су
хим электродвигателем. В других случаях вся внутренняя полость элект
родвигателя заполнена подаваемой жидкостью; здесь требуется приме
нение особо стойкой изоляции, надежно защищающей поверхности элек
тродвигателя от контакта с жидкостью. 

Известны такие конструкции ГЦН с газонаполненными электродви
гателями, в которых внутренняя полость электродвигателя содержит 
воздух или технический газ, давление которых соответствует давлению 
подаваемой жидкости. 

Герметичным насосам свойственны серьезные недостатки: понижен
ный по сравнению с насосами обычных конструкций КПД (не выше 
60%), высокая стоимость, сложность ремонтно-монтажных работ. 

Герметичные насосы надежны в эксплуатации и применены прн от
носительно малых подачах на АЭС с реакторами ВВЭР мощностью 210, 
365 и 440 МВт (Ново-Воронежская, Белоярская, Кольская и другие 
станции СССР и зарубежные). 

Типичным образцом водяного ГЦН является насос марки ЦЭН-310 
для реакторов ВВЭР-440 (рис. 4.55). 

Основная деталь насоса — спиральный корпус / , изготовленный 
штампованием и сваркой. Подвод к корпусу для удобства компоновки 
с циркуляционными трубопроводами выполнен прямоугольным коленом. 
Крепление разъемов корпуса агрегата выполняется шпильками с набо
ром жестких тарельчатых пружин, воспринимающих тепловые деформа
ции при разогреве конструкции. Электродвигатель 2 с сухим статором 
крепится непосредственно иа крышке насоса. 

Рабочее колесо 3 насоса имеет специально увеличенную площадь 
продольного сечения с целью увеличения массы колеса и соответственно 
выбега ротора насоса иа случай обесточнваиня электродвигателя (прн 
Достаточном выбеге ротора ГЦН предотвращается недопустимое по со
ображениям безопасности повышение температуры и давления в актив
ной зоне реактора). 
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Ротор насоса представлиет собой жесткую комбинацию из вала, 
рабочего колеса насоса н ротора электродвигателя. Ротор насоса имеет 
два подшипника: нижний — опорный и верхний — опорно-упорный, вос
принимающий поперечные н осевые силы, обусловленные весом ротора 
й гидродинамической неуравновешенностью рабочего колеса. 

Рис. 4.55. Насосные 
агрегат ЦЭН-310 

Теплообменник, насос и вентилятор системы охлаждения ГЦН кре
пятся иа корпусе электродвигателя. 

Массивная перегородка 4, сопряженная с гибкой мембраной, вос
принимающей тепловые деформации при разогреве агрегата, разделяет 
пространство, занимаемое агрегатом на две зоны: обслуживаемую и не
обслуживаемую. Эти зоны разделены перекрытием большой толщины, 
гарантирующим радиационную безопасность обслуживаемой зоны. 
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Опорная конструкция 5 сборная, выполненная нз толстостенных 
стальных труб и проката. С целью компенсации тепловых деформаций 
присоединенных к насосу трубопроводов опорная конструкция распола
гается иа Катковых опорах, допускающих горизонтальное перемещение 
агрегата. 

Герметичные ГЦН для подачи жидкого натрия, употребляемого в 
качестве теплоносителя иа некоторых АЭС, конструктивно близки к опи
санному. 

В процессе развития АЭС мощность реактора увеличилась от 210 
до 1000 МВт и соответственно возросла подача ГЦН от 6000 м'/ч для 
реактора ВВЭР-210 до 19 000 м»/ч для реактора ВВЭР-1000. При этом 
изменилось и сопротивление главного циркуляционного контура реактора 
от 0,6 до 0,8 МПа и более. Для таких рабочих условий применение гер
метичных ГЦН затруднительно и экономически невыгодно вследствие 
низкого значения их КПД. Поэтому возникла проблема создания ГЦН 
с контролируемой протечкой через концевые уплотнения вала и возвра
том этой протечки в контур циркуляции; ГЦН такого типа могут иметь 
приводной двигатель обычной конструкции — электрический или теп
ловой. 

Особо ответственной частью конструкции таких насосов являются 
концевые уплотнения. Это механические щелевые уплотнения с подачей 
запирающей иерадиоактивной воды извне от специального источника 
с необходимым избыточным давлением. 

Насосы с механическим уплотнением и контролируемой протечкой 
имеют КПД на 10—15 % выше, чем герметичные насосы при давлении 
до 1 МПа. Они выполняютси одноступенчатыми, консольными, с верти
кальным расположением вала. Стоимость таких иасосов почти в 2 раза 
ниже, чем герметичных. 

Протечки ГЦН этого типа при нормально работающем уплотнении 
составляют несколько десятков кубических сантиметров в час, что пред
ставляет очень малую долю подачи насоса. 

Типичным образцом бессальниковых насосов с контролируемой про
течкой являются ГЦН марки ЦЭН-7, показавшие моторесурс более 
20 000 ч. На основе эксплуатационного опыта с этими насосами разра
ботана их модернизированная конструкция ЦЭН-8, показанная в про
дольном разрезе иа рис. 4.56. Это центробежный, одноступенчатый вер
тикальный насос с рабочим колесом одностороннего входа, предназна
ченный для применения в АЭС с реакторами типа РБМК. Рабочие 
параметры насоса: 

Подача, м'/ч . . . . . . . 
Температура воды, К . . . . 
Давление всасывания, МПа . 
Мощность иа горячей воде, кВт 

Д о 10 000 
543 
7 , 0 

Д о 4800 
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^Всасыбш/ие 

Рис. 4.56. Насосный агрегат ЦЭН-8 

Корпус 1 насоса выполнен из теплостойкой стали; внутренняя по
верхность его покрыта антикоррозионной наплавкой. 

Всасывающая полость насоса образована стальным коифузором 2 
и промежуточным конусом 3 с уплотиительиыми кольцами, обеспечиваю-
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щнми надежную компенсацию разности тепловых деформации корпуса 
и блока виутрикорпусиых деталей 4—6. 

Проточная полость иасоса образована входной воронкой и межлс-
пастными каналами рабочего колеса, передним и задним покрывающими 
дисками и лопастным направляющим аппаратом. Все эти детали выпол
няются из специальных сталей высокой прочности, стойких против кор
розии при подаче насосом радиоактивной воды. 

В конструкции насоса применен известный способ уравновешивания 
осевой силы соединением заколесной пазухи со всасывающей полостью 
насоса при помощи обводной трубы (см. § 3.9). Необходимое при этом 
уплотняющее устройство осуществлено сменными кольцами; одно коль
цо крепится к задней поверхности рабочего колеса насоса, другое — к 
детали 6. Уплотнение необходимо для уменьшения утечки воды через 
заднюю пазуху иа сторону всасывания. 

Рабочее колесо крепится иа валу закладными шпонками и торцовы
ми шпильками; для улучшения гидродинамических условий иа входе— 
сиабжеио обтекателем (коком). 

Корпус / иасоса сверху закрывается крышкой 7, к которой прива
рена конструктивная втулка 8, служащая для размещения вспомогатель
ных элементов: подшипника, охладителя, торцовых уплотнений и пр. 

Насос имеет два подшипника. Нижний подшипник 9— гидростати
ческого типа, скользящего трения. 

Подшипник смазывается водой, подаваемой через мультигидроцик-
лоиы из напорного патрубка иасоса И Л И И З общестацноиарного коллек
тора ГЦН. Последнее предпочтительнее, потому что при обесточиваини 
электродвигателя ГЦН со значительным выбегом агрегата подшипник 
не остается без смазкн. Слив смазывающей воды из подшипника —-во 
всасывающий патрубок ГЦН. 

Верхняя опора иасоса — подшипник и подпятник — скомбинирова
ны в общем конструктивном блоке. Подшипник — скользящего трения 
с втулкой, жестко закрепленной на валу; подпятник состоит из диско
вой пяты 10 и верхнего и нижнего сегментных упорных устройств, обес
печивающих необходимую фиксацию ротора иасоса в осевом направле
нии. Система смазки подшипника и подпятника циркуляциоииаи, с при
нудительным движением масла с помощью насосов через маслоохлади
тели и свободным сливом в циркуляционный бак. 

Уплотиителыюе устройство / / насоса ЦЭН-8 состоит из двух тор
цовых контактных уплотнений. Запирающая вода подводится от спе
циальной системы в полость между ступенями торцовых уплотнений под 
давлением более высоким, чем в контуре циркуляции реактора. Абсолют
ная герметичность стыков контактных колец торцового уплотнения недо
стижима, поэтому малое количество запирающей воды будет проходить 
через «контурную» — нижнюю ступень уплотнения и присоединяться 
к радиоактивной воде контура циркуляции. Некоторая часть запираю-
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moil воды проходит через атмосферную — верхнюю ступень уплотнения 
п сливается в специальную емкость 

При качественных изготовлении и монтаже конструкции выход на
тужу радиоактивной воды контура исключен полностью, а протечки че
рез атмосферную ступень уплотнения легко контролируются как по 
количеству, так н по радиоактивности. 

Контактные кольца уплотнения выполнены из силицнровапного гра
фита — материала весьма износостойкого н обладающего малым коэф
фициентом трения. 

Экономичность описанного двухступенчатого торцового уплотнения 
1'зсоса ЦЭН-8 очень высокая: расход запирающей воды составляет пс 
* лее 50 л/ч, что существенно отражается иа стоимости системы питания 
уплотнения. 

Тепловой режим ГЦН весьма напряжен вследствие подачи ими во
ли с высокой температурой (до 600 К). Поэтому в ЦЭН-8 вмонтирова-
I и два охладителя 12 и 13, питаемые холодной водой от специальной 
и п е м ы . Охладитель 12 служит для снятия теплового потока, распрост
раняющегося по валу от насоса вверх, в область уплотнений и верхнего 
подшипника. Охладитель 13 охватывает зону расположения уплотнения 
и предназначен для поддержания его температуры в допустимых пре
делах. 

Валы насоса и двш ателя соединены механической муфтой 14 спе
циальной конструкции, допускаюшен независимые осевые перемещения 
концов валов. 

Характерной особенностью агрегата является расположение па 
ьт/кнем конце вала электродвигателя тяжелого маховика, существенно 
увеличивающего маховой момент агрегата. Это требуется по следующим 
соображениям. При аварийном обесточивании электродвигателя ГЦН 
частота вращения ротора агрегата, вращающегося по инерции, падает, 
и тем быстрее, чем меньше масса ротора. При этом уменьшается подача 
ГЦН и соответственно количество теплоты, отводимой теплоносителем 
из активной зоны реактора. Однако процесс выделения теплоты в актив
ной зоне реактора в течение некоторого времени, до сработки аварийной 
защиты, остается неизменным. Следовательно, стационарный тепловой 
процесс реактора нарушается. В результате температура н давление 
теплоносителя в активной зоне реактора быстро возрастают, обусловли
вая аварийную ситуацию. Установка маховика иа валу агрегата, увели
чивая время выбега ротора насоса до значения большего, чем время 
сработки аварийной защиты реактора, позволяет избежать указанной 
аиарийной ситуации. 

Наиболее крупным ГЦН с контролируемыми протечками является 
насос ГЦН-20000-100, предназначенный для работы на АЭС с реакто-
Гами ВВЭР-1000. 

Номинальные параметры этого насоса: 
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Подача, м э/ч 
Напор, м 
Давление на выходе, МПа . . . . 
Частота вращения, об/мин . . . . 
Температура подаваемой воды, К . 
Мощность на холодной воде, кВт . . 
Мощность на горячей воде, кВт . 
Коэффициент полезного действия, % 

19 000 
84 

16,5 
Н80 
563 

5500 
4300 

80 

Описание конструкции и установочные данные по насосу 
ГЦН-20000-100 приведены в [29]. 

Современные ГЦН большой мощности вместе с вспомогательными 
устройствами, обеспечивающими нх нормальную эксплуатацию, пред
ставляют собою весьма сложные и ответственные системы, требующие 
высокой культуры изготовления, монтажа и эксплуатации. Масса агре
гатов с ГЦН крупных реакторов достигает в настоящее время 120 т. 

Питательные насосы парогенераторов АЭС. Давление, развиваемое 
питательным насосом, в основном определяется рабочим давлением па
рогенератора. Для парогенераторов АЭС с водо-водяиымн реакторами 
приняты давления от 3,2 до 6,4 МПа. 

На АЭС применяются одноподъемиая и одиоподъемная с бустер-
ным насосом схемы включения питательных насосов. Двухподъемная 
схема с включением регенеративных подогревателей между бустерйым 
и основным питательным насосами, характерная для ТЭС со сверхвы
сокими параметрами пара, на АЭС применяется редко. 

В одноподъемнон схеме один питательный насос создает давление, 
необходимое для подачи питательной воды в парогенератор. Такие схе
мы применяются прн небольших подачах. 

При увеличении мощности парогенераторов п ограниченных, как на 
АЭС, давлениях пара паросъем н, следовательно, подача питательных 
насосов увеличиваются. При этом квадратично возрастает сопротивле
ние всасывающего трубопровода, поэтому уменьшается давление на 
входе в насос. Возникает опасность появления кавитации на входе в 
первую ступень насоса. Возможность возникновения кавитации тем ре
альнее, чем больше частота вращения ротора насоса. Отсюда вытекает 
требование ограничения частоты вращения. Однако уменьшение часто
ты вращения при больших подачах вызывает увеличение сечений про
точной полости, габаритов, массы и стоимости насоса, что неприемлемо 
из-за снижения экономичности. Выход из такого положения заключает
ся в разделении полного давления, требующегося от питательной уста
новки, на два насоса, включенных последовательно: бустерный (пред-
включенный) и основной. Оба насоса удобно приводить от одного элек
трического двигателя нлн паровой турбины. Основной питательный на
сос должен иметь высокую частоту вращения, поэтому он соединяется 
с двигателем непосредственно. Бустерный насос должен работать па 
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пониженной частоте вращения, поэтому он соединяется с двигателем 
через редуктор. 

Па АЭС применяют питательные установки и с приводом основно
го и бустерного насосов отдельными двигателями. 

?ащиту первой ступени питательного иасоса от кавитации можно 
осуществить без применения бустерного иасоса. Для этого перед пер
вой — центробежной ступенью вводится предвключениое колесо, обыч
но осевое, устойчивое с точки зрения кавитации. Это колесо развивает 
перед первой ступенью насоса давление, необходимое для предотвра
щения кавитации. 

Номенклатура питательных насосов для парогенераторов АЭС да
на в табл 4 3. 

Т а б л и ц а 4.3. Номенклатура питательных насосов 
для парогенераторов АЭС 

Типоразмеры (марки) иасосов 

Параметры насоса СПЭ- пэ- пэ- пэ- СПЭ- Пт- пд-
65-46 150-85 250-75 850-65 1650-75 3750-75 3750.-20 

Подача, мэ/ч 65 150 250 850 1650 3750 3750 
Напор, м 560 910 830 714 830 — — Допустимый ка- 9 11 9 9 15 — 20 

внтациониый за
пас не менее, м 

Температура по 432 438 438 432 442 438 438 
да наемой жидко

сти, к Частота враще 2970 2970 2975 2975 2895 3500 1800 
ния, об/мин 

Мощность на 144 480 686 1880 4100 9200 2460 
соса, кВт 

Масса насоса, кг 1250 2920 2565 5135 9000 18 000 6000 

Поскольку давление парогенераторов АЭС ограничено значением 
6,4 МПа, то с учетом сопротивления питательного тракта и геометри
ческой высоты подачн иапор питательных насосов не превышает 900 м. 
Для таких напоров возможно применение однокорпусных насосов сек
ционного типа, аналогичных по конструкции питательным насосам ТЭС 
с рабочим давлением 13,7 МПа и ниже. 

Типичным образцом может служить секционный питательный элект
ронасос СПЭ-1650-75 (рис. 4.57). Конструктивно насос выполнен по 
обычному принципу построения секционных насосов. Крышки насоса, 
замыкающие конструкцию с торцов, иесут всасывающий и напорный па
трубки, резко различающиеся толщнпон стенок и фланцев. В первой 
со стороны всасывания секции расположено винтовое предвключениое 
колесо, назначение которого состоит в создании повышенного давле
ния, предотвращающего кавитацию па входе в первое центробежное 
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колесо. Последнее для увеличения противокавитационной надежности 
выполнено с широким входным сечением, обеспечивающим пониженные 
скорости входа и, следовательно, повышенное входное давление. 

Рабочие колеса второй и третьей центробежных ступеней одинако
вы Концевые уплотнения вала щелевые. Подшипники — скользящего 
трения. Уравновешивание осевой силы — при помощи гидравлической 
питы. Насос и электродвигатель расположены на отдельных фунда
ментных плитах и соединены зубчатой муфтой. 

Для питания парогенераторов АЭС применяют и насосы с паротур
бинным приводом. Так, на АЭС с реакторами ВВЭР-1000 используется 
питательный турбоагрегат ПТ-3750-100, приводом для которого явля
ется конденсационная турбина. Агрегат состоит из основного насоса с 
п..кокой частотой вращения, приводимого от вала турбины, н пред-
пключенного ПД-750-200, приводимого через понижающий редуктор. 

Конденсатные насосы паротурбинных установок АЭС Конденсат
ные насосы одпоконтурых АЭС подают слаборадиоактнвый конденсат, 
двух- н трехконтурных — иерадиоактивный. Поэтому к этим насосам 
не предъявляется каких-либо "особых требований, которые отличали бы 
нх от иасосов этой группы ТЭС, за исключением рабочих параметров— 
подачи, напора и мощности. Это объясняется тем, что принятые для 
АЭС давление и температура пара существенно ниже, чем для ТЭС, н, 
следовательно, при равных мощностях расход пара и конденсата на 
АЭС больше, чем на современных блочных ТЭС. 

Применительно к требованиям современной энергетики подача кон
денсатных насосов достигла 1500 м э /ч, н имеется тенденция дальнейше
го ее увеличения. В насосах горизонтального исполнения габариты аг
регата в плане при таких подачах становятся столь значительными, что 
затрудняют компоновку оборудования. Рациональным решением зада
чи является переход к конструкции с вертикальным валом. 

Т а б л и ц а 4.4. Номенклатура конденсатных иасосов для крупных 
энергоблоков АЭС 

Тип иасоса Подача, 
м'/ч 

Напор, 
м 

Синхрон
ная часто

та вра
щения, 
об/мин 

Мощность, 
К В Т 

Назначение 
цасоса для блока 

КсВ-1500-120 
КсВ-1000-220 
КсВ-500-220 
КсВ-500-85 
КсВ-200-220 
КсВ-50-110 
КсВ-630-125 
КсВ-360-160 

1500 
1000 
500 
500 
200 

50 
630 
360 

120 
220 
220 

85 
220 
ПО 
125 
160 

750 
1500 
1500 
1000 
15Г0 
15(0 
1500 
1500 

620 
760 
400 
154 
164 
24 

287 
210 

РБМК-Ю00 
ВВЭР-1000 
ВВЭР-440 

ВВЭР-440 

ВВЭР-ЮОО 
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Номенклатура кондепсатных насосов для крупных энергоблоков 
АЭС дапа в табл. 4.4. 

Типичная конструкция коиденсатного секционного вертикального 
насоса КсВ-200-220 представлена на рис. 4.46. Насос выполнен двух-
корпуспым для удобства монтажа и ремонтов. 

Вертикальные копденсатпые насосы с большей подачей в основных 
частях аналогичны описанному выше, но первая центробежная ступень 
их выполняется с колесом двустороннего входа. 

4.12. Выбор насосов по заданным рабочим параметрам. 
Приводные двигатели 

Выбор насосов для работы в заданных эксплуатацион
ных условиях должен проводиться на основе технико-эко
номических расчетов. Насос, приводной двигатель его и вся 
трубная и электрическая коммуникация насосного агрегата 
должны быть дешевыми и работать с наивысшим КПД. 

Рассмотрим общий метод решения задачи о выборе на
соса для заданных рабочих условий. 

Гидравлическим расчетом водопроводной сети выясня
ются необходимый напор насосов и их подача. Последняя 
в общем случае переменна во времени (см. рис. 3.54) и по
крывается несколькими насосами. Поэтому задача выбора 
насосов заключается не только в определении типа и раз
меров насоса, но и в выяснении необходимого количества 
их. Эта задача решается экономическим расчетом несколь
ких (не менее трех) вариантов установки с различными ко
личествами насосов. Наиболее выгодным является вариант, 
дающий наименьшую стоимость 1 м 3 поданной жидкости 
при соблюдении полной надежности и бесперебойности ра
боты. 

Для любого заданного графика подач (см. рис. 3.54) на
иболее простым будет вариант с одним рабочим насосом, 
покрывающим все заданные расходы от QMHB ДО С?макс- При 
этом установка должна состоять из двух насосов — рабоче
го и резервного, рассчитанного на расход 0_макс-

Пользуясь сводным графиком полей характеристик, на
пример рис. 4.58, находим подходящий тип насоса. Здесь 
следует заботиться о том, чтобы при регулировании подачи 
от Q m h h Д О Смаке режим насоса не выходил из поля его ха
рактеристик. Если это не может быть выполнено, то ва
риант с одним насосом практически неприемлем. 

По частоте вращения, указанной в поле характеристик, 
и в зависимости от предполагаемых условий работы выби-
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растся тип электродвигателя, причем если нет ограничений, 
то следует выбирать наиболее дешевые, открытые кон
струкции. Затем эскизно разрабатывается размещение обо
рудования с указанием трубопроводов и электрической ком
мутации и нанесением всего вспомогательного оборудова
ния. 

По справочникам-ценникам определяется стоимость обо
рудования й его монтажа. 

Намечаются тип и кубатура здания (помещения) насос
ной установки и по укрупненным измерителям определяется 
стоимость сооружения его. 

Годовые эксплуатационные затраты складываются из 
стоимости электроэнергии, отчислений на амортизацию и 
капитальный ремонт здания и оборудования, стоимости об
служивания, отчислений на текущий ремонт, стоимости 
смазочных и обтирочных материалов. 

Годовой расход электроэнергии легко вычисляется по 
графику подач и размерной характеристике принятого типа 
насоса. 

Годовая стоимость электроэнергии получается умноже
нием годового расхода ее на стоимость 1 кВт-ч. 

Все указанные выше отчисления (амортизация, ремон
ты) принимаются по ведомственным данным. 

Годовая стоимость обслуживания вычисляется в зависи
мости от штата обслуживающего персонала и его зарплаты 
также по ведомственным данным. 

Егли годовые эксплуатационные затраты, вычисленные 
описанным способом, R ' s , а годовая подача насосной уста
новки Угод, то стоимость подачи 1 м 3 жидкости в первом 
варианте составляет 

Этот вариант характерен глубоким регулированием и 
100 %-пым резервом установленной подачи. 

Аналогичным путем, приняв количество насосов равным 
2, 3, 4 м о ж н о рассчитать стоимости r2, r3, rk... и построить 
график (рис. 4.59). 

Наиболее экономичный вариант насосной установки со
ответствует количеству насосов г 0 пт, при котором г—гшт. 

Применительно к графику на рис. 4.59 экономически 
наивыгоднейший вариант соответствует количеству насо
сов 2з. 

При проектировании насосных установок промышлен
ных предприятий, располагающих для привода и электро
энергией, и паром, должен быть решен вопрос о выборе 

200 



Рис. 4.59. Выбор эконо
мически наивыгоднейше
го варианта насосной 
установки 

приводного двигателя (электродвигатель или паровая тур
бина). При этом следует иметь в виду, что турбины малой 
мощности обычно высокооборотны и для обычных типов на
сосов без применения редукторов неприемлемы. Кроме то
го, КПД паровых турбин малой мощности, работающих на 
выхлоп в атмосферу, очень низок, и энергетическая эффек
тивность насосного агрегата с такой турбиной ничтожна. 
Принять такой вид привода можно 
лишь для пускорезервпых, кратко
временно действующих агрегатов. 

Применение паротурбинного при
вода для постоянно действующих 
(не резервных) центробежных на
сосов допустимо лишь при условии 
использования отработавшего пара 
турбины в регенеративном цикле 
или для целей теплофикации. В этом 
случае паротурбинный привод энер
гетически эффективнее электричес
кого для мощности привода более 
6 МВт. 

Для электрического привода 
центробежных насосов применяют синхронные и асинхрон
ные двигатели. 

Частота пс вращения ротора синхронного двигателя 
кратна частоте электрического тока сети, питающей двига
тель: П с = 6 0 / / р , где / — частота тока электрической сети; 
р — число пар полюсов электродвигателя. 

При принятой в СССР частоте тока 50 Гц частоты вра
щения валов синхронных двигателей в зависимости от р= 
— 1, 2, 3 6 будут соответственно п с = 3 0 0 0 , 1500, 1000, 
750, 600, 500. 

Частота вращения п асинхронных двигателей меньше, 
чем синхронных, вследствие разницы межд^ частотами 
вращения магнитного поля статора и ротора: п<Спс. Раз
ность пс—п относят к синхронной частоте пс и называют 
скольжением (nc—n)/nc = s. Очевидно, что n=nc(\—s). 

Скольжение при номинальной нагрузке асинхронных 
двигателей обратно пропорционально мощности двигателя 
и лежит в пределах 0,01—0,06 (в среднем 0,03). Для асин
хронных двигателей характерны следующие ориентировоч
ные частоты вращения: 2960—1430, 960, 730, 585, 368. 

В преобладающем большинстве случаев валы насосов и 
электродвигателей соединяются непосредственно с помо-
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щью упругих муфт, без вариаторов частоты вращения. По
этому указанные ряды частот вращения являются харак
терными для центробежных насосов стандартного исполне
ния. 

Выбор типа электродвигателя следует производить с 
учетом следующих соображений. Асинхронные двигатели 
большой мощности и невысокой частоты вращения облада
ют пониженными КПД. При достаточной мощности пита
ющей сети нх включают непосредственно, без добавочных 
устройств, уменьшающих пусковой ток, что является их 
положительным качеством. Применение асинхронных дви
гателей с фазовым ротором с целью облегчения условий 
пуска рекомендуется лишь в редких случаях ввиду высо
кой стоимости таких двигателей. Асинхронные двигатели 
применяют обычно для привода насосов с мощностью не 
более 500 кВт при частоте вращения не менее 750 об/мин^ 
Длительность разгона при пуске насоса не должна быть 
более 15 с. 

Для привода насосов с мощностью от 500 до 10 000 кВт 
и более применяют синхронные двигатели, обладающие прн 
больших мощностях и малых частотах вращения высоки
ми энергетическими показателями. Важным положитель
ным свойством синхронных двигателей является их спо-к 
собиость работать в качестве компенсаторов реактивной 
мощности, повышающих cos <р системы. Пуск синхронных 
двигателей сложнее, чем асинхронных, потому что связан 
с применением специальных обмоток в пазах якоря, слу
жащих для «втягивания» ротора в синхронизм (достиже
ния синхронной скорости). 

В зависимости от рабочих условий электродвигатели 
для привода насосов могут иметь особую форму исполне
ния для защиты от вредных воздействий. В сухих и непыль
ных залах насосных станций применяют двигатели откры
того типа незащищенные. Для работы в сырых помещени
ях выбирают двигатели с влагостойкой изоляцией или в 
закрытом исполнении с подводом охлаждающего воздуха 
извне, нередко от специальной вентиляторной установки. 

При расчете мощности двигателя для привода насоса 
следует учитывать возможное увеличение мощности на ва
лу при отклонении режима от расчетного. Это обстоятель
ство требует некоторого запаса мощности двигателя и учи
тывается коэффициентом т запаса мощности: 

Л' = т ^ - , (4.15) 
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где М, Н и г) — параметры насоса при расчетном режиме; 
;и = 1,1-т-1,5 и имеет тем меньшее значение, чем крупнее 
насос. 

4.13. Устройство и эксплуатация насосных установок 

Насосный агрегат состоит из насоса, двигателя, трубо
проводной арматуры, измерительных приборов и устройст
ва для заполнения насоса жидкостью перед пуском. К на
сосному агрегату могут быть отнесены и пусковые устрой-

1 

ства двигателе, а также приборы для автоматического 
управления работой агрегата. 

Компоновки насосных агрегатов определяются назна
чением последних. Типичная компоновка показана на рис. 
4.60. 

Насос 1 и двигатель, соединенные эластичной муфтой, 
располагаются на рамс 2 из фасонной прокатной стали. 
Рама крепится анкерными болтами к фундаменту 3. 

Всасывающий трубопровод 4 может быть индивидуаль
ным; в этом случае жидкость берется насосом из приемно
го колодца 5 через воронку 6. В других случаях всасываю
щий трубопровод берет жидкость из общего всасывающего 
коллектора; это встречается, например, в насосных уста
новках для питания паровых котлов. Во всех случаях гори
зонтальные участки всасывающих трубопроводов уклады
ваются с подъемом к насосу, равным не менее 0,005. Это 
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необходимо во избежание образования во всасывающих 
трубопроводах воздушных мешков. 

Непосредственно на напорном патрубке иасоса распола
гается обратный клапан 7. Его назначение—автоматиче
ски отключать насос от напорного коллектора 9 в случае 
остановки двигателя (или аварии). 

Между обратным клапаном и напорным коллектором 9 
располагается задвижка (или вентиль) 8 для дроссельного 
регулирования насоса и отключения его от напорной сети. 

При диаметре трубопроводов более 300 мм задвижки 
часто выполняются с электрическим или гидравлическим 
приводом. Коллектор 9 располагается на тумбах 10. 

Показанное на рис. 4.60 расположение напорных тру
бопроводов выше отметки пола удобно для монтажа, а 
также надзора за трубопроводом, однако при этом загро
мождаются проходы для обслуживающего персонала. Прн 
такой компоновке в местах перехода через трубопроводы 
устраивают переходные мостики. 

Для освобождения помещения располагают напорные 
трубопроводы в каналах ниже пола и перекрывают по
следние рифленой сталью. 

Перед пуском центробежные и осевые насосы должны 
заполняться подаваемой ими жидкостью. Если уровень 
всасываемой жидкости располагается выше верхней точки 
насоса или на всасывающем коллекторе имеется избыточ
ное давление, то заполнение насоса производят, открывая 
задвижку на всасывающей трубе и выпуская воздух через 
краник, расположенный в верхней точке корпуса насоса. 

В установках, где уровень всасываемой жидкости ле
жит ниже оси насоса, для заполнения пользуются двумя 
способами: 

1) в агрегатах небольшой подачи с диаметром всасыва
ющей трубы до 250 мм на конце се под уровнем жидкости 
располагают приемный клапан. При этом заполнение про
изводят через воронку и кран в верхней точке корпуса на
соса из водопровода или специального заливочного бака; 

2) в агрегатах с с / в с > 2 5 0 мм приемные клапаны не ста
вят и заполнение производят отсасыванием воздуха из на
соса специальным вакуумным насосом (обычно применяют 
насосы типов КВН и ВВН, создающие вакуум до 9 7 % ) . 

При наличии загрязнений всасываемой жидкости во
ронка на всасывающей трубе комбинируется со щелевым 
или сетчатым фильтром. 

Контроль за работой насоса ведется по показаниям ва
куумметра / / и манометра 12, присоединенных к всасы-
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вающсму и напорному патрубкам; измерение подачи про
изводится по расходомеру, вмонтированному в напорный 
трубопровод насоса. 

Так как о нагрузке насоса можно судить по показаниям 
манометра, часто отказываются от установки расходоме
ров на каждом насосе и располагают один расходомер на 
общем трубопроводе, контролируя по его показаниям по
дачу установки в целом. В качестве расходомеров приме
няют диафрагмы, трубы Вснтури и крыльчатыс водомеры. 

Мощность, расходуемая агрегатом, определяется при 
помощи вольтметров, амперметров или ваттметров, рас
полагаемых на электрическом щите агрегата или уста
новки. 

Для пуска насосного агрегата следует произвести под
готовительные операции: убедиться в свободном вращении 
вала, проверить открытие крапов манометра и вакууммет
ра, заполнить насос и всасывающую трубу, открыть подачу 
охлаждающей воды в подшипники (в агрегатах с охлаж
даемыми подшипниками), проверить положение уровня 
масла в подшипниках (при подшипниках с жидкой смаз
кой). Задвижка на напорном трубопроводе центробежного 
насоса при пуске должна быть закрыта (при ns<.250). 

Пуск насоса производится следующим образом: вклю
чается электродвигатель и частота вращения его доводит
ся до нормальной; медленно открывается задвижка на на
порном патрубке насоса до достижения требуемой подачи; 
открываются краны, подводящие охлаждающую воду к 
сальникам насоса. 

При работе насоса следует наблюдать за температурой 
подшипников и корпуса двигателя, которая при нормаль-
пых условиях не должна превышать 60°С, наличием масла 
в камере подшипников (при жидкой смазке), плотностью 
сальников (затяжка сальника считается нормальной, если 
он пропускает воду редкими каплями и температура его 
невысока). 

Остановка насосного агрегата заключается в закрытии 
задвижки на напорной трубе, выключении двигателя, за
крытии задвижки на всасывающей трубе и выключении 
охлаждения сальников и подшипников). 

Пуск, обслуживание при работе и остановка агрегатов 
значительной мощности обязательно регламентируются 
особыми инструкциями. 

Особым инструкциям подчиняется эксплуатация пита
тельных насосных агрегатов паровых котлов и насосов для 
подачи горячих жидкостей. 
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При современном развитии техники автоматического 
управления производственными процессами автоматиза
ция насосных установок не представляет трудности. Авто
матическое управление насосами предусматривает следу
ющие операции: 

1) подготовку насосов к пуску, заключающуюся в конт
роле за положением запорной арматуры и заполнении на
сосов жидкостью; 

2) пуск и останов насосов в зависимости от расхода, 
требуемого потребителями; 

3) останов наерса при неисправностях его и пуск дру
гого насоса взамен неисправного; 

4) защиту от перегрева сальников и подшипников; 
5) гидравлическую защиту насосов, создающую невоз

можность пуска насоса, не заполненного жидкостью. 
При разработке схемы автоматизации и защиты может 

быть предусмотрена необходимость работы насосной уста
новки по намеченной программе. 

Автоматизация повышает экономичность и надежность 
работы насосной установки, позволяет уменьшить количе
ство обслуживающего персонала. 

ГЛАВА ПЯТАЯ 

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ ВЕНТИЛЯТОРЫ 

5.1. Основные понятия. Применение 

Центробежными вентиляторами называют машины для 
перемещения чистых газов и смесей газов с мелкими твер
дыми материалами, имеющие степень повышения давления 
не более 1,15 при плотности потока 1,2 кг/м 3 . Характерным 
признаком центробежного вентилятора является повыше
ние давления за счет работы центробежной силы газа, дви
жущегося в рабочем колесе от центра к периферии. 

При незначительном повышении давления газа измене
нием его термодинамического состояния можно пренебре
гать. Поэтому к центробежным вентиляторам применима 
теория машины для несжимаемой среды (см. гл. 3 ) . 

Центробежные вентиляторы широко распространены в 
промышленности и коммунальном хозяйстве для вентиля
ции зданий, отсасывания вредных веществ в технологичес
ких процессах. 
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В теплоэнергетических установках центробежные вен
тиляторы применяются для подачи воздуха в топочные ка
меры котлов, перемещения топливных смесей в системах 
пылеприготовления, отсасывания дымовых газов и тран
спортирования их в атмосферу. 

Конструктивное устройство центробежного вентилято
ра простейшего типа показано на рис. 5.1. Рабочее колесо 
вентилятора состоит из литой ступицы /, жестко сопряжен

ной с основным диском 2. Рабочие лопатки 3 крепятся к 
основному диску 2 и переднему диску 4, обеспечивающему 
необходимую жесткость лопастной решетки 5; 6 — шкив 
привода вентилятора. Корпус 7 вентилятора крепится к ли
той или сварной станине 8, на которой располагаются под
шипники 9, несущие вал вентилятора с посаженным на пе
го рабочим колесом; 10 и 11— фланцы крепления всасы
вающей и напорной труб. 

Центробежные вентиляторы выпускаются заводами в 
определенных геометрических сериях. Каждая серия харак-
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теризустся постоянством отношений сходственных разме
ров; размеры отдельных машин и их рабочие параметры в 
серии различны. 

Геометрическая форма данной серии представляется 
аэродинамической схемой, где все размеры вентилятора да
ны, в процентах внешнего диаметра рабочего колеса (рис. 
5.2). 

Обозначение центробежных вентиляторов в соответст
вии с ГОСТ включает букву Ц, указывающую на основной 
признак типа — центробежный, пятикратное значение ко
эффициента полного давления (см. § 3.14) на режиме при 
т)макс, округленное до целого числа, и быстроходность на 
режиме г)макс, тоже округленную до целого числа. Обозна
чение вентилятора включает и его номер, представляющий 
собой значение диаметра / ) 2 , выраженное в дециметрах. На
пример, центробежный вентилятор с диаметром рабочего 
колеса 400 мм, имеющий при максимальном КПД коэффи
циент полного давления 0,86 и быстроходность 70, обозна
чается Ц4-70-4. 

В современном вентиляторостроении разработаны и 
строятся машины с профилированными лопастями и раци
ональной формой проточной полости, КПД которых дости
гает 90 %. 

Характерной конструктивной величиной центробежного 
вентилятора является отношение выходного и входного 
диаметров межлопастных каналов рабочего колеса D2/Di. 
В обычных конструкциях это отношение выбирается не
большим (1,2—1,45), радиальная длина лопасти составля
ет (0,084-^0,16)D 2. 

5.2. Давление, развиваемое вентилятором. Влияние 
самотяги. Коэффициент полного давления 

Условия работы машины, подающей жидкость или газ 
в сеть трубопроводов, существенно зависят от свойств по
следней (см. § 2.3). 

Выясним связь между параметрами, машины и трубо
провода на примере дымососа, берущего газы из хвостово
го хода котла и подающего их через дымовую трубу в ат
мосферу (рис. 5.3). 

Применим к потоку между сечениями J и 2 уравнение 
Бсрнулли: 

9 2 

(£ l£ lk6c , + + g H ^ (Р гст)абс + + g H ± g 2 n r -
рг 2 р г 2 
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где (Рют) абс и ( р г с т ) абс — абсолютные статические давле
ния в начале и конце участка 1-2 газового потока; р г — 
средняя плотность газа на участке 1-2; ct и с2 — скорости 
газа в сечениях 1 и 2; Н — напор, развиваемый дымососом; 
2Л — потери напора на участке 1-2. 

Выразим абсолютные давления, входящие в уравнение 
Бсрпулли, через избыточные и учтем изменение атмосфер
ного давления по высоте дымовой трубы: 

(Лсткбс =
 P i c t + Ро, (Ргст)абс = Pzci + Ро Рв б ^ т Р -

Получим 

<5 Pic 
Рг 

где р в — средняя плотность 
трубы. 

После преобразования будем иметь 

Рв 

воздуха по высоте дымовой 

И = Ргст Рзст 
Prg 

Выражение Я г р ^ -

2g \ Рг / 
Рв 
Рг 

2g 

-1 |называют самотягой или естест

венной тягой системы. В зависимости от соотношения р в и 
р Г самотяга может быть положительной или отрицатель
ной. Если р в > р г и # т р > 0 , то самотяга положительна и 
уменьшает напор дымососа, необходимый в системе. При 
Я Т р > 0 и р в < р г самотяга от
рицательна и увеличивает тре
буемый напор и мощность на 
валу дымососа. Равенство 
плотностей газа и воздуха при 
любых значениях Я т р дает ну
левое значение самотяги, и ды
мосос работает на преодоле
ние разности статических дав
лений и кинетических энергий 
в выходном и входном сече--
пнях газового тракта и покры
тие его газового сопротив
ления. 

Рис. 5.3. Совместная работа дымосо
са и дымовой трубы 
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В современных котельных установках ТЭС ввиду боль
шой разности температур наружного воздуха и дымовых 
газов и при больших высотах дымовых труб (до 3 5 0 — 
4 0 0 м) самотяга проявляется очень существенно. 

Рассмотрим практический способ оценки давления, раз
виваемого вентилятором, по коэффициенту полного давле
ния. Выражая тангенциальную компоненту с2и через коэф
фициент закручивания \\,2=с2и/и2 на выходе и используя 
основное уравнение центробежной машины (см. § 3 . 2 ) , по
лучаем 

Н = — р и\. 
8 

Оценим потери энергии в вентиляторе, введя в это урав
нение гидравлический КПД: 

И = г) Я т = — т)г ц и?,; р = pgH = г)г pp., и]. 

Воспользуемся коэффициентом полного давления р = 
=р/уи\. Очевидно, 

р = ppul; ( 5 . 2 ) 

Р =-- Чг IV ( 5 - 3 ) 
Для ориентировочного расчета полного давления при 

трех типах лопастей, применяемых в вентиляторах, можно 
пользоваться следующими данными: 

Р 2 П •*« П Г р " 

> 9 0 ° 1,1—1,6 0 , 6 0 - 0 , 7 5 0 , 6 6 - 1 , 2 0 
90° 0,85—0,95 0,65—0,80 0,60—0,76 

< 9 0 ° 0 , 5 0 - 0 , 8 0 0,70—0,90 (1,35—0,72 

Если поток газа иа входе в вентилятор имеет параметры 
Рюх и Ci на выходе р2Сг и с2, то полное давление, развивае
мое вентилятором, 

Р = Р2ст — P i c t + Р 2 „ ' . ( 5 .4 ) 

5.3. Подача, мощность, КПД вентилятора. Выбор 
вентилятора по заданным параметрам 

Работа вентилятора при данной частоте вращения ха
рактеризуется объемной подачей Q, полным давлением р, 
мощностью N, полным КПД ц. 
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Однако в некоторых случаях для вентиляторов харак
терно не полное давление, ими развиваемое, а лишь стати
ческая часть его р с т или соответственно статический напор 
Ист- В таких случаях оценка энергетической эффективно
сти вентилятора производится статическим КПД — г)Ст: 

J c t 1000/V 1000/V ' 

Статический КПД — отношение полезной мощности, 
расходуемой на развитие статического давления, к мощно
сти, подводимой на вал вентилятора от двигателя. Очевид
но, Г ) с т<Г) -

Соотношение между рСт и р характеризуется степенью 
реактивности машины (см. § 3 .4) , зависящей от лопастного 
угла Р2л- Поэтому для разных типов вентиляторов различ
но и соотношение между г>ст и ц. Ориентировочно г)ет = 
= (0,7-г-0,8)л. 

Подача центробежных вентиляторов общего назначе
ния по ГОСТ 5976-73 достигает примерно 300 тыс. м 3 /ч , 
давление — примерно 12 кПа. В станционной теплоэнерге
тике применяются вентиляторы с подачей до 900-10 3 м 3 /ч 
и давлением до 7 кПа. Полный КПД крупных центробеж
ных вентиляторов ц достигает 87 %. 

Предварительным расчетом системы, в которую вклю
чается вентилятор, при заданной подаче Q определяется 
необходимое давление р вентилятора. Имея в виду ошибки, 
возможные в расчете потерь давления в системе, вводят га
рантийные запасы в рабочих параметрах и вентиляторы об
щего назначения выбирают на подачу 1.05Q и давление 
1,1р. Дутьевые вентиляторы и дымососы выбирают на по
дачу 1,1Q и давление 1,2р. 

Данные каталогов (таблицы и графики) относятся 
обычно к нормальным условиям (Т0=293 К; ро = 103 кПа) , 
поэтому выбор по каталогу вентиляторов общего назначе
ния следует вести на подачу Q K = 1,05Q и давление р к = 
= 1Дррк/р, где р к — плотность воздуха при нормальных ус
ловиях; р — фактическая плотность при рабочих условиях. 

Простейший и надежный способ выбора вентиляторов 
основан на использовании сводных графиков (см. § 3.17 и 
[21]). Откладывая на координатных осях сводного графи
ка значения Qic и рк и проводя нормали к осям, получаем 
точку пересечения, попадающую в поле рабочих парамет
ров, определяющее необходимый типоразмер и частоту вра
щения вентилятора. 
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Необходимая мощность вентилятора рассчитывается по 
формуле (3 .53) . 

Мощность приводного двигателя принимается с запа
сом, учитывающим возможное отклонение режима от рас
четного уменьшения КПД и ухудшение изоляции двигате
ля в процессе наработки: 

IOOOtjIij 1000»1*1л 

Коэффициент запаса мощности т = 1,05-=-1,2 принимается 
тем большим, чем меньше мощность вентилятора. При не
посредственном соединении валов вентилятора и двигателя 
муфтой КПД передачи г ) п = 1 ; при клиноременной передаче 
Лп=0,92. 

5.4. Характеристики. Регулирование центробежных 
вентиляторов 

Характеристиками вентиляторов называют графики за
висимостей напоров, мощности на валу и КПД от объем
ной подачи. 

Характеристики получаются, непосредственным испыта
нием вентиляторов при постоянной частоте вращения н 
строятся для воздуха с р = 1 , 2 кг/м 3 . 

При пересчете характеристик, построенных для нор
мальных условий и ф = 5 0 %, на натурные следует иметь в 
виду, что подача, напор иг КПД остаются неизменными, а 
давление и мощность на валу изменяются пропорциональ
но плотности газа, подаваемого вентилятором, т. е. 

Р „ л; _ дг Р _ Р = Ро~Г и N= No 
1,2 " 1,2 

Характеристики при переменной частоте вращения 
строятся по условиям подобия способом, указанным в § 3.11. 

На рис. 5.4 и 5.5 даны типичные формы характеристик 
соответственно при «=cons t и « = v a r . 

В вентиляторостроепии широко применяются безразмер
ные характеристики, общие для целой серии геометрически 
подобных машин (см. § 3 .11) . На рис. 5.6 показана безраз
мерная характеристика вентиляторов Ц4-76, построенная 
по результатам испытания модели с D 2 = 5 0 0 мм при п— 
= 1200 об/мин. 

Безразмерные характеристики очень удобны для расче
та рабочих параметров вентилятора из данной серии, име-
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юiцсго диаметр рабочего колеса D2 и работающего при 
п об/мин. Расчет ведется по формулам § 3.11 

Q = Q-0,785DW, Н = Ни\ N = iVp-0 ,785D^; 

Рис. J>.4. Размерная характеристика вентилятора при « = c o n s t 

Формы характеристик вентиляторов определяются аэро
динамикой проточной полости их: в основном отношением 
D2/Di, выходным углом лопасти р 2л и формой ее профиля. 
На рис. 5.7 показаны три типа характеристик давления вен
тиляторов. Из них интересна характеристика седлообраз
ной формы /, свойственная вентиляторам с большими уг
лами Ргл и малой радиальной протяженностью лопастей 
(малое D2/Dt). 

ГОСТ и ведомственные указания запрещают эксплуа
тацию вентиляторов при г)<0,9г)м акс- Это требование ис
ключает из эксплуатации начальный участок седлообраз
ной характеристики при малых подачах. 

Работа вентиляторов с седлообразной формой характе
ристики на сеть со значительным статическим напором в 
ряде случаев является неустойчивой. Это обстоятельство 
указывает на нежелательность применения вентиляторов с 
седлообразной формой характеристики. 
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Регулирование подачи вентиляторов можно производить 
всеми способами, указанными в § 3.16: 

1) изменением частоты вращения вала вентилятора; 
2) дросселированием на входе и выходе вентилятора; 

О 3000 GOD0 $000 12000 15V00 18000 ZtO0OB,tffi 

Рис. 5.5. Размерная Характеристика вентилятора ВВД JVs II при п—хат 

с,з а 

Рис. 5.6. Безразмерная харак
теристика вентилятора Ц4-76 

Рис. 5.7. Характеристики вен
тиляторов: 
/ — вентилятор СТД № 8 : 2 — вен
тилятор Ц6-46 № 4; 3 — вентилятор 
ВРН №. 4 
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3) направляющими аппаратами различных конструкций 
па входе. 

Первый способ требует применения электродвигателей 
с переменной частотой вращения (коллекторных или двух-
скоростпых). Возможно применение двигателей с постоян
ной частотой вращения при включении между валами дви-

Рис. 5 8. Изменения потребляемой мощности при различных способах 
регулирования: 

о —вентилятор ЦН 53 с лопастями, отогнутыми назад; б —вентилятор ЦБ 55 
с лопастями, отогнутыми вперед: / — дроссель: 2— упрощенный направляющий 
аппарат; 3 — упрощенный осевой направляющий аппарат; 4 — осевой направляю
щий аппарат; 5 — гидромуфта; б —реостат в цепи ротора электродвигателя 

гателя и вентилятора вариатора частоты вращения (обыч
но гидромуфты). 

В обоих этих вариантах вентиляторная установка ус
ложняется и удорожается, и поэтому такой способ регули
рования применяется только для крупных вентиляторов в 
особо ответственных установках. 

В некоторых- случаях для привода вентиляторов приме
няют электродвигатели с фазовым ротором, в которых с 
помощью специальных контактных колец и реостата можно 
регулировать сопротивление в цепи ротора и та*ким обра
зом изменять частоту вращения вала. 

В настоящее время для регулирования подачи венти
ляторов изменением частоты вращения применяют при
водные двигатели с тиристорными преобразователями час
тоты. 

215 



Этот метод регулирования подачи вентиляторов весьма 
экономичен. 

Второй способ применяется очень широко ввиду его 
конструктивной простоты. Вентиляторы малых и средних 
размеров, приводимые асинхронными короткозамкнутыми 
двигателями, регулируются этим способом, единственно в 
таких условиях доступным. 

Третий способ распространен для вентиляторов с боль
шой подачей в шахтных установках, и особенно в станцион
ной теплоэнергетике (дутьевые вентиляторы, дымососы). 

По затратам энергии на привод в режимах регулирова
ния при одинаковых подачах указанные способы не равно
ценны. Для любых типов вентиляторов худшим способом 
регулирования является дроссельное, дающее наибольшую 
затрату энергии. Сопоставление эффективности различных 
способов регулирования наглядно показано на графиках 
на рис. 5.8. Из графиков ясно, что при неглубоком регули
ровании подачи направляющие аппараты на входе и гид
ромуфта при /г д в = const почти равноэффективпы; при глу
боком регулировании установки с п д в = у а г и установки с 
гидромуфтой равноэффективны. 

5.5. Конструктивное выполнение центробежных 
вентиляторов общего назначения 

В зависимости от давления, создаваемого вентилятора
ми, их принято подразделять на три основные группы: низ
кого давления — до 0,981, среднего — свыше 0,981 до 2,943, 
высокого — свыше 2,943 до 11, 772 кПа (по ГОСТ 5976-73). 

Конструктивная форма и размеры вентилятора опреде
ляются его подачей, давлением и частотой вращения. 

а) 6) в) г) д) е) 

Рис. 5.9. Схемы конструкций рабочих колес центробежных вентиляторов 
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Формы конструкций рабочих колес вентиляторов даиы 
на рис. 5 .9 . 

Барабанная (а) и кольцевая (б) формы свойственны 
вентиляторам низкого давления с лопатками, загнутыми 

4 j и и LT 
В) 

Рпс. 5.10. Конструктивные типы рабочих лопастей 

вперед; формы б, в и г характерны для вентиляторов низ
кого, среднего и высокого давлений с лопатками, загнуты
ми назад. 

Наименьшей прочностью и жесткостью обладают коле
са формы а, допускающие окружную скорость на диаметре 
D 2 не более 40 м/с. Ширина таких колес постоянна и со-
а авляет около 0 .5D2. 
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Колеса кольцевой формы с шириной bi=bg=QJ2-~-
0,35 мм более прочны и жестки и допускают скорость 
ы2 до 60 м/с. 

Конический покрывающий диск (в и г) обусловливает 
большую жесткость колеса и допустимость высоких окруж
ных скоростей до 80 м/с. 

Форма г применяется для колес большой подачи и на
ходит, в частности, применение для дутьевых вентиляторов 
и дымососов ТЭС. 

Открытые однодисковые и бездисковые -колеса (д и е) 
применяются в пылевых вентиляторах, служащих для по
дачи смесей газов с твердыми частицами, например в си
стемах пылеприготовления ТЭС. 

лопастей вентиляторов: а и б — постоянной толщины, из
готовляемых штампованием из листовой стали, и г — объ
емного профиля, изготовляемых штампованием и сваркой. 

Крепление лопастей постоянной толщины к дискам про
изводится клепкой или сваркой. В первом случае возможны 
два варианта: 

1 ) на торцах лопастей фрезеруются шипы (в), раскле
пываемые в отверстиях дисков; 

2) лопатки получают отгибы, которыми и приклепыва
ются к дискам (а) . 

Для придания объемным лопастям большей прочности 
и жесткости внутри профиля монтируют ребра из полосо
вой стали. Одна кромка их приваривается непрерывным 
швом к внутренней поверхности лопасти, а вторая — пре
рывистым швом через отверстия во второй половине листа, 
образующего лопасть. 

В вентиляторах приме
няются все три типа л о п а с 
тей (см. § 3.4). 

Рис. 5.11. Спиральный кожух: 
/ — рабочее колесо; 2 — спиральный ко
жух; 3 — выходное сечение; 4 — язык 

Сечение 

-2 

В настоящее время су
ществует тенденция приме
нения главным образом ло
паток, загнутых назад. Они 
обеспечивают по сравнению 
с лопатками, загнутыми 
вперед, более высокий КПД 
вентилятора, устойчивую 
работу его в широком диа
пазоне расходов и уменьше
ние шума. 

На рис. 5.10 показаны 
два конструктивных типа 
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Применение объемных профилированных лопастей с ра
циональной формой сечения привело к повышению КПД 
крупных вентиляторов до 90 %. 

те 
94° 

JV577 №20 £ 3 

Рис. 5.13. Стандартные положения корпусов дымососов и вентиляторов 
двустороннего всасывания 

3 

/777777? 
Исполнениеf Исполнениеz 

Й 

V777777777777? 
Мсполнениез 

>/////)/ 
Исполнением 

'//////>/, Z7777777 >>//////'//77, 
Исполнение S Исполнение 6 Исполнение 7 

Рис. 5.14. Конструктивные схемы вентиляторных установок: 
/ — пентилнтор; 2 — двигатель, 3 — подшипник; 4 — муфта; 5 — шкив 

Корпуса вентиляторов выполняются спиральными по
стоянной ширины и очерчиваются обычно способом «кон
структорского квадрата» (рис. 5.11), где а=(0,25-т-
0,3) Q/bCa, b — ширина корпуса. 

Материалом корпусов является конструкционная листо
вая сталь толщиной от 2 до 8 мм. Исключением являются 
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корпуса некоторых вентиляторов высокого давления, из
готовляемые литьем из чугуна. 

Торцовые поверхности вентиляторов являются своеоб
разными мембранами, колеблющимися под влиянием пуль
саций давления в воздушном потоке в корпусе вентилято
ра. Это вызывает интенсивный шум. Для уменьшения шу-

Рис. 5.15. Вентилятор | __\, 
низкого давления 

ма наружные поверхности корпусов крупных вентиляторов 
укрепляются приваркой уголков жесткости. 

При компоновке вентилятора в системе воздухопрово
дов большое значение имеют направление вращения вала 
и расположение выходного отверстия вентилятора. Венти
ляторы правого вращения имеют направление вращения по 
часовой стрелке при наблюдении со стороны всасывания, 
левого вращения — наоборот. Вентиляторы общепромыш
ленного назначения изготовляют обоих направлений вра
щения с положениями корпуса, указанными на рис. 5.12, 
где приняты следующие обозначения: В — вверх, Н — вниз, 
Л — влево, П — вправо. 

Для мельничных вентиляторов систем пылеприготовле-
ния ТЭС приняты 24 стандартных расположения корпу
сов [4]. 

Корпуса вентиляторов и дымососов двустороннего вса
сывания обычно компонуются по схеме рис. 5.13. 

Комбинация вентилятора с приводом осуществляется 
по схемам рис. 5.14. 

221 







На рис. 5.15 представлена конструкция вентилятора низ
кого давления. Как и в моноблочном насосе рабочее колесо 
вентилятора посажено непосредственно на вал двигателя, 
расположенного на литой чугунной или стальной сварноД 
тумбе. Конструкция в целом очень компактна. 

Рисунок 5.16 дает представление о конструкции венти
лятора высокого давления. Подача этого вентилятора при 
номинальной частоте вращения достигает 23 м 3 /с , поэтому 
колесо вентилятора выполнено с двусторонним входом. 
Привод вентилятора — непосредственно от электродви*-
гателя через эластичную муфту. Регулирование подачи — 
осевым направляющим аппаратом на входе. 

Типичным вентилятором высокого давления малой по
дачи является вентилятор, разработанный по схеме проф., 
В. Н. Косточкина, широко распространенный в промышлен
ности (рис. 5.17). Особенностями этого вентилятора явля
ются: колесо с малой шириной, развитое в радиальном 
направлении, узкий спиральный корпус, отлитый из чугу
на, расположение колеса на консоли вала, высокая частота 
вращения (до 3600 об/мин для вентилятора с £) 2 =400 мм). 

5.6. Тягодутьевые вентиляторы тепловых 
электрических станций 

Для котлов тепловых электрических станций промышленность СССР 
выпускает около 50 типоразмеров вентиляторов и дымососов с подача
ми 4,5—900 тыс. м3/ч и давлениями более 9810 Па (1000 мм вод. ст.). 

Вентиляторы ТЭС подразделяются по их назначению на следую
щие группы: 1) вентиляторы дутьевые; 2) вентиляторы мельничные] 
3) вентиляторы горячего дутья; 4) дымососы основные; 5) дымососы 
рециркуляционные. 

Для обозначения типа тягодутьевых вентиляторов приняты буквы: 
В — вентилятор; Д — дымосос, дутьевой; Н — назад загнутые лопа
сти рабочего колеса; У — узкое рабочее колесо; М — мельничный; у— 
унифицированный; А, II — индексы аэродинамической схемы. 

Дутьевые вентиляторы (ВД) работают на воздухе с ?"<:293 К, 
подавая его через систему воздухопроводов и воздухоподогреватель в 
топочную камеру. Этот воздух называют первичным в отличие от вто
ричного, подаваемого непосредственно с топливом. 

Вентиляторы горячего дутья (Г) работают на воздухе, подогретом 
до 4 7 3 - 6 7 3 К. 

Мельничные вентиляторы (М) применяются в системах пылеприго-
товления н подают смесь горячего вторичного воздуха с угольной 
пылью через горелки в топочную камеру. 
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Давление, разнииаемое дутьевыми и мельничными вентиляторами, 
определяется сопротивлениями воздушного и пылевоздушного трактов 
и необходимым давлением в топочной камере. 

Дымососы транспортируют дымовые газы по газоходам котла и 
дымоной трубе и совместно с последней преодолевают сопротивления 
этого тракта и системы золоулавливания (см. § 5.2). 

Дымососы рециркуляции применяются для отбора части дымовых 
газов из газоходов котла и подачи их в топочную камеру с целью 
уменьшения шлакования, регулирования температуры перегрева пара 
и повышения общей экономичности агрегата. 

Дутьевые вентиляторы, работающие на холодном воздухе, выпол
няются с объемными профилированными лопастями, отогнутыми назад, 
т. е. р 2л<90° (см. рис. 5.16 и 5.18). Коэффициент полезного действия 
таких вентиляторов достигает 88 %. 

Условия работы вентиляторов горячего дутья, и особенно мель
ничных вентиляторов и дымососов, осложнены влиянием высокой тем
пературы перемещаемой среды и наличием в ией угольной пыли или 
уноси (золы, шлаковых частиц различной крупности). 

Высокая температура перемещаемого газа вызывает нагрев рабо
чего колеса и вала машины. Это приводит к перегреву подшипников н 
уменьшению срока их службы. Полому вентиляторы горячего дутья 
и дымососы выполняются с охлаждаемыми подшипниками. Простейший 
способ охлаждения подшипников состоит в том, что в масляную ван
ну корпуса подшипника вводится трубчатый змеевик, пропускающий 
холодную воду. Смазочные кольца, свободно висящие иа валу, подают 
охлажденное масло из ванны подшипника в зазор между вкладышем и 
н;ойкой вала. Подогреваемое в подшипниках масло стекает в ваниу, 
отьодя таким образом теплоту из подшипника н охлаждая его. В вен
тиляторах горячего дутья и дымососах большой мощности такой спо
соб охлаждения оказывается недостаточным и в этих случаях приме
няют выносное охлаждение, смазочное масло сливается непрерывно из 
ьорпусов подшипннкон в бак, служащий для сбора и отстаивания мас
ла; из бака масло забирается шестеренными или другого типа насоса
ми и подается через фильтр и трубчатый охладитель под давлением в 
подшипники машины. Основные элементы системы охлаждения — иа-
сосы, фильтры, охладители — дублируются с целью полной надеж
ности. 

Для уменьшения теплового потока по валу в подшипники в месте 
г-ыхода вала из корпуса машины иа нем монтируется вспомогательное 
ni-итиляторное колесо, просасывающее внешний холодный воздух через 
кольцевые щели, окружающие вал. Таким образом достигается охлаж
дение вала и понижение температуры подшипников. 

Значительные неприятности при эксплуатации дымососов и мель
ничных вентиляторов дают твердые частицы, содержащиеся в газоном 
потоке. 
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В дымососах, подающих газ с содержанием мелких абразивных 
частиц золы и шлака, в мельничных вентиляторах, подающих смесь 
воздуха с угольной пылью, происходит интенсивный износ виутренвиж 
поверхностей корпуса и рабочего колеса. При этом вследствие несим
метричности подвода рабочие колеса разбалансировываются н теряют 
прочность, межремонтные сроки сокращаются, экономичность работы 
установки падает. 

Меры против абразивного износа предусматриваются В конструк-
цив машины и ее компоновке с газоходами применением сменных за
щитных листов из твердого металла. Этими листами бронируются кор
пуса вентиляторов и газоходы в тех местах, где поток, меняя направ
ление, дает выпадение абразивных частиц на поверхность. 

Рациональная компоновка проточной полости машины и системы 
газоходов, уменьшающая выпадепне уноса и угольной пыли иа внутрен
ние поверхности, ограничивающие поток, существенно снижает износ 
и увеличивает межремонтные периоды. 

Износ дымососов и мельничных вентиляторов существенно зависит 
от частоты вращения. Для работы при заданных подаче и давлении 
желательно применение меньшей частоты вращения. При этом размеры 
машины будут- увеличены. Работа трения абразивных частиц распреде
лится на большую поверхность, износ будет менее интенсивен. 

При протекании запыленного газа через рабочее колесо поток из
меняет направление от осевого к радиальному и твердые частицы под 
влиянием цевтробежиых сил выпадают иа втулку и основной диск, по
степенно истирая их. При пересечении потоком вращающейся решетки 
лопастей происходит выпадение абразивных частиц в некоторых местах 
лопастей, приводящих их к разрушению. 

Полное предотвращение износа деталей рабочего колеса невоз
можно. Уменьшение износа достигается наплавкой твердых металлов 
электрическим способом в тех местах, где в данной конструкции про
является износ. Толщина слоя наплавки составляет от 2 до 4 мм. Срок 
службы рабочего колеса при наплавке увеличивается в 3—4 раза. 

Наплавка твердыми сплавами широко применяется в эксплуатаци
онной практике п экономически вполне оправдывается. 

На рис. 5.18 изображена конструкция дутьевого вентилятора одно
стороннего всасывания. 

Рабочее колесо / вентилятора с лопастями переменной ширины, по
саженное на консоль вала, располагается в сварном спиральном корпу
се 2, крепящемся на фундаменте раздельно от электродвигателя 3 В 
блока подшипников 4. На входной воронке 5, обеспечивающей посте
пенное изменение скорости потока при подводе к рабочему колесу, кре
пится блок 6 осевого направляющего аппарата, регулирующего подачу. 

Основные параметры вентиляторов этого типа при диаметрах рабо
чего колеса £> 2=600-н2000 мм; Q=4400-s-200 ООО м»/ч; W=97-f-610 мм 
вод. ст.; W=173-=-590 кВт; rj = 67-5-70 %; n=750-M430 об/мии. 
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Рнс. 5.19. Дымосос центробежный двустороннего всасывания 



Па рис. 5.19 представлена конструкция дымососа двустороннего 
всасывания. Рабочее колесо / посажено иа полый вал, опирающийся 
pa подшипники 2, вынесенные из газового потока. Подвод дымовых 
газов к рабочему колесу — через боковые карманы 3 и входные кони
ческие воронки 4, в которых располагаются направляющие аппараты 
,7 осеиого типа. 

Диаметры рабочих колес дымососов этого типа D 2 = 1800-^2600 мм. 
Основные параметры: Q=240000+500000 м 3 /ч; г/=150-^-350 мм вод. 

г; \ '= 120-^-585 кВт; п = 7 3 5 об/мин; г]=0,83. 
Сводные графики полей рабочих параметров дутьевых вентилято-

P01I 1» дымососов см. в [21] . 

5.7. Вентиляторные установки 

Вентиляторной установкой называют агрегат, состоящий из венти
лятора с приводным двигателем и вспомогательным комплектующим 
оборудованием (шиберами на всасывающем или напорном патрубке, 
измерительной аппаратурой, пусковыми устройствами двигателя и пр.). 
Наравне с вентилятором приводной двигатель является основным обо
рудованием, определяющим КПД установки. 

В установках общепромышленного назначения желательно непо
средственное соединение валов двигателя и вентилятора при помощи 
упругой муфты. Применение глухих жестких муфт не рекомендуется 
вследствие невозможности абсолютно точной центровки валов и возни
кающих при этом вибраций агрегата и шума. Из-за ограниченности ря
да частот вращения короткозамкнутых асинхронных двигателей (730— 
900—1430—2960 об/мин) в некоторых случаях соединяют валы двига
телей и вентиляторов клииоременной передачей. 

Конструктивное исполнение двигателей (открытые, защищенные, 
пзрывобезопаеные) определяется условиями помещений, где располага
ются вентиляторные установки. 

Для привода дымососов и вентиляторов применяют в основном 
асинхронные односкоростиые и двухскоростные двигатели закрытого 
исполнения с охлаждением обмоток замкнутым объемом воздуха, цир
кулирующим через специальную охлаждающую установку (водяной 
трубчатый теплообменник). Применение дорогих двухскоростных двига
телей для привода крупных вентиляторов и дымососов, работающих в 
режимах глубокого регулирования, вполне оправдывается повышением 
общего эксплуатационного КПД установки. 

Эксплуатационная надежность вентиляторной установки зависит 
не только от конструкций вентилятора и приводного двигателя, но в 
Гюльшой степени и от точности и качества их совместного монтажа. 

Установки небольших размеров желательно монтировать иа общей 
.'.птой или сварной раме, крепящейся к фундаменту, установки средних 
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и больших размеров — на жестких, армированных, бетонных фунда
ментах без рам (вентилятор и двигатель раздельно). 

Шум, производимый вентиляторной установкой, вызывается в ос
новном аэродинамическими факторами в потоке газа, проходящего че
рез вентилятор, вибрацией агрегата вследствие плохой центровки при 
монтаже и небалансом роторов вентилятора и двигателя. Шум венти
ляторной установки проявляется тем свльиее, чем больше частота вра
щения и выше окружные скорости и2 концов рабочих лопастей. 

Меры, ведущие к уменьшению шума вентиляторных установок: ра
циональная форма проточной полости вентилятора с применением ло
пастей с малым углом Ргл, тщательная балансировка ротора вентилято
ра (при значительной ширине колеса — обязательно динамическая), 
точная центровка при монтаже, применение звукоизолирующих упру
гих прокладок (резина, пробка, войлок) между опорными поверхностя
ми вентилятора и фундаментом, крепление уголками жесткости плоских 
торцовых поверхностей вентилятора, ограничение скорости и2 в преде
лах 45—50 м/с. 

С целью контроля работы вентиляторная установка должна быть 
снабжена необходимой измерительной аппаратурой: тягонапоромерами, 
дроссельным устройством для измерения подачи, ваттметрами или 
счетчиками электроэнергии, указателями температуры подшипников. 
В некоторых случаях шкалы приборов, контролирующих работу вен
тиляторных установок, выносятся на центральный щит (дымососы и 
дутьевые вентиляторы). 

Порядок пуска и останова вентиляторных и дымососных установок, 
регламентируется указаниями эксплуатационных инструкций. 

Расход электроэнергии на привод дутьевых и мельничных вентиля
торов и дымососов энергетических блоков относится к расходам на 
собственные нужды станции. Эти расходы должны быть минимальными. 
Поэтому затраты на реконструкцию, модернизацию и автоматизацию 
вентиляторных установок, имеющие целью иовышение их КПД, обыч
но экономически оправдываются. 

5.8. Влияние механических примесей в газе 
на работу вентилятора 

Для перемещения смесей газов с мелкими твердыми частицами 
применяют вентиляторы специальных конструкций, называемые обычно 
пылевыми. Такие случаи встречаются в системах отсасывания пыльных 
газов, в пневмотранспорте, в системах пылеприготовлеиия энергетичес
ких блоков. В последнем случае вентиляторы называют мельничными. 

Аэродинамические схемы пылевых и мельничных вентиляторов 
близки к схемам обычных высоконапорных вентиляторов, но в их кон
струкциях есть особенности. 
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Пылевые вентиляторы, подающие холодные смеси, имеют рабочие 
колеса нли без покрывающего диска, или совсем бездисковые (см. рис. 
5.9, д и е). В таких конструкциях рабочих колес уменьшается или соп-
ctu исключается абразивный" износ дисков, весьма значг!тельнын в обыч
ных конструкциях. 

Рабочие лопатки пылевых вентиляторов должны хорошо сопротив
ляться истиранию твердыми частицами, содержащимися в газовом по
токе. Поэтому рабочие лопасти и их ступицы изготовляются из твер
дых, хорошо сопротивляющихся истиранию металлов или наплавляются 
твердыми -сплавами. Количество рабочих лопаток берется малым — 
6—8 шт. для быстроты демонтажа и ремонта. 

Корпуса таких вентиляторов изготовляются из листов увеличенной 
по сравнению с листами в обычных конструкциях толщины. В некото
рых Конструкциях внутренняя поверхность корпуса бронируется съем
ными плитами из отбеленного чугуна большой твердости. 

Соображения по защите мельничных вентиляторов от абразивного 
износа и вредных термических влияний изложены в § 5.6. 

Рассмотрим влияние твердых частиц, содержащихся в газе, на ра
бочие параметры вентилятора. Концентрация твердых частиц в газоном 
потоке характеризуется коэффициентом р. массовой концентрации- ц = 
= М Т / М Г , где Mi — масса твердых частиц, перемещаемых потоком га
за в секунду; М г — секундная масса чистого газа в смеси. 

Опыты, произведенные на вентиляторах, подающих смеси с малым 
н при мелкой пыли, переносимой потоком во взвешенном состоянии, 
показывают, что давление и подача вентилятора такие же, как при ра
боте его на чистом газе. 

Плотность смеси р с м = ( M T + M r ) / Q C M . Плотность чистого газа р г = 
= M , / Q r . Отношение плотностей р с м / л г = (Мт+Мг)/Мг. Следовательно, 
pcM/pi = l + u. И 

Рсм = РгО 

Отноше ие мощностей вентиляторов, работающих на смеси и чис
том газе, 

А̂ см _ Рем Q c m gr/рм Ргм 
Nr PrQrgHr Рг 

Поэтому Л'см = (1 + p.) Nr. Если вентилятор перемещает смесь с твер
дыми частицами значительных размеров, то поперечные составляющие 
скорости в турбулентном горизонтальном потоке оказываются недоста
точными для поддержания твердых частиц во взвешенном состоянии. 
Происходит выпадение твердых частиц на поверхность, ограничиваю
щую поток, возникает дополнительная затрата энергии на преодоление 
сил трения твердых частиц о поверхность. 

Вследствие значительной инерционности крупных частиц они ие мо
гут следовать за пульсациями в турбулентном потоке и частота их со-
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ударении возрастает, увеличивая внутренние потери энергии в потоке. 
При этом уменьшается давление р См вентилятора, падает его КПД и 
возрастает мощность. 

Подробные исследования, проведенные М. П. Калинушкиным, при
вели к следующим полуэмпирическим зависимостям: 

Коэффициенты коррекции kp и kN определяются по опытным дан
ным и при размерах твердых частиц органического происхождения 
(торф, опилки) 0,5—3 мм составляют kp—G,\-s-0,45; ft,v•= 1,5-г-1,7. 

Коэффициент полезного действия вентилятора, подающего смесь в 
этом случае, 

Р с ч = Р г О —-k v и); 

* с « = Л ' г ( 1 + ^ ) -

1 — h „ ц 

1 + 



Часть III 

ОСЕВЫЕ Н А С О С Ы И ВЕНТИЛЯТОРЫ 

ГЛАВА ШЕСТАЯ 

О С Н О В Ы ТЕОРИИ 

6 .1. Решетка профилей 

В осевой машине (вентиляторе, компрессоре, насосе) 
передача энергии с вала потоку происходит при помощи 
рабочего колеса, состоящего из консольных лопастей, за
крепленных на втулке (рис. 6 .1). Так как колесо машины, 
вращаясь, удерживается в осевом направлении, а лопасти 
ого закреплены под углом к плоскости вращения, то коле
со перемещает жидкость (или газ) вдоль оси. При этом 
поток несколько закручивается. 

Для рассмотрения работы осевых машин пользуются 
теорией решетки профилей. 

Рассекая колесо цилиндрической поверхностью радиу
сом г (рис. 6.1) и развертывая эту поверхность с сечениями 
лопастей, получаем плоскую решетку профилей осевой ма
шины (рис. 6.2). 

Основные величины, характеризующие геометрию ре
шетки, следующие: t — шаг лопастей, равный расстоянию 
между сходственными точками сечений лопасти, измерен
ному в направлении движения решетки; b — длина хорды 
сечения лопасти; В — ширина решетки — размер, парал
лельный оси вращения; р [ л и р 2 л — лопастные углы на вхо
де и выходе; р у — угол установки лопасти — угол между 
хордой лопасти и осью решетки. 

Густотой решетки b называют отношение хорды к шагу: 

Величину, обратную густоте, называют относительным 
шагом: 

Построив планы скоростей на входе и выходе, введем 
основные кинематические параметры потока, проходящего 
через решетку (рис. 6.3): щ, wu с\ и и2, ш 2 | с2— соотве!-

(6.1) 

(6.2) 
ь 
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ствешю переносная, относительная и абсолютная скорости 
на входе и выходе; fj, и р 2 — углы входа и выхода — углы 
между осью решетки и относительными скоростями на вхо
де и выходе; i—угол атаки лопасти па входе (между ка-

777777Z 777777777777777Л 
Рис. 6 1. Схема четырехлопастной осевой машины 

Рис. 6.2. Решетка лопастей осевой машины, развернутая на плоскость 

Рис. 6.3. Параллелограммы 
скоростей решетки лопастей 
осевой машины 

сательной к средней линии 
профиля и относительной ско
ростью на входе); i«, — угол 
атаки лопасти решетки (меж
ду хордой профиля и средней 
векторной относительной ско
ростью Woo). 

Из планов скоростей (рис. 
6 .3) следует, что решетка, 
профилей изменяет значения 
и направления относитель
ной и абсолютной скоро
стей. 
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Характерными особенностями являются закручивание 
потока решеткой (с2и>С\и) и наличие отставания потока 
иа выходе (рфЩ. 

6.2. Основные уравнения 

Уравнение неразрывности. Это уравнение имеет вид 
p ^ C j = р 2 Ц,с 2 . (6.3) 

Применим это уравнение к одному межлопастному ка
налу, рассматривая лопасть длиной Дл (см. рис. 6 . 1 ) . В пре
делах малой длины Дл можно полагать скорости не изменя
ющимися. Площади входного и выходного сечений одина
ковы, т. е. 

Ql = Q2 = tAr. 
В уравнении (6.3) векторы с{ и с2 соответственно нор

мальны к плоскостям сечений Qi и Q 2. Поэтому, полагая 
Qi и Q 2 нормальными к оси машины, следует считать с\ и 
с2 осевыми составляющими абсолютной скорости и обозна
чать индексом а. Из рис. 6.3 следует 

Сы = wla; с2а = wZa. 
Следовательно, уравнение неразрывности может быть за
писано после сокращения Qi и Q 2 так: 

(6.4) 
Pi а>10 = Р 2 Ща-

Для несжимаемой жидкости p i — р 2 , поэтому 
Cia = c2a = ca; wla=w^ = wa. (6.5) 

Уравнение энергии. В относительном движении через 
рабочее колесо осевой машины энергия потоку не сообща
ется; здесь происходит лишь преобразование кинетической 
энергии в потенциальную. Этот процесс сопровождается 
диссипацией энергии потока. 

При изменении удельной кинетической энергии относи
тельного движения от w\/2 до хю\ / 2 происходит непрерыв
ное изменение давления и плотности и уравнение энергии 
можно записать так: 

•3 Г dp 
2 J р 

+ AjL, f6.6) 

|'де AL — энергия, переходящая в теплоту. 
Изменение потенциальной энергии, выражаемое инте

гралом в правой части равенства (6.6), может быть вычис-
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лено в случаях, когда известна зависимость между р и р~ 
т. е. когда известен термодинамический процесс в межло--
пастном канале машины. В машинах низкого давления 

Рис. 6.4. Применение теоре
мы импульсов к определе
нию сил, действующих на 
лопасть 

(вентиляторы) —это изотермический, а в осевых компрес-
сорах — политропный процесс. 

Энергия, сообщаемая потоку рабочей лопастной решет
кой, может быть рассчитана по основному уравнению цен
тробежной машины, в котором щ~и\=и; 

Из планов скоростей (рис. 6.3) следует 
С2и = « 2 — С 2 а Ctg Р2; С1и = « 1 — Cla Ctgp\. 

Подставляя значения с2и и Сщ в выражение для LT и 
используя выражение (6.5), получаем 

Уравнение энергии абсолютного движения через рабо
чую лопастную решетку осевой машины можно записать 
аналогично уравнению (3.20): 

иса (ctg р, - ctg Рг) = ср (Т2 - Г,) + ' 2

2

 1 + д. (6.8) 

Уравнения количества движения. Уравнения количест
ва движения служат для расчета сил взаимодействия меж* 
ду потоком и лопастями осевой машины. Пусть участок ло-1 

пасти длиной Аг действует на поток с силой Р (см. рис. 6.1 
и 6.4). Проекции этой силы: Ра — на ось машины и Ри— 
на ось решетки. Рассмотрим поток при относительном дви
жении с шириной, равной шагу решетки. 

LT = u(c2u — clu)=uAcu. 

L ^ u c ^ c t g p ! — ctgP 2). (6 .7) 
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' к р е з сечение / - / проходит в секунду масса Дг7и>1ар,, 
( бладающая в направлении оси машины количеством дви
жения ArtwiapiWia, аналогично для сечения 2-2 Artw2ap2W2a-

Нсли р и р2—давления в сеченнях / - / и 2-2 потока, то 
об\словливаемые ими силы.— соответственно Дг/р, и 
&r'tp2. 

Импульс внешних сил, действующих на поток в направ
лении начальной скорости, равен изменению количества 
движения потока, поэтому 

( Р а + ArtPl — ArtpJ \с = - (Artp2 vqa - ArtPl w[a ) . 

Знак минус в правой части равенства указывает на то, 
что изменение количества движения рассматриваемою 
обьема жидкости вызывает силу, действующую на лопаегь 
и направлении, обратном Ра. Следовательно, 

Ра - Art (р2 - Pl) + Art (р, < - р, < ) . (6.9) 

Для несжимаемой жидкости Pi = р г и по уравнению 
(6.5) Wla — W2a, ПОЭТОМУ 

Pa = Ari(p2 - / ? , ) . (6 .10) 

Решетка профилей, перемещающая несжимаемую жид
кость, не изменяет осевой скорости потока; осевая сила, 
приложенная к потоку, расходуется иа повышение давле
ния. 

Применим уравнение количества движения для опреде
ления тангенциальной составляющей Ри. Для этого запи
шем уравнение количества движения в проекции на ось 
решетки. 

Количество движения в сечениях / - / и 2-2 
ArtwlaPiWlu и Artw2ap2w2u. 

Уравнение количества движения 
Ри \с ^ — (Artw2a р2 w2u — Artwla p t КУ,„). 

Отсюда следует 
Ри = Art (р, wla wlu — р2 w2a w2u). 

Используя равенство ( 6 . 4 ) , получаем 

^ = ^ P l % h B - % ) . ( 6 .П ) 

Результирующая получается геометрическим сложени
ем сил Ра и Ри. 
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Уравнение циркуляции. Общее выражение для цирку, 
ляции 

Г = (j)с cos ads 

легко применяется к профилю решетки. Рассматривая кон
тур 1-1-2-2-1 (см. рис. 6.4), представляем циркуляцию как: 
сумму следующих интегралов: 

1 2 2 1 
г = [ Щи dt + \ w ds — j " w2u dt — ^ w ds. 

i 1 2 2 

Ввиду того что линии 1-2 и 2-1 геометрически одинаковы 
н скорости в соответственных точках равны, второй и чет
вертый интегралы сокращаются. Следовательно, 

г = \№iu — w2u)dt. 

Поскольку Wm и w2u— постоянные, средние по шагу 
величины, 

T = {wlu-w2u)t. (6.12) 
Теорема Н. Е. Жуковского. Подъемная сила лопасти с 

1=1, движущейся в неограниченном пространстве, 1 опре
деляется известной теоремой Н. Е. Жуковского 

Py = pwV, (6 .13) 

где w — относительная скорость набегающего потока; Г— 
циркуляция по контуру, охватывающему лопасть. 

Изолированная лопасть не изменяет параметров пото
ка: относительная скорость перед лопастью и за нею оди
накова. Решетка лопастей, как это видно на рис. 6.3, изме
няет значение и направление относительной скорости 
(wi=T^w2). В этом заключается существенное различие в 
действии изолированной лопасти и решетки лопастей на 
поток. 

Теорема Н. Е. Жуковского для лопасти решетки 
Pv = рГш». (6.14) 

Из рис. 6.3 ясно, что Woo представляет собой среднюю 
векторную скорость 

wx = - у (wi -f- Шз). 

1 Такую лопасть называют изолированной. 
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В случае обтекания решетки газом плотность р в урав
нении (6.14) можно полагать среднеарифметической плот
ностей входа и выхода. 

Нетрудно убедиться, что направление силы Ру нормаль
но к вектору Шоо (рис. 6.5). 

Аэродинамические коэффициенты. Распространяя из
вестный в аэромеханике способ расчета сил, действующих 

на изолированную лопасть, на решетку профилей, можно 
записать 

П и °° 
р у ^ с у Р Ь ~ ; (6.15) 

где су и сх—коэффициенты подъемной силы и лобового 
сопротивления; Р„ и Рх — подъемная и лобовая силы вза
имодействия потока и профиля решетки. 

Коэффициент сх может быть определен только опытным 
путем; приближенное значение су можно найти теоретиче
ски, а точное— из опыта. 

Сопоставив уравнения (6.14) и первое из уравнений 
(6.15), получим 

pWooT^Cy Ф— • 
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Следовательно, 

v 2 

Последнее уравнение совместно с уравнением (6.12) позво
ляет определить су: 

с = о 1 Щи — ^ш 

Из рпс. 6.3 имеем 

= cig \\ sin р » п ^ = ctg P2 sin р». 

Поэтому 

c ^ - ^ t c t g f t - c t g p j s i n P o o . (6.16) 

Это равенство дает возможность расчета коэффициента с„' 
по известным параметрам решетки профилен. 

Точные значения сь и с и получают путем продувки ре
шеток лопастей различных форм при разных углах атаки; 
производя измерения скорости, плотности и сил Ру и Рх, 
производят расчет су и сх по уравнениям (6.15). Результа
ты продувок изображают графически, как это показано, 
например, на рис. 6.6. 

Подобрав при проектировании диаграмму для решетки 
данного геометрического типа и задавая угол атаки, нахо
дят по диаграмме значения су и сх и по формулам (6.15) 
вычисляют Ру и Рх. 

6.3. Напор, потери энергии, КПД 

Теоретический напор, создаваемый рабочим колесом 
осевой машины, может быть вычислен по уравнению Эйлера, 
в котором следует полагать « I = H 2 = « . При этом условии 
получаем уравнение (6.7). Введем в это уравнение Коэф
фициент расхода q>: 

ф = с„/«, (6.17) 

определяющий объемный расход, приходящийся на едини
цу площади поперечного сечения решетки лопастей. 

Тогда получим 

Я , = — °а (Ctg Рх - Ctg Р2) = — ф (Ctg p t - Ctg Р2). (6.18) 
8 8 
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Теоретическое давление, создаваемое колесом, 
Pi = PgHT = ри г Ф (ctg Pi — ctg р 2). (6.19) 

Потери энергии в осевых машинах обусловливаются 
трением и вихреобразованием в проточных полостях, пере
теканием части потока через зазоры, механическим трени
ем в подшипниках и уплотнениях. 

Эффективность решеток осевых машин для несжимае
мой жидкости может оцениваться посредством КПД рс-
iceiKH 

- — £ г - - — . <6-2 0> 
Р + Д Р Р т 

где р и р т — действительное и теоретическое повышения 
давления в решетке; Др — потери давления в решетке. 

Если решетка повышает давление с р \ до р 2 , то 

Р г — P i + А р 

Для несжимаемой жидкости по уравнению (6.6) 
2 1 WX — WN 

P 2 - P i + Ap = p 2 . (6.22) 

Из планов скоростей входа и выхода следует 
9 2 

ОС — tt»2 

Р £ = Р K u — W2u) ®>а СШ Роо, 

где роо — угол между вектором ш ю и осью решетки. 
Используя выражение (6.22), получаем 

Рг — Pi + Д Р = - ~ с { £ 

По уравнению (6.10) для решетки с Дг=1 

P2 — Pi = ^по

следовательно, 

^ ^ ^ ^ c t g P ^ ^ - ^ p - . (6.23) 

В соответствии с рис. 6 .7 
Ра = Ру cosРсо — Рх sin рзс; P u = cos ^ + Ру sin р». (6.24) 
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Рис. 6 7. Составляющие силы, дейст
вующие на лопасть осевой машины 

Подставив значения Ра и 
Ри в выражение (6.23), после 
преобразований получим 

где ц. — обратное качество про
филя. 

Для лопастей осевых ма
шин ц = 0,02-т-0,04. При i i=0,03 и р у =25-н45° КПД решет
ки Г| Р=0,90-^-0,94. 

Для повышения КПД осевой машины следует приме
нять профили с возможно меньшими значениями ц. 

От теоретического давления, определяемого равенством 
(6.19), можно перейти к действительному давлению 

Р = Tip Рт = Р" 2 «Р (Ctg Р, — Ctg PJ Пр. (6.26) 

Действительное давление, создаваемое ступенью осе
вой машины, есть результат совместного действия подвода, 
решетки рабочих лопастей и отвода (диффузора). 

В отводе проявляется диффузорный эффект, повышаю
щий давление, 

Д д ВиФ ' (6.27) 

где с 3 и С4 — абсолютные скорости на входе и выходе от
вода (диффузора). 

Если 2 Д р — потери давления в подводе и отводе, то 
давление, создаваемое ступенью, 

Рс? = Р" 2 Ф (ctg Рх - ctg Рг) Ир + Д р д и ф - 2Дв. (6.28) 

Потери 2Др рассчитываются по формулам гидравлики. 
Коэффициенты местных потерь зависят от конструктивных 
форм подвода и отвода. 

Механический КПД учитывает потери энергии от тре
ния в уплотнениях, подшипниках и дискового трения, 

м м = 0,94--0,98. 

Объемные потери незначительны, т)0=«1. 
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Гидравлический КПД ступени 

Для осевых насосов и вентиляторов 
Г| г = 0,75-:-0,92. 

Полный КПД ступени 
П = ч г п г , = 0,70-:-0>90. 

Мощность на валу 
Ns=_Mgff (6 30) 

юооп" 

6.4. Многоступенчатые осевые насосы и вентиляторы 

Анализируя формулу (6.19), можно видеть, что давле
ние, создаваемое одним колесом осевой машины, ограниче
но скоростными и геометрическими факторами. В совре
менных осевых машинах транспортных установок применя
ют очень высокие окружные скорости па концах лопас-

J3 

Рис. G.8. Схема осе
вой машины с тремя 
ступенями 

тей—до 400 м/с. Но даже это во многих случаях не обес
печивает получения необходимого давления. Тогда приме
няют многоступенчатые машины. 

Осевая многоступенчатая машина имеет несколько осе
вых колес, насаженных на общий вал (рис. 6.8). При этом 
между каждыми двумя рабочими колесами ставится на
правляющий аппарат. Его назначение —раскручивать по
ток, выходящий из рабочего колеса, и придавать ему на
правление, необходимое для эффективной передачи энер
гии в следующей ступени. В направляющем аппарате, кро
ме того, происходит преобразование части скоростного на
пора в потенциальную энергию. 

Направляющий аппарат обычно выполняется из кри
волинейных профилей переменной толщины, обладающих 
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малым лобовым сопротивлением. Количество ступеней дав
ления в осевых машинах обычных типов достигает 20. 

6.5. Особенности условий работы длинных лопастей 

Элементы лопасген осевой машины, находящиеся на 
различных расстояниях от центра, вращаются с неодинако
выми скоростями. Вследствие этого лопасть с постоянной 
шириной и постоянными углами входа и выхода создает 
напор, изменяющийся по длине ее. Это приводит к ради
альным перемещениям частиц жидкости в проточной поло
сти рабочих колес и отводов и понижению КПД машины. 

Явление радиального перемещения особенно сильно 
сказывается в ступенях машины с относительно большой 
длиной лопасти. Поэтому ступени осевых машин с большой 
длиной лопастей обычно проектируют исходя из условий 
отсутствия радиальных перетеканий жидкости. 

В теории осевых машин показано, что условие радиаль
ного равновесия, если пренебречь Силами вязкости потока, 
выражается равенством 

rcu = const. (6.31) 

Это соотношение имеет большое практическое значение, 
показывая, что отсутствие радиальных перетеканий воз
можно лишь при постоянстве циркуляции по длине лопа
сти. В этом случае каждая частица потока движется по ци
линдрической поверхности соответствующего радиуса. 

Уравнение (6.31) является важнейшим положением 
вихревой теории воздушных винтов Н. Е. Жуковского. Вы
полнение его для осевых машин дает существенное повы
шение их КПД. 

Влияние условия (6.31) на конструктивную форму ло
пасти проявляется в том, что она получается закрученной 
(винтовой) с переменными углами В[Л и Вгл по длине. Та
кие лопасти имеют широкое применение, в особенности в 
машинах с малым относительным диаметром втулки. 

В машинах с большим относительным диаметром втул
ки лопасти выполняются незакрученными, по с хордой, 
уменьшающейся к периферии. 

6.6. Расчет осевых насосов и вентиляторов 

Определение основных размеров осевых насосов и вен
тиляторов производится на основе уравнений Эйлера и не
разрывности потока. При этом учитываются особенности 
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работы ступеней и конструктивные соотношения, принятые 
в практике. Для расчета должны быть заданы: Н — напор, 
выраженный в метрах столба среды, перемещаемой маши-
пои; Q — подача, м 3/с, и физические константы среды. 

Осевые машины соединяются с электродвигателем нс-
г ;средственно; в таких случаях, частоту вращения машины 
принимают равной рабочей частоте вращения элсктродви-
iателя. 

Соответственно окружные скорости концов лопастей 
оказываются значительными. Так, в случае насосов допус
кают окружные скорости до 6 0 м/с; большие значения 
не принимают из условий недопустимости кавитации. 
В осевых вентиляторах обычно ограничиваются скоростями 
до ! 0 0 м/с во избежание появления сильного шума. Отно
сительный диаг.5етр втулки принимают V = « D i i t / A i = 0 , 4 4 - 0 , 8 , 
причем большие значения выбираются для высоконапор-
нык машин. 

Коэффициент расхода ф принимают в пределах 0 , 4 — 0 , 8 . 
Диаметр рабочего колеса машины может быть опреде

лен из уравнения неразрывности 

0,785D^(l — v2) 60 

где k = calum. 
Очевидно, 

" V v(l—v*)K кч>п 

При выбранных v и & ф последнее равенство однозначно 
определяет диаметр колеса осевой машины. Обычно kv = 
= 0,6-4-1. Далее определяется диаметр втулки DBT=\DH и 
находится длина лопасти 

1« = 

Целесообразность применения высоких частот враще
ния непосредственно ясна из выражения (6.32), показыва
ющего уменьшение D„ при повышении п. 

Как было указано выше, элементы лопасти, находящи
еся на разных расстояниях от центра колеса, работают с 
различной эффективностью. Поэтому допускается расчет 

лопастей по среднему диаметру и при
менение цилиндрических лопастей только при v ^ 0 , 7 . 
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При v < 0 , 7 разбивают лопасть по длине на 7—10 участ
ков и ведут расчет каждого из них отдельно по среднему 
диаметру его, получая различные значения лопастных уг
лов на входе и выходе; лопасть получается закрученной 
(винтовой). 

Так как осевая составляющая са скорости для принятого 
значения ф известна (с а —ц>ии), то при отсутствии закрут
ки на входе 

р, = arctgCj/ucp. 

Угол выхода потока из межлопастных каналов 

p 2 = arctg ^ _ . 

Величина с?й определяется из основного уравнения ма
шины 

где / / — напор одной ступени машины; т| г — гидравличес
кий КПД, лежащий в пределах 0,75—0,92. 

Лопастные углы на входе и выходе: 

Pi.V = Pi + *. 1 = 2-5-7°; 

Р н = Рхл + ДРл, 

где Д р л принимается по результатам экспериментальных 
продувок решеток лопастей. 

Количество рабочих лопастей осевых насосов выбирают 
от 3 до 6, а осевых вентиляторов — до 40. 

В многоступенчатых осевых машинах между венцами 
рабочих лопастей двух соседних ступеней помещаются вен
цы неподвижных лопаток, направляющих поток, проходя
щий из одного рабочего колеса в другое (см. рис. 6.8). 

Угол входа направляющих лопаток a2= a r c t g c a / c2u , а 
угол выхода <хз=90°. 

При известном значении относительного шага профиля 
/ = 0,5-т-1,5 определяется хорда профиля b=t/t (где t вы
числяется по диаметру колеса и принятому количеству ло
пастей). 

Построив среднюю линию профиля по углам р ^ , ргл и 
Ь, по относительным координатам профилей можно постро
ить профили лопастей. 
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При длинных лопатках ( v < 0 , 7 ) хорду профиля изме
няют по длине так, чтобы й в т — ( 1 -=-1,5)й„, где Ьн — хорда 
профиля на окружности наружного диаметра колеса. 

6.7. Характеристики. Регулирование лодачи 

Аналогично центробежным машинам характеристики 
осевых машин дают зависимость напора (давления), мощ
ности на валу и КПД от подачи. Характеристики получа
ют обычно путем испытания при постоянной частоте вра
щения и пересчитывают на различные частоты вращения 
по формулам пропорциональности. 

Форма характеристик определяется конструкцией и 
аэродинамическими свойствами машины. 

В отличие от центробежных машин характеристика на
пора (давления) осевой машины часто имеет седлообразную 
форму (рис. 6.9), однако у низкой а порных машин встреча
ется падающая форма этой характеристики. 

Седловина на характеристике объясняется снижением 
подъемной силы лопастей при малых подачах и повышен
ных углах атаки и наличием вторичных течений. 

Характеристики мощности осевых машин показывают 
уменьшение мощности при увеличении Q или близки, как 
у вентиляторов, к горизонтальной линии (рис. 6.10). По
этому пуск осевых машин допустим при открытой задвиж
ке на напорной трубе, т. е. под нагрузкой. 
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Характеристики КПД осевых машин с рабочими лопас
тями, жестко закрепленными на втулке, имеют резко вы
раженный максимум; при отклонении режима машины от 
оптимального КПД здесь резко изменяется. 

В некоторых случаях осевые насосы выполняют с пово
ротными (на ходу) рабочими лопастями. В этих случаях 
возможно значительное изменение расхода без существен
ного снижения КПД. 

Рабочий участок характеристики устанавливается в 
стабильной части ее правее горба Б (рис. 6.10). Макси

мально допустимое дав
ление составляет 0,9 Дав
ления в точке Б характе
ристики. Допустимое по
ниженное значение КПД 
составляет до 0,9г |Маис. 

Характеристики осе
вых машин, так же как 
и центробежных, могут 
быть даны в безразмер
ных координатах. 

Регулирование подачи 
осевых машин может 
производиться изменени
ем частоты вращения, 
поворотом рабочих лопа
стей, направляющим ап
паратом на входе и дрос
селированием. Первый 

способ -наиболее эффективен. Дроссельное регулирование 
особенно неэкономично, потому что при этом при пониже
нии подачи мощность остается постоянной или возрастает 
(рис. 6.10). Поэтому расход энергии на единицу объема 
перемещаемой среды при регулировании этим способом 
увеличивается. 

При регулировании осевых машин поворотом лопастей 
рабочего колеса или направляющим аппаратом на входе 
достигается очень экономное использование энергии при
вода. 

При регулировании осевых машин поворотом лопаток 
рабочего колеса или направляющим аппаратом удобно 
пользоваться типовыми регулировочными характеристика
ми. Рабочая область характеристик, ограничиваемая зна
чениями допустимых КПД, выделяется па характеристике 
(заштрихованная площадка на рис. 6.11). 

мин Чцакс 

Рис. 6.11. Рабочая область характе
ристики 
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ГЛАВА СЕДЬМАЯ 

КОНСТРУКЦИИ ОСЕВЫХ Н А С О С О В И ВЕНТИЛЯТОРОВ 

7.1. Осевые насосы 

Осевые насосы большой подачи выполняются с верти
кальным расположением вала. 

Рассмотрим конструкцию насоса, представленного на 
рис. 7.1. К станине / , опирающейся на раму из швеллеров 
2, крепится корпус 3 с направляющим аппаратом 4. На ко
ническую заточку нижнего конца вала сажается ступица 5 
рабочего колеса, крепящаяся при помощи врезной шпонки 
и ганки. Лобовая часть ступицы обработана в виде тела с 
малым сопротивлением при обтекании. 

Лопасти направляющего аппарата 4 поддерживают 
своими внутренними концами криволинейную втулку 6 
(задний обтекатель), на внутреннем фланце которой кре
пится нижний подшипник 7. 

Ротор насоса, состоящий из вала с облицовкой 8, рабо
чею колеса, соединительной муфты и упорного кольца, 
подвешен на упорном подшипнике, помещенном в корпусе 
9. Таким образом, вся осевая нагрузка передается на ста
нину насоса. В корпусе 9 расположен также и верхний под
шипник. В тумбе 10 смонтирован сальник. 

Смазка верхних подшипников производится густой кон
систентной мазью при помощи пресс-масленок. Нижний 
подшипник имеет водяную смазку. 

При небольших подачах все детали насоса, кроме вала 
и крепежных частей (колец, втулок, болтов, гаек) , выпол
няются из чугунного литья. 

В насосах значительной подачи рабочее колесо выпол
няется из стального литья. Лопасти могут изготовляться 
отдельно от втулки и крепиться к ней одним или несколь
кими болтами. 

Известны конструкции осевых насосов, выполненные в 
основном из листовой и фасонной стали сварным способом. 

Насос приводится в движение вертикальным электро
двигателем. 

Конструкции осевых двухступенчатых насосов значи
тельно сложнее и выполняются с корпусом, имеющим разъ
ем в меридиональной плоскости. 

Промышленность Советского Союза выпускает осевые 
насосы типов О н ОП. Насосы типа О имеют жесткое кре
пление лопастей к втулке, типа ОП— поворотное креп.те-
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ние (поворот — перестановка лопастей — производится при 
остановленном насосе). 

Имеются конструкции крупных осевых насосов с лопас
тями, поворачиваемыми на ходу насоса через полый вал 
аналогично поворотно-лопастным гидротурбинам. Это да
ет большие удобства при регулировании подачи при сохра
нении высокого КПД. Однако этот способ усложняет и 

удорожает конструкцию и оправдан только для крупных 
машин. 

На рис. 7.2 показано рабочее колесо насоса типа ОП. 
При диаметрах рабочего колеса от 295 до 1850 мм насо

сы типов О и ОП имеют рабочие параметры в следующих 
диапазонах: 

Частота вращения, об/мин 960—210 
Подача, м3/ч 4450—54 7 0 0 
Напор, м , 1,9—20,9 
Мощность, кВт 44—3000 
Коэффициент полезного действия, % , , 81—86 
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7.2. Осевые веннтиляторы 

Схема конструкции одноступенчатого осевого вентиля
тора была приведена на рис. 6.1. 

Основные размеры осевых вентиляторов различных ти
пов даются в зависимости от диаметра рабочего колеса на 
аэродинамических схемах. На рис. 7.3 показана аэродина-

8Aj 

•А 
А 

длины 
лопасти 

Рис 7.3. Аэродинамическая схема осевого вентилятора серии В: 
1 — коллектор; 2 — кок, 3 — рабочее колесо; СЛ—спрямляющий aim,фат 

мпческая схема осевого вентилятора серии В (высокона
порный). 

Осевые вентиляторы общего назначения изготовляются 
в соответствии с ГОСТ для санитарно-технических и произ
водственных целей. 

Аналогично центробежным вентиляторам номер осевого 
вентилятора — диаметр окружности, на которой лежат на
ружные концы рабочих лопастей (диаметр рабочего коле
са), выраженный в дециметрах. 

Заводы выпускают осевые вентиляторы с диаметрами 
рабочих колес от 300 до 2000 мм на подачи до 130 м 3/с и 
Давления 30—1000 Па (при р = 1 , 2 кг /м 3 ) . 

Лопасти рабочих колес могут выполняться поворотны
ми и пеповоротными (жестко закрепленными на втулке). 
Основные размеры осевых вентиляторов общего назня-
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чспия по ГОСТ: DBT = (0,3-7-0,55)/); диаметр входного ко
нуса D K = 1,2D; длина входного конуса L K = 0 , 2 D. 

Углы установки лопастей 15—32°. 
В конструкциях осевых вентиляторов с одним н не

сколькими рабочими колесами применяются устройства, 
улучшающие аэродинамику потока и повышающие КПД 
вентиляторов: коки, обтекатели, направляющие и спрямля
ющие аппараты. 

На рис. 7.4 показаны лопасти и параллелограммы ско
ростей двуступенчатого осевого вентилятора. Рассмотрим 

НА PJl НА РЛ с А 

Сечения 1 2 1 2 

Рис. 7.4. Лопасти и параллелограммы скоростей двухступенчатого осе
вого вентилятора 

назначение отдельных элементов конструкций осевого вен
тилятора. 

Кок К представляет собой тело, штампованное из тон
кого листового металла, закрепляемое неподвижно перед 
направляющим аппаратом. Назначение кока — обеспечить 
постепенное возрастание скорости потока до значения Со 
на входе в направляющий аппарат первой ступени при ми
нимальных потерях энергии. Направляющий аппарат НА 
состоит из венца неподвижных лопаток, располагающихся 
перед входом в рабочее колесо. 
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Выходные углы лопаток НА могут быть выбраны так, 
что t ' i u будет отрицательно, т. е. поток на выходе из НА 
б\дст иметь направление, противоположное направлению 
ерашення рабочего колеса. Это приводит к увеличению на
пора вентилятора. 

о,1 

н 

0,5 

0,5 

0,5 

0,5 

\ Н 
N 
0,03 - 0,3 

N —— 0,02 - 0,1 

\ а 
0,0} - 0,1 

О 0,1 0,Z 
р.;с. 7.5. Безразмерная характеристика вентилятора серии Л\Ц 

л-л 

Рис. 7.6. Осевой вентилятор № 4 серии МЦ 
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Положение лопастей рабочего колеса определявши в 
основном значением угла схода потока с лопаток НА. 

Назначение спрямляющего аппарата СА состоит в без
ударном принятии потока, сходящего с лопастей рабочего 
колеса, и приданий потоку осевого направления. Если пос
леднее не выполнено, то энергия с\и /2 будет потеряна. 
Раскручивание потока, т. е. уменьшение с2и до нуля, при
водит к повышению КПД вентилятора. Обтекатель О, рас-

Рис. 7.7. Вентилятор с электродвигателем, вынесенным из потока 

полагаемый неподвижно за спрямляющим аппаратом, 
уменьшает потери в потоке при постепенном уменьшении 
скорости. Параллелограммы скоростей решеток лопастей 
на рис. 7.4 дают представление о кинематической структу
ре потока в осевом двухступенчатом вентиляторе. 

Регулирование подачи осевых вентиляторов может-
производнться изменением частоты вращения, направляю
щим аппаратом НА на входе, поворотом рабочих лопастей 
РЛ и одновременно двумя последними способами. 

Наиболее часто, в случае привода от электродвигате
ля с постоянной частотой вращения, применяется регули
рование НА на входе. 

Некоторые конструкции одноступенчатых осевых венти
ляторов допускают реверсирование, т. е. при изменении на
правления вращения или углов расположения лопастей они 
изменяют направление потока. Лопасти таких вентилято
ров должны выполняться с симметричным сечением. 

Характеристики напора осевых вентиляторов имеют 
обычно седлообразную форму. Это отчетливо замечается, 
например, в безразмерной характеристике вентилятора се
рии МЦ (рис. 7.5). Конструкция этого вентилятора показа
на на рис. 7.6. Ее основные особенности: винтовая форма 
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Рис. 7.9. Обший вид осевого дымососа ДО-31.Э 



лопасти, жесткое крепление лопастей на втулке, располо
жение рабочего колеса непосредственно на валу двигателя. 

Расположение электродвигателя в потоке газа в неко
торых случаях (высокая температура, запыленность) не
допустимо, и тогда двигатель выносят из потока (рис. 7.7). 

На рис. 7.8 представлена конструкция вертикального 
двухступенчатого осевого вентилятора типа К-06. Регули
рование подачи этого вентилятора — направляющими ап
паратами на входе. Вентилятор имеет КПД до 80 % при 
коэффициенте давления р—0,2. 

Имеется тенденция к применению осевых машин в ка
честве дымососов для крупных блочных ТЭС. 

На рис. 7.9 показана установка с осевым двухступенча
тым дымососом марки ДО-31,5. 
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Часть IV 
ОБЪЕМНЫЕ ПОРШНЕВЫЕ И РОТОРНЫЕ 
Н А С О С Ы 

ГЛАВА ВОСЬМАЯ 

ПОРШНЕВЫЕ Н А С О С Ы 

8.1. Способ действия. Индикаторная диаграмма 

Схема насоса с поршнем одностороннего действия и его 
теоретическая диаграмма давлений, называемая индика
торной, даны на рис. 8.1. 

При движении поршня вправо полость цилиндра со сто
роны клапанной коробки увеличивается и заполняется жид
костью, поступающей из приемной трубы через всасываю
щий клапан К\. При этом давление в клапанной коробке 
ниже атмосферного, что объясняется гидравлическим со
противлением всасывающего тракта, расположением по
верхности всасываемой жидкости ниже оси цилиндра и 
низким давлением над этой поверхностью. 

Изменение давления на протяжении всего хода поршня 
направо изобразится линией всасывания 4-1. 

В положении 1 поршень изменяет направление движе
ния на обратное и всасывающий клапан автоматически за
крывается; в клапанной коробке происходит резкое повы
шение давления до значения давления подачи р 2 . Этот 
процесс изображается вертикальной линией 1-2. В момент, 
когда давление повысится до р 2 , разность давлений под 
клапаном и над ним преодолевает вес и натяжение пружи
ны напорного клапана /С2 и он открывается. При равномер
ном движении поршня от точки 2 влево происходит подача 
жидкости при постоянном давлений р 2 . В крайнем левом 
положении поршень снова меняет направление движения. 
При этом давление в клапанной коробке резко падает по 
линии 3-4, напорный клапан /С2 закрывается и открывается 
всасывающий клапан Ki. Диаграмма давлений замыкается. 

Индикаторная диаграмма показывает, как меняется 
давление в цилиндре и клапанной коробке насоса на про
тяжении двух ходов поршня. Площадь индикаторной диа
граммы измеряется в Н - м / м 2 и, следовательно, представ
ляет собой работу поршня за два хода, отнесенную к 1 м 8 

его поверхности (см. § 8.4). 
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Действительная индикаторная диаграмма (рис. 8.2) от
личается от теоретической, представленной на рис. 8.1, в 
основном наличием колебаний давления в начале всасыва
ния н подачи. Эти колебания обусловлены влиянием инер
ции клапанов насоса и прилипанием плотно притертых по
верхностей их к седлам. Поэтому, например, в момент от
рыва от седла напорного клапана (точка 2) в клапанной 
коробке должно быть повышенное давление, создающее 

силу, способную оторвать клапан от седла и преодолеть 
его инерцию. 

Как только клапан открывается, давление в клапанной 
коробке резко снижается и клапан дает несколько быст
рых колебаний в потоке жидкости; при этом он дроссели
рует поток, вызывая колебания давления в клапанной ко
робке, отражающиеся на линии подачи индикаторной диа
граммы. На форму линий всасывания и подачи оказывают 
заметное влияние также силы инерции жидкости, поступа
ющей в цилиндр или уходящей из него при неравномерном 
движении поршня. 

Действительные индикаторные диаграммы снимают с 
насосов при помощи индикаторов. 

8.2. Подача поршневых насосов 

Подача поршневого насоса определяется размерами ра
бочего цилиндра, числом ходов поршня или частотой вра
щения вала насоса и количеством цилиндров. 

А' 

Рис. 8 1. Теоретическая индика
торная диаграмма поршневого иа
соса 

Рис. 8.2. Действительная 
индикаторная диаграмма 
поршневого иасоса 
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Если поршень насоса работает лишь одной своей сторо
ной (насос одностороннего действия) и приводится в дви
жение от двигателя при помощи кривошипно-шатунного 
механизма (рис. 8.3), то количество жидкости, м 3 /ч, фак
тически всасываемой и подаваемой насосом 

Q = ^ - D 2 S . 6 0 « r i o , (8.1) 

где п — число двойных ходов поршня в минуту; D — внут
ренний диаметр цилиндра; S — ход поршня; т)0—объемный 
КПД. 

Объемный КПД учитывает то обстоятельство, что на
сос не может подавать в напорный трубопровод объем 

Рис. 8 3. Схема иасоса одно- Рис. 8.4. Схема насоса двусто-
стороннсго действия ронисго действия 

жидкости, равный теоретическому объему, описываемому 
поршнем: часть жидкости неибежно теряется через неплот
ности, а часть протекает через клапаны, не мгновенно за
крывающиеся в левом и правом положениях поршня. 

Объемный КПД определяется при испытании насоса 
посредством измерения действительно подаваемого насо
сом объема жидкости. Делением последнего на рабочий 
объем цилиндра получаем т)0, обычно г) о=0,7-г-0,97. 

Насос двустороннего действия (рис. 8.4) создает 
подачу 

Q = ~- (2D2 — rf2) S • 60«Г] о . (8.2) 

Если насос имеет несколько цилиндров, поршни кото
рых приводятся в движение от общего коленчатого вала 
(многопоршневой насос), то его подача получается умноже
нием подачи одного поршня на их число. Характерными 
Для поршневых насосов величинами являются отношение 
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хода поршня к диаметру S/D и средняя скорость поршня 
Cjlcp=Sn/30. Обычно чем больше число двойных ходов 
поршня в минуту, тем меньше S/D. 

Для насосов, выпускаемых заводами СССР, 
SID = 0 , 8 ^ 2 ; с п . с р = 0 ,5^0 ,9 м/с. 

8.3. Неравномерность всасывания и подачи 

Жидкость всасывается в цилиндр насоса, следуя за дви
жущимся в нем поршнем, им же вытесняется в напорный 
трубопровод. Если жидкость несжимаема и не имеет раз
рывов, то она строго следует за 
движением поршня. В большин
стве конструкций поршневых 
насосов осуществляется нерав
номерное движение поршней 
при помощи кривошипно-ша-
тунных механизмов. Поэтому, 
если не предусмотреть специ
альных мер, жидкость будет 
двигаться во всасывающем и 
напорном трубопроводах тоже 
неравномерно. 

Рассмотрим процесс всасы
вания в цилиндр насоса одно
стороннего действия (см. рис. 
8.3), полагая, что RILtxO. 

Двигаясь из левого крайнего положения направо, пор
шень проходит путь x~R—R cos а (а — угол поворота 
кривошипа из левого крайнего положения). 

Переменная скорость движения поршня 

Рис. 8.5. Зависимость скорости 
поршия от угла поворота кри
вошипа в пределах от 0 до 
180° 

vn ~ = — (R — R cos а) = R sin а 
dt dt 1 

da 
dt 

(8.3) 

no da/dt=tu — угловая скорость вращения кривошипа, по
этому 

va = R(n sin a. (8.4) 
Графически выражение (8.4) представлено на рис. 8.5. Ус
корение поршня 

ап - -
dvn n da. 

ксо cos a , 
dt И Л И 

dt 

an — RuP cos a. (8.5) 

2 6 1 



Ускорение поршня изменяется в зависимости от угла 
поворота кривошипа по закону косинуса. 

Из формул (8.4) и (8.5) следует: 
при а = 0 vn = 0; ап~ Ru>2; 

при а — 90° vn = #со; ап = 0; 
при а = 180° vn = 0; аа = — Ясо2. 

Произведение скорости движения поршня на его пло
щадь даст объем V жидкости, всасываемой поршнем 
в единицу времени, 

V = Quvn = Qn Ксо sin а. (8.6) 
Диаграмму vn=f{a), приведенную на рис. 8.5, можно 

рассматривать и как диаграмму V " = / ( a ) ; для этого сле
дует лишь ввести для оси ординат новый масштаб, обус
ловленный наличием в формуле (8.6) множителя Q n . Сле
довательно, объем жидкости, всасываемой поршнем в ци
линдр, изменяется в зависимости от угла поворота криво
шипа по синусоиде. 

При движении поршня влево происходит только подача 
жидкости. Поэтому в пределах полного оборота вала (два 
хода поршня) диаграмма всасывания изобразится синусо
идой (ход вправо) и прямой линией, совпадающей с осью 
абсцисс (ход влево). 

В действительности R/L^=0 и синусоидальная диаг
рамма, изображенная на рис. 8.5, несколько искажается, 
теряя симметрию. 

Аналогично можно изобразить диаграмму подачи. Вса
сывание в клапанную коробку и подача из нее протекают 
неравномерно. Это вызывает возникновение инерционных 
сил, резко проявляющихся в моменты наибольших ускоре
ний поршня, т. с. в крайних его положениях. Сила инерции 
жидкости, движущейся безотрывно за поршнем, пропорци
ональна его ускорению, которое согласно формуле (8.5) 
пропорционально квадрату угловой скорости вала насоса. 
Поэтому при высокой частоте вращения вала насоса инер
ционные силы могут достигнуть большого значения, выз
вать разрыв сплошности потока и нарушить нормальную 
работу насоса. 

Если в насосе не предусмотрены меры, устраняющие 
неравномерность всасывания и подачи, то жидкость будет 
двигаться неравномерно по всей системе примыкающих к 
насосу трубопроводов. Это опасное явление может привес
ти к разрушению отдельных частей насоса и трубопрово
дов. 
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Существует несколько способов уменьшения неравно
мерности движения жидкости в трубопроводной системе, 
соединенной с насосом. Весьма эффективным способом яв
ляется применение многопоршневых насосов с параллель
ным соединением цилиндров, поршни которых приводятся в 
движение от общего коленчатого вала. Рассмотрим, на
пример, диаграмму подачи трехпоршневого насоса, у ко
торого колена вала располагаются под углом 120° (рис 
8.6). 

Поршни, двигаясь несинхронно, создают чередуемость 
ходов подачи во времени, и хотя подача из каждого цилин-

Рис. 86. Схема и диаграмма подачи трехпоршневого насоса односто
роннего действия 

дра остается неравномерной, общая подача насоса сущест
венно выравнивается. 

При вращении коленчатого вала по часовой стрелке па
лец 1 движется по дуге круга вверх и поршень цилиндра 
производит подачу из клапанной коробки в коллектор но 
синусоиде / . Поршень цилиндра 2 придет в нижнее край
нее положение и начнет подачу тогда, когда коленчатый 
вал повернется от исходного положения на угол 120°. По
этому синусоида / / подачи второго цилиндра изобразится 
на графике подачи в пределах углов 120—300°. Поршень 
цилиндра 3 проходит остаточную часть хода подачи, начи
ная от исходного положения вала, на протяжении угла по
ворота 60°. Эта часть синусоиды / / / подачи изобразится 
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ветвью ее в пределах углов 0—60°. Вместе с тем поршень 
цилиндра 3 начнет новый ход подачи после поворота вала 
на 240°, считая от исходного положения. Но на одном пол
ном обороте вала этот ход не закончится. Поэтому синусо
ида 111 подачи третьего цилиндра оборвется при а = 3 6 0 ° . 

В промежутках между углами 0—60, 120—180, 240— 
300° диаграммы подачи накладываются одна на другую. 
Это значит, что Происходит одновременная подача в кол
лектор Кг сразу из двух цилиндров: первого и третьего, 

первого и второго, второго и 
третьего. Поэтому для постро
ения диаграммы подачи в кол
лектор и напорный трубопро
вод следует суммировать орди
наты диаграмм отдельных ци
линдров там, где эти диаграм
мы накладываются. Проведя 
это суммирование, получим 
диаграмму подачи трехпоршне-
вого насоса, показанную на 
рис. 8.6 жирной линией. В этом 
случае отклонение максималь
ных значений мгновенной по
дачи от ее среднего значения 
для целого оборота очень не
значительно. Подача протекает 

здесь достаточно равномерно. Возможны и другие комбина
ции параллельного соединения цилиндров, дающие повы
шение равномерности подачи и всасывания. 

Другой способ повышения равномерности всасывания и 
подачи заключается в применении воздушных колпаков на-
всасывающей и напорной трубах близ клапанной коробки 
насоса. Рассмотрим способ работы воздушного колпака на 
всасывающей трубе насоса (рис. 8.7). Короткий патрубок 
1, присоединенный к клапанной коробке насоса, окружен 
верхней, расширенной частью 2 всасывающей трубы 3. 
Воздух, заключенный в цилиндрическом кольцевом объе
ме между трубами 1 к 2, является упругой средой, вырав
нивающей скорости движения жидкости во всасывающей 
трубе при неравномерном всасывании в клапанную ко
робку. 

Если насос не работает, то уровень жидкости занимает 
среднее положение, указанное на схеме. При работе иасо
са уровень колеблется между высшим и низшим его поло
жениями. Воздух при этом изменяет свой объем от сМин Д ° 

Рис. 8.7. Работа воздушного 
колпака на всасывающей тру
бе 
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Гмакс, что вызывает изменение его давления от Рмакс до 
Рмнн-

Работу воздушного колпака характеризуют степенью 
неравномерности его, обозначаемой б, 

6 = (Рмакс — РминУРср. (87) 
где Pcv — среднее давление воздуха в колпаке, 

Рср = 0,5 (Рмакс + Рмии). (8.8) 
При достаточно большом объеме воздуха в колпаке по

ток во всасывающей трубе движется почти с постоянной 
скоростью; неравномерное всасывание в клапанную короб
ку компенсируется переменным расходом жидкости из воз
душного колпака. 

Элементарная приближенная теория воздушного кол
пака основывается на уравнении изотермического газового 
процсеса 

pv = const, (8.9) 
где v — объем некоторого постоянного весового количества 
воздуха, заключенного в колпаке. 

Уравнение (8.9) для двух состояний воздуха в колпаке 
имеет вид 

Рмакс ^мии = Рмин^макс» 
откуда 

Рмин = Рмакс ^мин^макс-
Воспользуемся уравнениями (8.7) и (8.8): 

g Рмакс — Рмакс ^'мин/^манс 
Рмакс + Рмакс ^мин/̂ макс 

После алгебраического преобразования получим 
6 = (̂ макс — »ми|.)/Ос1*д- (8. Ю) 

Из рис. 8.7 видно, что разность а м а кс—»мин есть то ко
личество жидкости, которое поступает в цилиндр из воз
душного колпака за первую половину оборота вала. Это 
же количество накапливается в воздушном колпаке в ос
новном за вторую половину оборота вала. 

Воспользуемся диаграммой, приведенной на рис. 8.5, где 
нанесем линию аб равномерного поступления жидкости по 
всасывающей трубе насоса. Площадь прямоугольника оабв 
равновелика площади синусоиды всасывания. Ясно, что ес
ли движение во всасывающей трубе протекает неравномер
но по синусоиде оге, то площадь дгжд, лежащая выше ли-
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нии аб, представляет собой то количество жидкости, кото* 
рос в период всасывания должно быть взято из воздушного 
колпака. Но это количество равно & к =&макс—v M m - Вели
чина у к определяется построением синусоиды всасывания, 
планиметрированием ее и построением равновеликого с 
нею прямоугольника оабв. 

Если vK определено указанным путем, то по формуле 
(8.10) можно определить средний объем воздуха в колпаке 
при заданной степени неравномерности его: 

f c p = V 6 . (8.11) 

Аналогично можно рассмотреть работу напорного воз
душного колпака для любых насосов и при любом количе
стве цилиндров. 

Для колпаков на напорном разветвленном трубопрово
де полагают 6 = 0 , 0 2 и даже меньше, а для колпаков на 
всасывающих трубопроводах 6=0,04-^-0,05. 

Произведя построение диаграммы и вычисления, можно 
выразить средний объем воздуха в воздушном колпаке че
рез полезный объем цилиндра для насосов различных ти
пов. При 6 = 0 , 0 2 получится: 

для насоса одностороннего действия с с р = 2 7 , 5 QnS; для 
насоса двустороннего действия & c p=10,5Q n S; для трехпор
шневого насоса простого действия c C p=0 ,45Q n S. 

Многопоршневые насосы требуют воздушных колпаков 
относительно малой емкости. Применение миогопоршневых 
насосов с колпаками достаточной емкости обеспечивает 
почти равномерное движение жидкости в присоединяемых 
к ним трубопроводах, 

8.4. Мощность и КПД 

Воспользуемся индикаторной диаграммой, показанной 
на рис. 8.1, для вычисления внутренней (индикаторной) 
мощности поршневого насоса. 

Атмосферная линия, разделяя индикаторную диаграмму 
на две части, позволяет определить значения избыточных 
давлений р2 и р\, преодолеваемых поршнем насоса на хо
дах подачи и всасывания. 

Работа поршня за ход всасывания равна Q n Pi5, а за 
ход подачи Qnp2S. 

Полная работа поршня за два хода равна (p2-\-Pi)QnS. 
Давление, взятое по индикаторной диаграмме как сум

ма Pi~p2-\-p\, называется индикаторным давлением. 
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Следовательно, работа поршня насоса простого дейст
вия за один оборот вала будет равна p,Q n S. 

Внутренняя, или индикаторная, мощность одного ци
линдра 

_ р , - а п S n g 1 2 

1 60-1000 ' 

Для насосов двустороннего действия и многопоршневых 
внутрсняя мощность вычисляется как сумма внутренних 
мощностей отдельных цилиндров. 

Действительная мощность, подводимая от двигателя к 
валу насоса, больше внутренней, так как часть ее идет на 
преодоление механического трения. 

Механический КПД поршневого насоса 

ты* ад (8-13) 
Поэтому N=Nilr\M. Используя выражение (8.12); полу
чаем 

бО-ЮООчм " 

Если имеется индикаторная диаграмма насоса, то по 
формуле (8.14) можно определить мощность на валу на
соса при определенном значении т)м. 

Механический КПД поршневых насосов находится в 
пределах г\м=0,9-7-0,95. 

Внутренняя мощность насоса больше полезной мощно
сти, потому что часть мощности затрачивается в цилиндре 
насоса на преодоление гидравлических сопротивлении, а 
также на восполнение потерь, вызываемых утечками через 
неплотности и клапаны. 

Внутренним, или индикаторным, КПД поршневого на
соса называют отношение 

ти = ад, (8.15) 

где Nn—полезная мощность. 
Внутренний КПД является произведением гидравличе

скою и объемного КПД. 
Из формул (8.13) и (8.15) следует 

Л/ = Л/п/(т1г т]м), (8.16) 
или 

N=4S!L. (8.17) 
lOOOrj v ' 
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Значения гидравлического КПД для поршневых насо
сов находятся в пределах т]г = 0,8-7-0,94. 

Общий (полный) КПД 

т) = т ) г г ] о Г| м = 0,65-+-0,85. 

Коэффициенты полезного действия поршневых насосов 
определяются опытным путем (см. § 8.9). 

8.5. Характеристики. Регулирование подачи 

Регулирование подачи. В соответствии с уравнениями 
(8.1) и (8.2) общее выражение для подачи поршневого на
соса имеет вид 

Q = h\0D*Sn, (8.18) 

где к — постоянный коэффициент. 
Отсюда следует, что подача поршневого насоса находит

ся в зависимости от четырех факторов: D, S, п и ц0. Изме
нения подачи теоретически можно достигнуть изменением 
одного или нескольких из них. Практически же изменение 
D с целью регулирования подачи насоса с заданными гео
метрическими размерами невозможно. Можно регулиро
вать подачу насоса изменением т)0. Для этого нужно выпол
нить всасывающий или напорный клапан управляемым и 
задерживать посадку его на седло во время соответствую
щего хода подачи или всасывания. Этот способ регулиро
вания применяют редко, так как он связан с понижением 
общего КПД насоса и, следовательно, энергетически неэф
фективен. 

Регулирование изменением длины хода поршня приме
няют в малых поршневых насосах с кривошипно-шатунным 
приводом; в таких насосах палец кривошипа можно пере
ставлять в прорези щеки кривошипа. При остановке насо
са можно переставлять палец на определенное расстояние 
R от центра и иметь S=2R, необходимое для получения 
требуемой подачи. 

В прямодействующих паровых насосах поршни приво
дятся в движение непосредственно от штоков паровых пор
шней; в этом случае получают изменение хода перестанов
кой парораспределительных органов. 

Основным способом регулирования подачи поршневого 
насоса с электрическим приводом является изменение час
тоты вращения приводного двигателя или перемена отно
шения передаточных устройств, включенных между двига-
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тслем и насосом. Этот способ регулирования оправдывает
ся энергетически. 

Дросселирование как способ регулирования поршневых 
насосов недопустимо, ибо оно почти не влияет на подачу, 
но существенно увеличивает потребляемую мощность. 

Характеристики. Основной характеристикой поршнево
го насоса является зависимость между его подачей и напо-

Рис. 8.8. Теоретические и Рис. 8.9. График совместной рабо-
дгнетвительиые характери- ты поршневого иасоса и трубо-
стики напора при n = v a r провода 

ром (давлением). Форма этой зависимости легко выясня
ется из уравнения (8.18). Действительно, для насоса с за
данными геометрическими размерами подача теоретически 
не зависит от давления. Это значит, что при заданной час
тоте вращения подача постоянна и одинакова при всех на
порах. Поэтому в системе Координат Q—Н характеристи
ка H=f(Q) изобразится (при п—П\) прямой линией, па
раллельной оси ординат (рис. 8.8). 

Если насос получит новую частоту вращения л 2 > Л | , то 
его подача увеличится пропорционально частоте вращения 
и характеристика займет новое положение, соответствую
щее « 2 . Аналогично получаются характеристики для частот 
вращения « 3 > r t 2 . rt4>«3... 

Теоретические характеристики поршневого насоса при 
переменной частоте вращения представляются семейством 
прямых линий, параллельных оси ординат. Действительные 
же характеристики отклоняются от теоретических, как это 
показано штриховыми линиями на рис. 8.8. 

Указанное отклонение объясняется тем, что при повы
шении напора объемный КПД насоса уменьшается вслед
ствие увеличения утечек. 
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Характеристики H~f(Q) показывают, что при заданной 
частоте вращения поршневой насос может создавать раз
личные напоры. При этом он будет потреблять разные мощ
ности. 

Так как давление, создаваемое насосом любого типа, 
определяется условиями совместной работы насоса и тру
бопроводной сети, то вопрос о мощности на валу поршне
вых насосов может быть рассмотрен только применитель
но к условиям заданной сети. 

8.6. Совместная работа поршневого насоса 
и трубопровода 

Задача по определению напора (давления), создавае
мого поршневым насосом, и полезной мощности его реша
ется графически совместным построением характеристики 
насоса и трубопровода. Это выполнено на рис. 8.9 для час
тот ВраЩеНИЯ Пи П 2 , И П4 П р и уСЛОВИИ П [ < Я 2 < И з < И 4 -

Создаваемые насосом напоры и подачи соответственно 
равны /7,, Н2, Н3, Н4 и Qlt Q 2 , <?з, С?4. 

Полезные мощности насоса для каждой подачи 

N ЛШ (8.19) 
" 1 0 0 0 

На рис. 8.9 нанесены ординаты кривой W„=f(Q). Эта 
кривая дает представление об изменении полезной мощно
сти в зависимости от подачи (и частоты вращения) порш
невого насоса; это характеристика полезной мощности. 
Форма ее зависит от гидравлических свойств трубопрово
да, присоединенного к насосу. 

Если трубопровод обладает малым гидравлическим со
противлением и насос преодолевает в основном статический 
напор, то характеристика полезной мощности получается 
почти прямой линией. При отсутствии статического напора 
в сети характеристика полезной мощности является куби
ческой параболой вида N„=anz. 

Мощность на валу поршневого насоса изменяется при 
изменении частоты вращения вала, потому что изменяются 
Полезная мощность и КПД насоса. Полный КПД насоса 
имеет наибольшее значение при оптимальной частоте вра
щения. Отклонение частоты вращения от оптимальной вы
зывает уменьшение КПД. 

Изменение КПД при регулировании поршневого насоса 
может быть установлено только при испытании его. 
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Когда значения КПД в пределах допустимых для дан
ного насоса изменений частоты вращения известны, то по 
значениям полезной мощности могут быть определены со
ответствующие мощности на валу. Штриховая кривая, по
казанная на рис. 8.9 и построенная в пределах подачи от 
Q\ до Q3, дает представление о характере изменения мощ
ности насоса. Это характеристика мощности насоса. 

8.7. Допустимая высота всасывания 

Анализируя работу поршневого насоса с кривошипно-
шатунным механизмом, можно видеть, что наиболее низкое 
давление получается в самой верхней точке полости всасы
вания в тот момент, когда поршень изменяет направление 
движения (начинает всасывающий ход). В этот момент 
поршень движется с наивысшим ускорением и на значение 
давления в цилиндре оказывают существенное влияние си
лы инерции жидкости, движущейся за поршнем безотрывно. 

Давление в цилиндре с учетом влияния сил инерции при 
всасывании определяется уравнением одномерного неуста
новившегося движения 

Рве = Ро — Р £ # в с — Р ^ в с + Риш (8-20) 
где ро — давление на поверхности всасываемой жидкости; 
Иьс — расстояние по вертикали от поверхности всасывае
мой жидкости до верхней точки полости цилиндра; hBC — 
потери напора во всасывающем тракте; р и н — понижение 
давления, обусловленное инерцией неравномерно всасывае
мой жидкости. 

Скорость жидкости в сечении Q„c м г , полости всасыва
ния 

^ = #w sin а ~5н-
fiBC fiec 

Ускорение всасываемой жидкости 

акс = -^й£- = Дш2 cosa • Q a 

dt fiec ' 

По изложенному в § 8.3 cosa=*l—x/R. Следовательно, 

о в с = tfu)2-^S- (l -V 
fi„c V RJ 

Сила инерции неравномерно всасываемой жидкости 

Pau-pLBCQBCR^~^{l~-~), 
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где L B c — длина полости всасывания с неравномерным дви
жением. 

Очевидно, 

Подставляя в последнее со = яп/30, получаем 

л . - | Л - о ' г - 5 й - 5 - ( 1 - т ) . 

По уравнению (8.20) 

Рве = Ро — Р£#вс — Р ^ в п ± Р*-вс К ~ - (I — -jj. 

Наименьшее значение. рВс достигается в начале хода 
всасывания при х = 0 (см. § 8.3). 

Отрыв поршня от жидкости (явление кавитации) про
исходит при понижении давления в полости всасывания до 
давления насыщенного пара рид при данной температуре 
жидкости. Поэтому полагаем в уравнении (8.20) 

Рвс = Р п о + 20 000 Н/м*. 

где 20 000 Н/м 2 — запас давления, обеспечивающий без-
отрывность поршня от жидкости. Получаем допустимую 
высоту всасывания 

^ д о п _ Рр —(Pirn + 2 0 000) . Z.B C й п я 2 n 2 R ($21) 
pg в с g Й в с 900 • • ' 

Отсюда ясно влияние различных факторов на допусти
мую высоту всасывания поршневого насоса. Особое значе
ние имеет частота вращения вала насоса, влияющая на до
пустимую высоту всасывания через инерционные силы и 
Гидравлические сопротивления полости всасывания. 

Увеличение частоты вращения существенно понижает 
допустимую высоту всасывания поршневого насоса. 

Допустимая высота всасывания при температуре воды 
до 303 К обычно не превышает 6 м. 

8.8. Конструкции поршневых насосов 

В зависимости от рода привода различают две основные 
группы поршневых насосов: паровые и с электрическим 
приводом. 

Паровые насосы выполняются горизонтальными и вер
тикальными. 
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На рис. 8 . 1 0 представлена конструкция горизонтального 
парового насоса. Поршень водяного цилиндра приводится 
в движение непосредственно штоком парового поршня. Та
кие насосы обычно бывают двухпоршневыми для обеспече
ния равномерности подачи и удобного осуществления паро
распределения. При этом каждый из штоков пары цилин
дров (парового и водяного) управляет парораспределением 
соседнего цилиндра. 

Паровые насосы просты по устройству, но энергетически 
неэффективны, так как КПД парового цилиндра их низок. 
Насосы этого типа применяются в малых стационарных и 
транспортных установках для питания паровых котлов. 

Поршневые насосы с электрическим приводом выполня
ются с горизонтальным и вертикальным расположением 
цилиндров. Конструкция горизонтального двухпоршневого 
насоса двустороннего действия показана на рис. 8 . 1 1 . Пор
шень 1 насоса приводится в движение штоком 2, соединен
ным через крейцкопф 3 с кривошипно-шатунным механиз
мом. Цилиндр 4 представляет собой отдельную отливку, 
крепящуюся к основной раме 5 насоса. Нагнетательные б 
и всасывающие клапаны расположены на цилиндрах и бла
годаря съемным крышкам 7 доступны для осмотра и ре
монта. 

Вследствие ограниченного числа двойных ходов поршня 
двигатель передает мощность на вал насоса при помощи 
понижающей зубчатой передачи. 

Насосы с электрическим приводом при различных диа
метрах цилиндров охватывают области давлений до 
7 0 0 м вод. ст. и подач до 1 4 0 0 л/мин. 

Специальные гидравлические поршневые насосы, упо
требляемые в прессовых установках, создают давление до 
100 МПа. Поршневые электроприводные насосы распро
странены в промышленности как дозаторы компонентов со
ставляемой жидкой смеси. 

На рис. 8 . 1 2 изображен дозировочный насосный агре
гат 4 Д А 6 - 1 0 , предназначенный для одновременной подачи 
четырех различных жидкостей. 

В процессе работы изменением частоты вращения вала 
насоса можно одновременно и пропорционально изменять 
подачу всех четырех жидкостей. 

Регулирование подачи каждой жидкости раздельно до
стигается изменением длин хода поршней отдельных ци
линдров. 

В станционной теплоэнергетике находят широкое приме
нение поршневые насосы малой подачи для непрерывного 
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снабжения реагентами систем водоприготовления и веде
ния заданного режима котловой воды. На рис. 8.13 дан 
продольный разрез однопоршневого вертикального насоса 
такого типа. 

1Z9S 

Рис. 8.Ю. Горизонтальный 
1 —паровой цилиндр; 2— водяной цилиндр; 3 — шток; 4 — паровой золотник; 
Uapopacn ределения 

Технические данные однопоршневых насосов этого типа: 
Диаметр поршня, мм . , 15—28 
Подача, л/ч 25—100 
Давление, МПа 6—25 

Поршни насосов выполняются дисковыми (рис. 8.14) и 
плунжерными (рис. 8.15). Уплотнение дисковых поршней в 
цилиндре достигается металлическими разрезными уплот
няющими кольцами (аналогично поршням компрессоров) 
или кожаными манжетами. Плунжерный поршень уплотня
ют внешним сальником с мягкой набивкой. Поршни изго
товляют из чугуна, а для высоких давлений — из стали. 

Клапаны часто выполняют тарельчатыми. Для насосов 
высокой подачи тарельчатые клапаны выполняются двух-
кольцевыми (рис. 8.16) и трехкольцевыми. Наиболее часто 
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употребляемая конструкция такого клапана для малого 
расхода дана на рис. 8.17. Седло / клапана плотно впрес
совано в клапанную перегородку цилиндра. Седло имеет 



Рнс. 8.12. Дозировочный 

две кольцевые притертые поверхности: 2 и 3. Клапан 4 
скользит по направляющему стержню 5 и под влиянием 
разности давлений над клапаном и под ним, а также под 
действием конической пружины 6 плотно прижимается к 
седлу. 
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насосный агрегат 4ДА6-10 

В некоторых случаях тарельчатые клапаны выполняют
ся в виде толстых резиновых пластин: это обеспечивает вы
сокую герметичность клапана. 

Сальники поршневых насосов бывают с мягкой набив
кой или с кожаными манжетами (рис. 8.18). Здесь давле-
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Рис. 813. Однопоршне. 
вей чертика льный дози
ровочный насос малой 
подачи: 
) — фундаментная плита; 
2 — цилиндр; 3 — гильза; 
4~ плунжер; 5 — сальнико
вая гайка; 6 — гайка для 
изменения хода плунжера; 
J — предохранительный кла
пан; в — клапанная камера; 
9 — всасывающий клапан; 
10 — нагнетательный клапан; 
/ / —подвод раствора; 12—> 
отвод раствора; 13 — пробка 
для удаления воздуха из ра
бочей полости цилиндра 

Рис. 8.14. Дисковый пор
шень с уплотнением ко
жаными Г-образными 
манжетами 



ние, создаваемое насосом, действует на внутреннюю поверх
ность манжеты Г- или П-образного сечения, прижимает ее 
к штоку и создает тем большую плотность, чем выше дав
ление, создаваемое насосом. 

8.9. Испытание поршневых насосов и определение 
неисправностей в рвботе 

Испытания насосов производят с целью выяснения их 
исправности и энергетической эффективности работы. При 
испытании насоса измеряют действительную подачу, мощ
ность, объемный, гидравлический, механический и полный 
КПД. 

Измерение действительной подачи удобно производить 
при помощи мерных баков. В тех случаях, когда это вынол-
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нить нельзя, пользуются диафрагмой с дифференциальным 
манометром. 

Теоретическая подача насоса, м 3 /с , определяется в зави
симости от геометрических размеров насоса и частоты вра
щения (двойных ходов поршня) по формулам 

Qr=sJL&S-±-zi (8.22) 

QT = - 2 L ( 2 D » - d » ) S - i - z . (8.23) 

В приведенных формулах z — количество поршней на
соса. 

Давление, создаваемое насосом, определяется по пока
заниям манометра на напорном и вакуумметра на всасыва
ющем трубопроводах. 

Полезная мощность определяется по действительной 
подаче и полному напору по формуле 

N (8.24) 
1000. 

Индикаторная мощность определяется по формуле 
(8.12) в соответствии с указаниями, данными для этой фор
мулы. 

Мощность N насоса вычисляется по показаниям прибо
ров в сети электродвигателя, его КПД и КПД передачи от 
электродвигателя к насосу. 

Объемный КПД определяется по идеальной и действи
тельной подачам 

Чо = Q/Qr. 

Внутренний КПД 

Полный КПД 
т] = NJN. 

Гидравлический КПД определяется из соотношения 

•П,- = 'По'Пг. 

откуда 

Чг = г)*/'По. 

Механический КПД 
Пг По 
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б) 

Рис. 8 19. Индикаторные диаграм
мы неисправных насосов 

В результате оказываются известными все основные па
раметры поршневого насоса. 

Сравнение снимаемой при испытании индикаторной диа
граммы с нормальной диаграммой позволяет судить о пра
вильности работы насоса. 

Наличие неисправностей в работе насоса отражается на 
его индикаторной диаграмме, как это видно из рис. 
8.19. 

Если насос вместе с жидкостью подсасывает воздух, то 
линия подъема давления 1-2 из вертикальной прямой ли
нии превращается в кривую 
(случай а). Это означает, что 
повышение давления проте
кает на некоторой части хо
да поршня вследствие сжи
маемости воздуха, находя
щегося в цилиндре. Если при 
этом воздух из цилиндра на 
ходу подачи вытесняется, то 
линия понижения давления 
3-4 вертикальна. Если же 
воздух в цилиндре остается, 
то линия понижения давле
ния также превращается в 
кривую и диаграмма получает форму б. Наличие воздуха 
в цилиндре во время подачи и всасывания отражается так
же на горизонтальных линиях диаграммы: они получаются 
волнистыми. 

Неплотность всасывающего клапана придает наклон ли
нии 1-2, так что повышение давления до конечного значе
ния достигается на некоторой части хода (случай в). Если 
же напорный клапан недостаточно плотен, то повышение 
давления начинается несколько ранее начала хода подачи 
(случай г). 

Повышенная (против допустимой) высота всасывания 
вызывает разрыв сплошности жидкости в цилиндре и уда
ры в начале хода подачи. Это объясняется резким смыка
нием полости разрыва в начале процесса повышения дав
ления. Диаграмма приобретает форму д. 

Ввиду большого практического значения индикаторных 
диаграмм снятие их Производится не только при испыта
ниях насоса, но и периодически в процессе эксплуатации 
насоса. 

Пример 8.1. Определить основные размеры двухпоршиевого насо
са двустороннего действия с подачей Q = 1,25 м 3/мии, найти напор и 
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мощность при работе насоса на сеть, характеристика которой выража
ется уравнением H=HCT+aQ2 при / / « = 4 0 м и а=6 ,4 . 

Насос приводится в движение через клнноремеииую н зубчатую пе
редачи от электродвигателя с и = 9 6 0 об/мин. 

60 

50 

¥) 
SO 

го 
10 

1 

Сеп а 

Насос" 

0,Ь 0,8 C,M3/NOH 

Принимаем 

Рис. 8 20. Характеристика тру
бопроводной сети (к приме-
РУ 8-1) 

Решение. Подача одного 
цилиндра 

Q' = 0.5Q = 0,63 м»/мин. 

Уравнение подачи 

Q' = — (2D 2 - d 2) nSKe. 4 

nd1 

SID=l и — — * = 0 , l 

тогда 

0* = — l . 9 D 2 n A e . 

Средняя скорость поршня t>„=2Sn/60 может быть принята равной 
0,6 м/с. Поэтому 

n^WD; Q' = 2 7 D e V 

Необходимое-значение D при Я, о=0,92 составляет 

/
Q' -, / 0~бТ" 

Ж = У 2 Т 0 ^ = ° ' , 6 М -

Ход поршия S = D = 0 , 1 6 м. 
Необходимая частота вращения вала насоса 

п= 1 8 / D = 1 8 / 0 , 1 6 « 113 об/мин. 

Передаточное отношение редуктора 

t = И д В / п = 960/113 = 8 ,5 . 

Диаметр штока d^Y~oJ 0 = 0 , 3 1 7 - 1 6 0 = 5 0 мм. 
Пользуясь уравнением, приведенным в задании, строим характе

ристику сети (рис 8.20). 
Точка а характеристики определяет напор, создаваемый насосом] 

он равен 50 м. 
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Задавшись КПД насеса н зубчатой передачи Г|=0,82 и г|„=0,94, 
определим мощность насоса: 

pQgH _ 1000-1,25-9,81.50 
ЮООгр^ 60-1000-0,82-0,94 ' 

ГЛАВА ДЕВЯТАЯ 

РОТОРНЫЕ Н А С О С Ы 

9.1. Основные конструктивные типы 

Объемные роторные машины (насосы и гидродвигатели) Широко 
распространены в промышленности и транспорте; конструкции их чрез
вычайно разнообразны. Они примениются в системах смазки н регули
рования двигателей, компрессоров и насосов, в силовых гидропередачах 
и особенно широко в системах гидроприводиых устройств различного 
назначения. Выпуск их в СССР исчисляется сотнями тысяч штук в год. 
Рабочие параметры лежат в области относительно малых подач и вы
соких давлений. 

Выделим, следуя конструктивному признаку, следующие группы 
роторных насосов: шестеренные, пластинчатые, аксиальио-поршневые, 
радиальио-поршневые, винтовые. Каждая из указанных групп содержит 
много конструктивных модификаций. 

Шестеренные иасосы. Конструктивная схема такого насоса с внеш
ним зацеплением представлена на рис. 9.1. 

Сцепляющиеся зубчатые колеса 1 п 2 помещены с малыми зазора
ми в корпусе 3. Одно из колес (ведущее) снабжено валиком, выходя
щим из корпуса через уплотняющий сальник; другое колесо (ведомое) 
являетси холостым. 

При вращении колес в направлении, указанном стрелками, жид
кость поступает нз полости всасывания 4 во впадины между зубьями 
и перемещается в иапориую полость 5; здесь при сцеплеиин происходит 
надавливание жидкости из впадии. 

Зубчатые колеса таких иасосов обычно выполняютси одинаковых 
размеров. 

Подача шестеренного иасоса, состоищего из двух колес разных 
размеров, определяется как 

< 2 ^ № i " i + / f e 2 « 2 ) 1 o . (9.1) 

где } — площадь поперечного сечеиия впадины между зубьями; I — 
длина зуба колеса; zt и г 2 — количества зубьев; п.\ и п2 — частоты вра
щения, об/мии; г)0 — объемный коэффициент насоса. 

283 



Если обозначить передаточное число зубчатой пары е, а диаметры 
начальных окружностей Di и D2, то уравнение (9.1) можно привести к 
следующему виду: 

Если колеса одинаковы, то е = 1 и 

(9.2) 

Q = 2flznr\0. (9.3) 
Подача иасоса определяется геометрическими размерами иасоса и 

частотой вращения его вала. 

Подача 

Bcacbiffanue 

Рис. 9.1. Конструктивная схема ше- Рис. 9.2. Обратное нагнетание 
стеренного насоса жидкости шестеренным насосом 

Объемный коэффициент т|0 иасоса учитывает перенос жидкости в 
пространствах а впадин обратно в полость всасывания (рис. 9.2). Этот 
же коэффициент оценивает перетекание жидкости через зазоры из на
порной полости но всасывающую. Для насосов г| 0=0,7-^0,9. 

В результате исследования кинематики и геометрии шестеренного 
насоса с одинаковыми колесами при эвольвеитном зацеплении приходят 
к следующему выражению для подачи: 

Q = 0 , 2 3 3 Ш м , (9.4) 

где R — радиус начальной окружности; h — высота головки зуба. 
Все приведенные выражении для подачи дают средние значения ее 

за достаточно длительный промежуток времени. При работе шестерен
ных иасосов подача непрерывно колеблется около среднего значения. 

Шестеренные насосы реверсивны, т. е. при изменении направления 
вращения зубчаток они изменяют направление потока в трубопроводах, 
присоединенных к насосу Эти насосы обратимы: подводя жидкость 
под давлением к одному из патрубков иасоса и сообщая другой па-
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трубок со слиниым баком, получаем работу машины в качестве гидро
двигателя; выходной вал машины будет развивать мощность, пропор
циональную расходу и давлению подводимой жидкости. 

Пластинчатые (шиберные) насосы. Простейшая схема такого насо
са дана на рпс. 9 3. Действительные конструкции значительно сложнее; 
они укладываются в две основные схемы. 

Первая схема — насос с внешним подводом жидкости (рис. 9 3.). 

Рис 9 3. Пластинчатый насос с внеш- Рис. 9 4. Пластинчатый на
мни подводом сое с внутренним подводом 

В корпусе / вращается эксцентрично расположенный массивный 
ротор 2. В радиальных канавках, выфрезерованных в роторе, ходят 
пластинки (шиберы) 3. Внутренняя поверхность корпуса обработана 
так, что полость всасывания 4 и полость подачи 5 отделены одна от 
другой пластинами и цилиндрическими поверхностями ab и cd Для 
правильной работы иасоса нужно, чтобы длины дуг ab и cd были не 
меньше расстояний между концами пластинок во преми пробегания их 
по уплотняющим поверхностям. Вследствие наличии эксцентриситета е 
при вращении ротора 2 жидкость переносится из полости 4 в полость 
5 п межлопастных пространствах А. 

Рели эксцентриситет е будет уменьшен смещением ротора вверх, 
то и в нижней части иасоса возникнут межлопаточные пространства и 
часть жидкости из полости 5 будет переноситься в полость 4. 

При е = 0 количества жидкости, переносимой из полости 5 в полость 
4 и обратно, становятся одинаковыми, и насос не подает жидкость. Ре
ли же е отрицательно, т. е. откладывается от центра корпуса вверх, то 
происходит подача из полости 5 в полость 4. 

В простейших конструкциях иасосов этого типа эксцентриситет вы
полняется постоянным. Средняя подача такого иасоса, м 3/мин, 

0 = / д / я 1 Ч о . (9.Б) 

где [А — площадь межлопастиого пространства при пробегании его по 
замыкающей дуге ab. 
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Выражая через внутренний радиус корпуса R, относительный 
эксцентриситет е и центральный угол р, можно получить развернутую 
формулу для определения подачи насоса. 

Втораи схема — насос с внутренним подводом жидкости (рис. 9.4). 
Здесь имеются те же элементы конструкции, что и в насосе с, 

внешним подводом: корпус эксцентрично посаженный ротор 2, рабе» 

Рис. 9.5. Конструктивная схема аксиалыю-поршиевого роторного на
соса 

чие пластины 3. Всасывание и подача происходит через осевое отвер
стие в роторе, которое разделено неподвижной, плотно поставленной 
перегородкой 6 на полости всасывания и подачи. При вращении ротора 
в направлении, указанном стрелкой, объемы А между пластинами уве
личиваются. Благодаря этому происходит всасывание жидкости по ра
диальным каналам из полости 4. Последняя сообщена со всасывающим 
трубопроводом. 

При пробегании объемов А по дуге Ьа происходит уменьшение юс 
и жидкость подается в полость 5, соединенную с напорным трубопрово
дом насоса. Таким образом, осуществляются внутренний подвод и от
вод жидкости. 

За один оборот вала каждый объем между пластинами подает 
/л/ жидкости, и подачу насоса можно вычислить по формуле (9.5). 

Объемный коэффициент пластинчатых насосов, учитывающий пере
текание жидкости через зазоры с иапориой стороны иа всасывающую^ 
составляет 0,94—0,98. 

Насосы двух указанных схем реверсивиы и обратимы. 
Аксиально-поршневые иасосы. На рис. 9.5 дана конструктивная, 

схема аксиального поршневого роторного иасоса. В неподвижный кор
пус / плотно вставлен ротор 2, свободно вращающийся вокруг оси 
0-0. В теле ротора 2 выполнены цилиндрические, хорошо обработан
ные отверстия 3 с осями, параллельными 0-0. Эти отверстия являются 
цилиндрами насоса. Торцы цилиндров 3 снабжены сквозными отвер-i 
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стиями 4. Ротор 2 сопряжен карданом 5 с наклонной вращающейся 
шайбой 6, сидящей на валу электродвигателя 7. Поршии 8 соединены 
тягами 9 с шарнирами, закрепленными иа плоскости шайбы б. При вра
щении шайбы б и соединенного с ней ротора 2 шарниры 10 и 10' бегут 
по окружности в плоскости ab, установленной под углом а к плоскости 
вращения ротора 2. Благодаря этому поршни 8 движутся в цилиндрах 
3, проходя вдоль оси путь 2R sin а. 
При этом объемы, замыкаемые порш
нями в цилиндрах, непрерывно изме
няются. Так, если шарнир 1С порш
ня бежит по дуге полуокружности 
радиусом R вверх, то поршень ото
двигается вправо и происходит всасы
вание через всасывающий штуцер / / , 
серповидную каиавку 12 в торце кор
пуса н отверстие 4 в полость цилин
дра. Дальнейший путь шарнира 10'— 
вниз по дуге, указанной штриховой 
стрелкой, повлечет за собой подачу 
жидкости даниым цилиндром в на
порный штуцер. Аналогично работа
ют все цилиндры. 

Средняя подача такого 'насоса может быть определена по формуле 

ixd? 

Рис. 9.6. Поршневой радиаль
ный роторный иасос 

Q — 2R sin а —— гпЧ0 = 1,57Rd 2 гпЦ0 sin а , (9.6) 

где г| о =0,97. 
Насосы аксиально-поршневого типа реверсивны и обратимы; при 

подведении жидкости под давлением к одному из патрубков насоса и 
сообщении другого со сливом силы, действующие от жидкости на пор
шии, будут передаваться по штокам иа плоскость шайбы б; таким об
разом, эти силы будут давать тангенциальные составляющие, обуслов
ливающие вращающий момент и мощность на валу шайбы. 

В рассмотренной конструктивной схеме иасоса его геометрическая 
ось пересекается с осью двигателя, поэтому для передачи мощности 
от двигателя ротору насоса необходим карданный вал 5, усложняю
щий конструкцию. 

Имеются аксиально-поршневые насосы, в которых геометрические 
оси насоса и двигателя лежат иа одной линии. В таких насосах шайба 
6 выполняется профилированной, посаженной на вал под прямым уг
лом, или плоской, сидящей на валу под углом, меньшим 90°. Наруж
ные концы поршней получают движение в осевом направлении, следуя 
sa рабочей поверхностью шайбы 6. 

Радиальио-поршневые иасосы. Конструктивная схема иасоса дана 
иа рис. 9.6. Ротор / имеет радиальио расточенные отверстия 2, выпол-
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пяющие назначение цилиндров. Поршеньки 3, входящие в отверстия 2, 
своими наружными концами упираются во внутреннюю поверхность 
направляющего корпуса 4. 

Ротор / расположен в корпусе 4 эксцентрично. Внутри осевой рас
точки ротора поставлена неподвижная разделительная перегородка S. 
При вращении ротора в направлении часовой стрелки поршеньки, бе
гущие по дуге ab, отодвигаются от центра и всасывают жидкость из 
виутреиией полости 6. Движение концов поршеньков по дуге Ьа вызы-

А 

ВсасыЗание 
7 

Рис. 9.7. Способ действии винто
вого насоса: 
/ — корпус насоса; 2 — винт, 3 — пла
стина, перегораживающая межвитко-
вые каналы 4 

Рис. 9.8. Винтовой насос с одниц 
рабочим и двумя замыкающими 
червяками: 
1 — рабочий червяк (винт); 2 — замы
кающие червяки"; 3 — полость охлаж* 
деиия; 4 — полость всасываиия; 5—по
лость подачи 

вает перемещение их к центру и подачу жидкости в полость 7 и далее 
к напорному штуцеру насоса. 

При обозначениях, даииых на рис. 9.6, средняя- подача насоса 

nd2 

Q = 2егпг\0 = 1,57d 2 ezn.r)0, (9.7) 
4 

где г| о =0,97. 
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Насос реверсивен и обратим. Последнее обусловлено тем, что при 
подведении жидкости под давлением сила, действующая на любой из 
поршней, обусловливает скольжение наружного конца поршня по обра-
3)ющей. Поэтому возникают вращение ротора и крутящий момент на 
его валу. 

Винтовые насосы. В системах регулирования и смазки крупных 
млпгип-двигателеп находят применение винтовые насосы Рисунок 9 7 
объясняет способ действия таких иасосов. В цилиндрическую расточку 
юрпуса 1 плотно вставлен виит 2. В плоской прорези корпуса находит
ся пластина 3, зубцы которой входят в межвитковые каналы винта и 
imotho перегораживают их. 

При вращении виита в направлении, указанном стрелкой, жидкость, 
з жлюченная в межвитковых каналах 4, удерживается от вращения 
зубцами пластины 3 и перемещается в осевом направлении. Таким об-
|млом, осуществляются всасывание и подача. 

При вращении винта пластина 3 перемещается вверх, и для непре
рывной работы насоса она должна быть бесконечной, что конструктивно 
невыполнимо. Поэтому в конструкциях винтовых насосов роль пласти
ны 3 выполииют замыкающие вииты, витки которых плотно входят в 
дгежвитковые каналы основного (ведущего) винта, перегораживая их. 

На рис. 9.8 показан винтовой насос с двумя замыкающими винта
ми (червяками). Подача, л/с, стандартного иасоса такого типа выра
жается формулой 

Q = ^ ^ ' < 9 " 8 > 

где T|o=0,70-s-0,95; п — частота вращения основного червяка, об/мин; 
d —• диаметр червяка, см. 

Из выражения (9.8) выясняются факторы, определяющие подачу 
винтового насоса. 

9.2. Неравномерность подачи 

Большинству типов роторных иасосов свойственна неравномерность 
подачи. Если при работе насоса подача его колеблется от Qnwu до 
Ч ' м а к с , то неравномерность подачи характеризуют коэффициентом не
равномерности подачи 

в = (Смаке — <?мин)/*?средк- (9.9) 
Значение б определяется конструкцией насоса 

Колебание подачи можно изобразить графически для любого типа 
роторного иасоса. Для этого надо воспользоваться формулой для вы
числения подачи. 

Для шестеренного насоса с колесами одинаковых размеров подача 

Q^-^-(h2 + 2Rh-r)l, (9 10) 
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где R — радиус начальной окружности; Л — высота головки зуба; f - ч 
расстояние от полюса зацепления до точки касании. 

В теории энольвентиых зацеплений доказывается, что / зависит от 
угла поворота а зубчатых колес. 

Уравнение (9.10) в координатной системе a, Q представится квад
ратичной параболой (рис. 9.9). 

Пусть подача первой пары зубьев, находищихси в зацеплении, дает 
изменение подачи по ветви ab. 

При а = а ь происходит защем
ление некоторого объема жидко
сти во впадине между зубьями и 
подача резко снижается по линии 
be. Подача, соответствующая точ
ке с, обеспечивается теперь дру
гим зубом колеса. 

В связи с увеличением f при 
изменении угла от аь до ае про
исходит увеличение подачи до 

Затем ввиду уменьшения/ 
произойдет снижение Q и защем
ление (отсечка) некоторого объе
ма в точке k и т. д. Линия пода

чи представится совокупностью параболических кривых, показанных ка-
чертеже штриховкой. График указывает иа существенные колебания 
подачи. 

Роторные насосы часто применяют в таких системах, где равно
мерность подачи и давления имеет не очень большое значение. Для по
вышения равномерности подачи насосы делают с увеличенным количест
вом зубьев, пластин или поршней и конструктивными мерами устраня
ют защемление объемов жидкости во впадинах между зубьями. В не
которых случаях имеет смысл установка воздушных колпаков (см. 
§ 8.3). 

Рис. 9.9. График подачи шесте
ренного насоса с внешним зацеп
лением 

9.3. Мощность и КПД 

В зависимости от подачи и давления, создаваемых роторным насо
сом, мощность его определяется формулой 

Qp 
N = ~z— . (9.11) 

В роторных насосах основное значение имеют объемные потери и 
потери, обусловленные механическим трением. Потери энергии, обус
ловленные трением жидкости, здесь незначительны, н практически 
Т)гя; 1. Следовательно, 

Ч = ЧоЧ м . (9.12) 
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Внутренние объемные потери определяются типом иасоса, шириной 
зазоров, вязкостью жидкости и давлением, которое создает иасос. 

Ширина зазоров оказывает существенное влияние на объем жидко
сти, циркулирующей внутри иасоса; износ элементов насоса, связан
ный с увеличением зазора, понижает объемный КПД и ухудшает энер
гетическую эффективность насоса. 

Вязкость жидкости непосредственно влияет иа гидравлическое со
противление потоков в зазорах. Чем больше вязкость, тем меньше 
утечки через зазоры и выше х\0. Отсюда выясняется влияние темпера
туры жидкости иа объемный коэффициент роторного насоса; г| 0 пони
жается с повышением температуры жидкости. Средние Значения i]0 

для разных типов иасосов приведены в § 9.1: 
Механические потери энергии, оцениваемые г] м , зависит главным 

образом от сил трения между движущимися поверхностями деталей 
насосов. Основной фактор, влияющий на г] м , — давление, создаваемое 
насосом. Если давление повышается, но не превосходит некоторого 
предела, то г|м увеличивается; это объисняется тем, что силы трения 
возрастают медленнее, чем увеличивается полезная мощность насоса. 
При повышении давления сверх некоторого предельного значения дав
ление начинает уменьшаться вследствие выдавливания жидкости е тру
щихся поверхностей. Такие режимы работы нежелательны ввиду значи
тельного износа. 

На г]н влияют вязкость и, следовательно, температура жидкости. 
Чем выше вязкость, тем интенсивнее трение в тонком слое жидкости, 
разделяющем движущиеся поверхности, и меньше г] м . При малой вяз
кости (высокая температура жидкости) г]„ велико. Но при этом име
ется опасность выдавливания жидкости и возникновения сухого и по
лусухого треиия, вызывающего износ. Поэтому для роторных насосов 
разных типов существует максимальная температура жидкости, пре
вышение которой в эксплуатации недопустимо. 

Механическое трение в роторных иасосах проявляется в сальниках, 
подшипниках, между зубьями и винтовыми поверхностими рабочих 
элементов, в пазах роторов пластинчатых насосов и т. д . 

Для нормальных условий работы роторных иасосов 

г | м = 0,85 4 - 0 , 9 8 . 

9.4. Характеристики. Регулирование подачи 

Для роторных насосов приняты два типа характеристик: 1) р = 
-f{Q) и 2) Q = / ( p ) ; N=F(p); r, = q>(p). 

Характеристики первого типа аналогичны характеристикам порш
невых насосов и применяются для исследования совместной работы на
соса и трубопровода (см. § 8.5 и 8.6). 
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Рис. 9.10. Характеристика Q=f (p) 
шестеренного насоса 

Характеристики P—f(Q) однотипны для всех объемных насосов, н 
поэтому кривые на рис. 8.8 и 8.9 для поршневых насосов могут рас
сматриваться и как характеристики роторных иасосов. 

Рассмотрим характеристики второго типа (рис. 910) . Здесь за ар
гумент принимается давление, создаваемое иасосом; вязкость жидкости 
считается постоянной. 

Зависимость Q=F(p) изображается линией, отклоняющейся от го
ризонтали. Это объясняется пони
жением т] 0 при повышении давле
ния. 

Если бы 1] 0 оставалось при 
изменении р постоянным, то зави
симость N=F{p) была бы почти 
прямой линией. Но в действитель
ности rjoT^const и зависит от ря
да факторов, указанных в преды
дущем параграфе. При изменении 
р КПД существенно изменяется, 
и это приводит к особой форме 
кривой N=F(Q), отклоняющейся 
от прямой линии. 

На графике рис. 9 10 отмечено предельное давление Рпред. превы
шение которого влечет за собой работу насоса с быстрым износом. 
Давление Рпред устанавливает предел работоспособности насоса. За 
этим пределом наблюдаются быстрое снижение КПД и рост мощности 
насоса. 

Величина р пр ед, допустимая для роторного насоса, устанавливается 
натягом пружины предохранительного клапана, перепускающего жид
кость из иапориой полости иасоса во всасывающую. Такой клапан яв
ляется необходимой принадлежностью каждого роторного иасоса. 

Регулирование подачи роторных иасосов может производиться раз
личными способами. 

Подачу всех типов роторных насосов можно регулировать измене
нием частоты вращении и перепуском жидкости из напорного патрубка 
во всасывающий. 

Подача пластинчатых иасосов в соответствии с формулой (9.5) 
может регулироваться также изменением эксцентриситета (см. рис. 9.3) 
потому что площадь {л прортранства между пластинами зависит от е. 

Из (9.7) следует, что подача радиально-поршневых насосов также 
может регулироваться изменением эксцентриситета. 

Аксиальио-поршневые насосы (см. рис. 9.5) регулируются измене
нием угла а. Это достигается карданным соединением ротора насоса и 
ведущей шайбы и установкой двигателя на подвижной поворотной плат
форме. 
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9.5. Области применения. Конструкции 

Роторные насосы применяются для малых подач при высоком дав
лении 

На рис. 9.11 дан продольный разрез шестеренного насоса. Шесте
ренные насосы изготовляют на давления до 20 МПа при подачах до 
1000 л/мии и частоте вращения до 4000 об/мин. В энергетике такие иа-
сосы применяют в системах смазки и регулирования тепловых двигате
лей и центробежных машин большой мощности. 

7 5 3 в 

Рис 9 11. Продольный разрез шестеренного насоса: 
1 - вал ведущего колеса. 2 — ось ведомого колеса; 3— зубчатые колеса; 4 — ста
нина; 5 — корпус; 6 — крышка, 7 — регулирующие прокладки; 8 — оси стяжных 
шпилек. 9 — сальник манжетного типа; 10 — крышка сальника 

Рис 9 12. Поперечный раз
рез пластинчатого насоса 

Конструкция пластинча
того насоса представлена на 
рис. 912. Эти насосы пред-
нтзначены для давлений до 
15 МПа при подачах до 200 
л/мин н частоте вращения 
.чо 3000 об/мин. 

На рис. 9.13 и 9.14 пред-
с гавлепы разрезы аксиаль
но- и радиально-поршневых 
насосов. 
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Аксиально-поршневые насосы выполняются для давлений до 35 
МПа, подач до 400 л/мин; частота вращения обычно не превышает 
2 0 0 0 об/мин. 

Радпальио-поршневые насосы развивают давления до 100 МПа при 
подаче до 8000 л/мин. Частота вращения до 1500 об/мин. 

Одна из конструкций винтового насоса показана иа рис. 9.8. Дав
ление таких насосов достигает 20 МПа, подача — 900 м 3 /ч % Для этих 
иасосов характерна высокаи частота вращения, доходящая в уникаль
ных конструкциях до 18 000 об/мин. 

Корпуса роторных иасосов низкого давления изготовляются обыч
но из конструкционного чугуна; высокое давление требует применения 
стального литья. Рабочие органы насосов — роторы, зубчатые колеса, 
пластины — выполпяютеи из специальных сталей. Применяют особую 
обработку поверхностей трении с целью повысить износостойкость дета
лей. 

Достоинством всех типов роторных насосов является возможность 
непосредственного соединения их с двигателем, что обусловливает ком
пактность агрегата. Возможность самовсасывания, присущая ротацион
ным насосам, явлиется их положительным свойством. 

К недостаткам роторных — шестереииых, пластинчатых и поршне
вых насосов относятся ограниченность частоты вращения и некоторая 
неравномерность подачи. Винтовые иасосы практически лишены этих 
недостатков и обладают высокой равномерностью подачи, большой ча
стотой вращения, бесшумностью работы, высоким КПД. При одинако
вых рабочих параметрах винтовые насосы дороже роторных вследствие 
сложности технологии винтов специального профиля. 
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Часть V 
КОМПРЕССОРНЫЕ М А Ш И Н Ы 

ГЛАВА ДЕСЯТАЯ 

О С Н О В Ы ТЕОРИИ 

10.1. Основные понятия. Типы компрессоров 

Определение компрессора дано в § 1.1. Назначение 
компрессоров состоит в сжатии газов и перемещении их к 
потребителям по трубопроводным системам. 

Компрессоры, применяемые для отсасываняи газа из 
емкостей с вакуумом, сжимающие газ до атмосферного или 
несколько большего давления, называют вакуум-насосами. 

Основными параметрами, характеризующими работу 
компрессора, являются объемная подача Q (исчисляется 
обычно при условиях всасывания, см. § 2.1), начальное р\ 
и конечное р% давления или степень повышения давления 
е=р2/р\, частота вращения и мощность N на валу компрес
сора. 

Компрессоры соответственно способу действия можно 
разделить на три основные группы: объемные, лопастные 
и струйные (см. § 1.1). 

При классификации по конструктивному признаку объ
емные компрессоры подразделяются на поршневые и ротор
ные, а лопастные — на центробежные и осевые. Возможно 
разделение компрессоров на группы в зависимости от рода 
перемещаемого газа, вида привода, назначения компрес
сора. 

Ориентировочные значения основных параметров ком
прессорных машин различных типов, применяемых в про
мышленности, приведены в табл. 10.1 [13]. 

Ниже рассмотрены принципиальные конструктивные 
схемы компрессоров. 

Поршневой компрессор (однопоршневой, с одной сту
пенью сжатия) приведен на рис. 10.1. При возвратно-посту
пательном движении поршня осуществляются фазы про
цесса: расширение, всасывание, сжатие и выталкивание. 
Способ действия поршневого компрессора, основанный на 
вытеснении газа поршнем, позволяет строить конструкции 
с малым диаметром и ходом поршня, развивающие высо
кое давление при относительно малой подаче. 
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Т а б л и ц а 10.1. Основные характеристики компрессорных машин 

Тип Назначение Подача, 
м'/мнн 

Степень 
повышения 

давлении 

Частота 
вра щеннн 
п, об/мин 

Поршневые Вакуум-насосы 
Компрессоры 

0—100 
0—500 

1—50 
2,5—1000 

60—1500 
100—3000 

Роторные Вакуум-насосы 
Газодувки 
Компрессоры 

0—100 
0—500 
0—500 

1—50 
1 , 1 - 3 

3—12 

250—6000 
300—15 000 
300—15 000 

Центробежные Вентиляторы 
Газодувки 
Компрессоры 

0—6000 
0—5000 

100—4000 

1—1,15 
1 . 1 - 4 

3—20 

300—3000 
300—3000 

1500—45 000 

Осевые Вентиляторы 
Компрессоры 

50—ЮООО 
100—15 000 

1—1,04 
2—20 

750—10 000 
500—20 000 

Роторный компрессор пластинчатого типа представлен 
на рис. 10.2. При вращении массивного ротора 2, в про
дольных пазах которого могут свободно перемещаться 

Рис. 10.1. Конструктивная схема 
ScacbiiahJS] /(Подача поршневого компрессора 

трубок 

стальные пластины 3, газ захватывается в межлопастные 
пространства, переносится от всасывающего патрубка 4 к 
напорному 5 и вытесняется в трубопровод. 

Ва.ч роторного компрессора может соединяться с валом 
приводною двигателя непосредственно, без редуктора. Это 
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обусловливает компактность и малую массу установки 
целом. 

Центробежный компрессор (рис. 10.3) действует анало-
рично центробежному насосу (см. § 3.1). Вал центробежно-
го компрессора соединяется с валом приводного двигател» 
(электродвигатель, паровая турбина) или непосредствен» 
но, или через механическую передачу, повышающую часто-

"Рис. 10.3. Конструктивная схема 
Лступень - - - " ' ••" двухступенчатого центробежного 

1ступень 

\всасыЬанис Подача \ 

Рис. 10.4. Схема осевого компрес
сора (семиступснчатого): 
7—рабочие лопасти; 2— ротор; 8 — 
направляющие лопасти 

ту вращения вала компрессора, чем достигается уменьше
ние размеров компрессора, снижаются его масса и стои
мость. 

Осевой компрессор схематически изображен на рис. 10.4. 
Конструкция состоит из массивного ротора с несколькими 
венцами рабочих лопастей и корпуса, несущего венцы не
подвижных направляющих лопастей. Газ всасывается в 
приемный патрубок и, двигаясь в осевом направлении, 
сжимается последовательно в лопастных ступенях компрес
сора. Через напорный патрубок газ вытесняется в трубо
провод, ведущий к потребителям. 

Привод осевых компрессоров — от электродвигателей, 
паровых и газовых турбин. 

10.2. Термодинамика компрессорного процесса 

Простейшая теория компрессорных машин, обладающая 
практически приемлемой точностью, основывается иа тер* 
модинамике идеального газа, подчиненного уравнению 

р « pRT. (Ю.1) 
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Прн конечном давлении воздушного компрессорного 
процесса более 10 МПа следует пользоваться уравнением 
состояния реального газа 

p = zpRT, (10.2) 
где г—коэффициент сжимаемости. Опытные значения его 
в зависимости от безразмерных величин р/Ркр и Т/Ткр при
ведены в [27]. 

Основные уравнения. Совместное использование пер
вого закона термодинамики и уравнения состояния идеаль
ного газа приводит к следующим уравнениям процессов 
сжатия н расширения, проходящих в компрессорах: 

политроппый процесс р/р" = const, 
pv" = const; 

адиабатный процесс p/p f t = const, 
pvk = const; 

изотермический процесс /?/р = const, 
pv = const. 

Политроппый процесс является общим видом термоди
намического процесса и протекает в компрессорах в зави
симости от внешних и внутренних условий с показателем 
и=1,15-М,80. 

Адиабатным называют процесс без теплообмена с внеш
ней средой; в таком процессе возможно внутреннее образо
вание теплоты за счет работы газового трения и вихреоб-
разовапия. Строго адиабатный процесс в компрессорах 
получить нельзя вследствие невозможности полной тепло-
ЕОЙ изоляции газового потока от окружающей среды. 

Кроме процессов (10.3) — (10.5) в теории компрессоров 
рассматривают процесс изоэнтропный, характеризующий
ся постоянством энтропии в результате отсутствия тепло
обмена с окружающей средой и внутреннего тепловыделе
ния, обусловленного газовым трением в потоке. В реаль
ных компрессорах, очевидно, изоэнтропный процесс невоз
можен. 

Диаграммы ST и pv. Указанные процессы удобно изо
бражать графически в координатах 5 , Т (рис. 10.5). 

Здесь представлены основные виды компрессорных про
цессов: политроппый n<.k, свойственный компрессорам с 
интенсивным водяным охлаждением (рис. 10.5, о ) ; 

молнтропный n>k, типичный для лопастных (центро
бежных и осевых) компрессоров (рис. 10.5,6); 

(10.3) 

(10.4) 

(10.5) 
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изоэптроппый с 5 = const (рис. 10.5 ,0); 
изотермический с Theorist (рис. 10.5, г ) . 
Процессы на рис. 10.5, в и г в компрессорах неосущест

вимы, первый — потому что образование теплоты за счет 
внутреннего газового трения проявляется весьма сущест
венно, второй — по причине невозможности выполнить 

a) s 6) s 

s г) s 

Рис. 10.5. S, Г-диаграммы компрессорных процессов, описываемых фор-
мулами (10.3) —(10.5). 

конструкцию охлаждающей системы компрессора так, что
бы она обеспечивала сжатие газа при постоянной темпера
туре. Как будет показано ниже, эти два процесса исполь
зуются для оценки энергетической эффективности компрес
соров. 

Отметим свойства термодинамических диаграмм комп> 
рессорных процессов, показанных па рис. 10.5. 

Процесс сжатия во всех случаях представляется ли
ниями 1-2. В случаях па рис. 10.5, а и б сжатие (повыше
ние давления) сопровождается изменением энтропии и по-
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вышснием температуры газа. При этом увеличивается эн
тальпия газа. 

В полнтропном компрессорном процессе при п<к ли
ния 1'2 представляет собой процесс сжатия, протекающий 
в рабочей полости (цилиндре, каналах колеса и корпуса) 
компрессоров; линия 2-3 — процесс изобарного охлажде
ния сжатого газа, уходящего из компрессора. Этот процесс 
протекает в охладителе компрессора и трубопроводной 
сети. 

Соответственно закону сохранения энергии работа, за
трачиваемая компрессором на сжатие и выталкивание 
газа (без учета механических потерь), представляется сум
мой геплот, отводимых от газа в процессах сжатия и изо
барного охлаждения. 

Воспользуемся основным определением энтропии в эле
ментарном тепловом процессе: 

Подынтегральные произведения являются элементар
ными площадями процессов сжатия и охлаждения, изобра
женных в бТ-диаграмме. Следовательно, количество энер
гии в тепловых единицах, подводимое к газу для осущест
вления компрессорного процесса, представляется суммой 
площадей диаграммы 1-2-5-6 н 2-3-4-5. 

При сжатии газа по политропе с показателем n>k 
(рис. 10.5), что характерно для компрессоров с воздушным 
или неинтенсивным водяным охлаждением, площадь 
1-2-6-5 под политропой 1-2 процесса сжатия представляет 
собой количество теплоты, образующейся в потоке вследст
вие тазового трения и внхреобразования. 

Энергия, подводимая к компрессору, расходуется на 
проведение компрессорного процесса (сжатие и проталки
вание) п работу газового трения в проточной полости. Ра
бота компрессорного процесса представляется площадью 
1-2-3-4-5. Следовательно, полная энергия, расходуемая 
компрессором (без энергии, идущей на покрытие механи
ческих и объемных потерь), выражается площадью 2-3-4-6. 

Пели бы процесс в компрессоре протекал по изоэнтропе 
1-2', то полная затрата энергии была бы равна площади 

dS = dQ/T. 
Для процессов 1-2 и 2-3 

з 
TdS. 

2 
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1-2''-3-4-5, т. е. была бы меньше на размер площадц 
1-2'-2-6-5. Следовательно, увеличение энергии, расходуе
мой компрессором, при переходе от изоэнтропного процес 
са к реальному политропному с п>к сопровождается уве-
личением потребления энергии, равным площади 2'-2-6-5-1^ 
Очевидно, площадь 1-2'-2 представляет собой энергию, за
трачиваемую дополнительно на сжатие и проталкивание 

объема, появляющегося в ре
зультате нагрева газа в про
цессе трения и вихреобразова-
кия. 

Изложенные соображения 
применимы и к рассмотрению 
S, Г-диаграмм изоэнтропного 
и изотермического процессов 
(рис. 10.5,в и г). 

Наименьшее количество 
энергии затрачивается в ком
прессорном процессе с изотер
мическим сжатием (рис. 
10.5,г). Эта энергия представ
ляется площадью 1-2-4-5. 

В некоторых случаях удоб
но изображать компрессорные 
процессы па р, и-диаграмме 
(рис. 10.6). Здесь сплош

ной линией 1-2 показан процесс при политропном сжатии 
с n<k, протекающий в проточной полости компрессора. 
Процесс охлаждения 2-3 теоретически проходит по изобаре 
Ра=const, в действительных условиях несколько отклоняет
ся от изобары. 

Изотермическое сжатие изображается штриховой лини
ей 1-2", изоэнтропное — 1-2', адиабатное при п>к — лини
ей 1-2"' 

Уравнения энергии компрессорных процессов. Энергия 
L, затрачиваемая в компрессорном процессе при сжатии и 
выталкивании 1 кг массы газа, выражается площадью р, 
D-диаграммы, ограниченной изобарами начального р\ и ко
нечного р2 давлений, политропой сжатия и осью ординат 
(рис. 10.6). 

Для процесса с n<ik 
2 

L = — j р dv + р21>2 — Pi vlm 

Рис. 10.6. p, к-диаграммы ком
прессорных процессов, описы
ваемых формулами (10.3)—» 
(10.5) 
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Из уравнения политропного сжатия pvn=pivn имеем 
p=piV'l/vn и, следовательно, 

2 
г п Г dv , 

£ = — P i o i J — + P» v i ~~ Л 
i 

После интегрирования и алгебраических преобразова
ний получается 

L = r - z \ P t Ъ [ipJPiT - 1 ] . (Ю.6) 

Связь между давлениями и температурами в политроп-
ных процессах определяется соотношением 

7 Г = ( ' п " ) " ^ - ( 1 0 , 7 ) 

Поэтому 

' - м г т ' Ц - т г - 1 ] -

Присоединяем к формуле (10.8) уравнение состояния, 
записанное для начальных параметров, p1v1=RTu 

Тогда 

L = — RiTt-Tt). (10.9) 
n— 1 

Уравнение политропного и изоэнгропного процессов 
(10.3) и (10.4) совершенно идентичны и разнятся только 
значением показателей. Поэтому для изоэнтропного комп
рессорного процесса можно записать следующие соотно
шения: 

ь ' = ^ 4 ( ^ Р - 1 } ( l o • l 0 , 

т Н ^ ) " ; ( 1 0 - " ) 

^ = (№.12, 

U = -^-R{T^-T,). ( 1 0 . 1 3 ) 
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Последние с помощью известных соотношений 
= ср—с„ и k = cp/cv легко преобразуется в уравнение 

/ > a = c J ) ( 7 ' I e - 7 ,

I ) = i M - i i , (Ю.14) 
выражающее работу изоэнтропного компрессорного про
цесса через начальную и конечную энтальпии сжимаемого 
газа. 

Для изотермического компрессорного процесса pv=s 
=PiVi=p2V2 из р, у-диаграммы имеем 

2 2 

Lm = — j р dv + р2 v2 — plv1 = — jpdv. 

Имея в виду, что p=P\V\/v, получаем 2 

или 

*™ = 0 1 ^ I n ( Ю . 1 5 ) 
Pi 

Приведенные соотношения (10.6) — (10.15) позволяют 
определять затраты энергии на проведение компрессорного 
процесса, по не дают открытого ответа па вопрос о распре
делении израсходованной энергии на изменение отдельных 
параметров процесса. 

Последнее может быть выполнено использованием ус
ловия сохранения энергии: энергия, расходуемая в комп
рессорном процессе, идет на изменение энтальпии и кине
тической энергии газа и покрытие потерь в окружающую 
среду. Это условие можно записать в самом общем виде 
как уравнение баланса энергии компрессорного процесса 

i1 + Y + L = i* + T±g' ( Ш б ) 

ИЛИ 
2 2 

L = cp(rt~Ti) + C2~Cl ±д. (10.17) 

В теории и расчетах компрессорных процессов принято 
использовать параметры торможения. Напомним сущность 
этого понятия. 

Если изоэнтропный газовый поток с температурой Т й 
скоростью с полностью затормаживается, то его кинетиче-
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екая энергия превращается в теплоту и температура газа 
попышается до Т*, называемой температурой торможения. 
Очевидно, соотношение баланса энергии 

Т* = Т + - £ - . (10.18) 
2с'р 

Следовательно, в соответствии с (10.17) удельная энер
гия изоэнтропного процесса может быть выражена через 
температуры торможения: 

L = cp(T2-Tl). (10.19) 

Давления и температуры в изоэнтропиых процессах 
связаны соотношением (10,11). Поэтому параметр давле
ние торможения может быть определен из этого уравнения: 

(Ю.20) 

Мощность компрессора 

N = 0 0 1 •, (10.21) 
10001|0Чм 

где р — плотность газа, поступающего в компрессор, кг /м 3 ; 
Q — объемная подача компрессора, м 3/с; L — удельная 
энергия компрессорного процесса, Дж/кг; т]0 — объемный 
коэффициент, учитывающий потери объема газа вследст
вие перетекания через зазоры уплотнений компрессора; 
Им — механический КПД компрессора, учитывающий рас
ход энергии на преодоление механического трения и при
вод вспомогательных механизмов (масляных насосов, вен
тиляторов и насосов системы охлаждения, если они приво
дятся от вала компрессора). 

Числовые значения г\0 и r j M для компрессоров различ* 
них типов приведены в соответствующих разделах книги. 

Особенностью объемных компрессоров (поршневых и 
некоторых типов роторных) является периодичность их ра
бочего процесса, обусловленная периодическим движением 
их рабочих органов. В рабочем процессе этих компрессо
ров следует выделить особую часть — политропное расши
рение газа от конечного до начального давления, предше
ствующее всасыванию газа в замкнутое рабочее простран
ство компрессора. Расширение газа обусловливает 
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возврат части энергии, израсходованной на сжатие и вы
талкивание, обратно на вал компрессора. Количественная 
оценка этого явления рассматривается в гл. 13. 

10.3. Коэффициенты полезного действия 
компрессоров 

Эффективность компрессоров нельзя оценивать значе
нием обычного энергетического КПД, представляющего 
собой отношение энергии, приобретаемой газом, к энергии, 
Затрачиваемой на проведение компрессорного процесса. 
Выясним правильность этого утверждения. 

По (10.17) при условии С\ = С2 удельная энергия, приоб
ретаемая газом в компрессорном процессе, L—q= 
=ср(Т2—Т\), где q— количество теплоты, уходящее в ок
ружающее пространство вследствие охлаждения компрес
сора. 

Следовательно, энергетический КПД компрессорного 
процесса 

r i = g p ( r » - r i > , . (10.22) 
e p ( r , - 7 i ) + ? 

Применяя полученное выражение к изотермическому 
компрессорному процессу с 7i = 7 2 (см. рис. 10.5), получаем 
т] = 0. 

Однако ранее было доказано, что из всех возможных 
типов компрессорных процессов наименьшей затраты 
энергии требует изотермический процесс, являющийся са
мым выгодным по затратам энергии. При оценке по (10.22) 
изотермический компрессорный процесс крайне невыгоден, 
потому что Т|==0. 

В чем причина парадокса? 
При изотермическом компрессорном процессе с р ( Г 2 — 

7 ' i )=0 и, следовательно, энтальпия газа как мера его 
энергии остается постоянной. Однако при сохранении значе
ния энтальпии компрессорный процесс переводит газ на но
вый потенциальный уровень, соответствующий более высо
кому давлению рг, и тем предоставляет газу возможность 
совершить работу при расширении до начального давления. 

Следовательно, оценивать энергию, получаемую газом 
в компрессорном процессе, изменением его энтальпии не 
имеет смысла, потому что при сохранении постоянства эн
тальпии способность газа производить работу возрастает. 
Отсюда вытекает недопустимость оценки совершенства 
компрессора значением энергетическою КПД, 
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Совершенство компрессорного процесса оценивают при 
помощи относительных термодинамических КПД — изо
термического Т1 1 1 3 И ИЗОЭНТрОПНОГО Г|а-

Если действительный политропный процесс протекает в 
компрессоре с показателем п при удельной энергии L, то 
изотермический и изоэнтропный КПД 

Здесь Lm н L a — удельные энергии изотермического и изо
энтропного процессов, определяемые формулами (10.13) и 

Изотермический КПД TI, u применяют для оценки комп
рессоров с интенсивно действующим водяным охлажде
нием (поршневых и роторных). Для этих компрессоров 
изотермический процесс, обладающий наименьшей удель
ной энергией, является эталонным. 

Компрессоры с неинтенсивным охлаждением (центро
бежные и осевые) оцениваются при помощи изоэнтропного 
КПД г)а. Это объясняется тем, что для компрессоров этого 
типа изоэнтропный процесс является эталонным, наиболее 
совершенным. 

Значения г)Из и г)а для компрессоров различных типоп 
приведены в гл. 11 —13. 

Установим основные, важные в расчетной практике со
отношения, связывающие относительный изоэнтропный 
КПД с термодинамическими параметрами торможения 
процесса. 

Из формул (Ю.1) и (10.10) следует 

Действительный процесс является политроппым, и 
для него формулу (10.17) можно записать в параметрах 
торможения при условии q = 0 так: 

(10.23) 
(10 24) 

(10.15). 

(10.25) 

Из этих соотношений следует 

1 а (10.26) 
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Формула для расчета относительного изотермического 
КПД для оценки объемных одноступенчатых компрессоров 
с интенсивным охлаждением получается из (10.15) и 

Расчет с использованием параметров торможения здесь 
не имеет смысла, потому что в начале и конце процесса 
сжатия скорости газового потока незначительны. 

10.4. Охлаждение. Ступенчатое сжатие 

Давления, создаваемые компрессорами, работающими 
в технологических схемах производств, достигают больших 
значений. Однако получение высокого давления в одной 
ступени компрессора (в одном компрессорном Процессе) 
затруднительно. Причиной этого в объемных компрессорах 
(поршневых и роторных) является чрезмерное повышение 
температуры в конце сжатия, обусловленное невозможно
стью создания конструкции компрессора с достаточно ин
тенсивным отводом теплоты от сжимаемого газа. В комп
рессорах лопастных (центробежных и осевых) причина 
кроется в недопустимости таких скоростей рабочих лопас
тей, выполненных из материала с определенной прочно
стью, которые обеспечили бы требуемое высокое давление 
при достаточно высоком КПД процесса. Поэтому следует, 
во-первых, применять возможно более интенсивное охла
ждение газа в процессе сжатия его и, во-вторых, произво
дить сжатие в последовательно соединенных ступенях, 
осуществляя понижение температуры газа в охладителях, 
включенных в поток между ступенями. 

Общая схема компрессора со ступенчатым сжатием 
представлена на рис. 10.7. 

Применение ступенчатого сжатия с охлаждением газа 
в охладителях между ступенями дает большую экономию 
в энергии, расходуемой на привод компрессора. Это отчет
ливо видно на 5 , Т- и р, и-диаграммах двухступенчатого 
компрессора (рис. 10.8). 

Если сжатие производить в одной ступени, то линия 
сжатия изобразится политропой 1'-2 с показателем n>k. 
При сжатии для того же интервала давлений в двух сту
пенях процесс изобразится ломаной линией 1'-2'-1"-2", со-

(10.23): 

(10.27) 
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стояще» из двух политроп V-2' и 1"-2" и изобары 2'-1", 
представляющей собой охлаждение в промежуточном 
охладителе при давлении p n p=cons t . В обеих диаграммах 
экономия энергии от сжатия в двух ступенях с промежу
точным охлаждением выражается заштрихованными пло
щадками 1"-2'-2-2". 

Б современных компрессорах применяют: 

I 
1 2 4 

Рис. 10 7. Схема компрессора со сту
пенчатым сжатием: 
/ — охладители I и II ступеней, 2 — ко-
не-шый охладитель; 3. 4, 5 — охладители 
соответственно I. II и III ступени 

yfy=C0nst у р 

Рис. 10 8. S, Т и р, а-диаграммы двухступенчатого компрессора. 

/' 2' — политропное сжатие в первой ступени, 2 -1" — нзобвриое охлаждение в 
промежуточном охладителе; 1"-2" — сжатие до конечного давления во DTopofi 
ступени Площадь 1"-2'-2-2" — экономия энер!ни от применения двухступенчатого 
сжатия с промежуточным охлаждением 

1) охлаждение компрессора подачей воды в специально 
ьыполненные полости в отливке корпуса (внутреннее охла
ждение). Этот способ существенно улучшает условия смаз
ки поршневых компрессоров. Добиться этим способом су
щественной экономии энергии, приближая процесс сжатия 
к изотермическому, не удается. Причина этого — затруд
ненные условия теплообмена между потоками газа и охла
ждающей водой; 
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2) охлаждение газа в охладителях, устанавливаемых 
между отдельными ступенями (выносное охлаждение). 
При этом способе охлаждения, используя трубчатые охла
дители с большой площадью поверхности, можно получить 
существенную экономию в расходе энергии. В центробеж
ных компрессорах охладители располагают обычно между 
группами ступеней, получая, таким образом, более простую 
конструкцию установки. Известны уникальные конст
рукции компрессоров с охладителями после каждой центро
бежной ступени. Такие компрессоры называют изотерми
ческими. Они экономичны в эксплуатации, но конструктив
но сложны и стоимость их велика; 

3 ) комбинированное (внутреннее и выносное) охлажде
ние. Этот способ наиболее эффективен и широко применя
ется, несмотря на конструктивное усложнение и увеличе
ние стоимости установки; 

4) охлаждение впрыском охлаждающей воды в поток 
газа перед первой ступенью компрессора. При этом спосо
бе теплота газа частично расходуется на испарение охлаж
дающей воды и температура конца сжатия существенно 
понижается. Недостатком способа является увлажнение 
газа, что во многих случаях недопустимо. 

10.5. Количество ступеней. Промежуточное давление 

Самым выгодным компрессорным процессом, обуслов
ливающим наименьший расход энергии на привод, являет
ся изотермический процесс (см. рис. 10.5). 

По указанным ранее причинам такой процесс практи
чески неосуществим. Приближение к изотермическому про
цессу при заданном общем повышении давления компрес
сора возможно путем увеличения количества ступеней 
компрессора при выносном охлаждении и, следовательно, 
уменьшения степени повышения давления одной ступени. 
При этом уменьшается мощность привода, но усложняется 
конструкция компрессорной установки и увеличивается ее 
стоимость. 

В компрессоростроении выработаны нормативы по оп
ределению необходимого числа ступеней: для поршневых 
и роторных компрессоров — в зависимости от температуры 
вспышки паров смазочного масла, для лопастных — в зави
симости от допустимых, по условиям прочности, окружных 
скоростей концов лопастей и минимума потерь энергии в 
проточной полости машины. 
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Рассмотрим вопрос о распределении работы по ступеням 
компрессора и вычислении промежуточного давления. Из 
термодинамических диаграмм ступенчатого сжатия видно, 
что промежуточное давление влияет па распределение за
трат энергии между ступенями компрессора. 

Если полная степень повышения давления компрессора 
гь=р*/Р\ и число ступеней z заданы, то минимум затрат 
энергии достигается при вполне определенном соотношении 
энергий отдельных ступеней. 

Определение условий минимума энергии, затрачивае
мой в компрессорном процессе, может быть произведено с 
помощью известного математического метода отыскания 
минимума функции. 

Если пренебречь незначительными газовыми сопротивле
ниями охладителей и полагать, что относительные термо
динамические КПД ступеней сжатия одинаковы, то можно, 
пользуясь указанным приемом, обнаружить, что минимум 
затрат энергии обеспечивается равенством энергий отдель
ных ступеней процесса 

\—\ —'- L*2 — — • • • — Z-f/^j 

где L — полная энергия; г — количество ступеней компрес
сора. 

Полагая, что охлаждение в промежуточных охладите
лях проводится до начальной температуры компрессорного 
процесса и показатели политроп сжатия в отдельных сту
пенях одинаковы, можем записать 

Т2 = Т1 = Т1 =...= Т2; 

Тг \ Р J 

где и=cons t для всех ступеней. 
Следовательно, для отдельных ступеней 

Г ' п—1 т" п—1 т'" п—1 
2 1 1 I 

= е п ; = 6 » : = е » ... 
Tt

 1 7 \ * ' Ту з 

Поэтому 
е 1 =.-е 2 = е 3 = . . . = е, (10.28) 

где е — степень повышения давления одной ступени. 
Минимум затрат энергии в ступенчатом компрессорном 

процессе имеет место при равенстве степеней повышения 
давления во всех ступенях. 
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Очевидны соотношения 

Pi = ери 

Р2 = ер2 = г /?,; 
pi •= гр2 

з 
е Ри 

( 1 0 . 2 9 ) 

Отсюда следует, что оптимальная 
давления ступени компрессора 

степень повышения 

( 1 0 . 3 0 ) 

где рк — конечное давление (за последней ступенью комп
рессора); ек — степень повышения давления компрессора 
в целом; z — количество ступеней компрессора. 

При определенной степени повышения давления ступени 
промежуточные давления определяются формулами 
( 1 0 . 2 9 ) . 

В практике компрессоростроения обычно отступают от 
принципа равномерного распределения затраты энергии по 
ступеням и относят на ступени высокого давления несколь
ко меньшие степени повышения давления. 

В лопастных компрессорах ступень сжатия состоит из 
совокупности венцов рабочих и направляющих лопастей и 
количество ступеней может быть большим (до 4 0 ) . В этом 
случае ступени разбивают на группы (секции) и холодиль
ники ставят между секциями. В пределах группы ступени 
не охлаждают. 

В объемных компрессорах ступень давления состоит из 
замкнутого герметичного корпуса, в котором перемешается 
рабочее тело (поршень, двигающийся в цилиндре поршне
вого компрессора), камер всасывания и нагнетания. 

Количество ступеней современных компрессоров раз
личных конструкций указано в гл. 1 1 — 1 3 . 

10.6. Характеристики лопастных компрессоров. 
Пересчет характеристик 

Характеристиками лопастной компрессорной машины 
называют графически изображенные зависимости между 
подачей и основными параметрами — конечным давлением 
(или степенью повышения давления e=pdp\), мощностью, 
внутренним (политропным или изотермическим) КПД при 
определенных свойствах газа и заданной частоте вращения. 
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Аргументом, как правило, считают подачу машины при ус
ловии всасывания. 

Характеристики получают испытанием на стенде заво
да-изготовителя при нескольких постоянных частотах вра
щения; испытание ведут на воздухе. 

Характеристики изображают обычно в одном графике 
для нескольких частот вращения с обязательным указани
ем начальных температуры и давления и названия переме
шаемого газа. 

В соответствии с требованиями производства компрес
сор может работать при частоте вращения, отличающейся 
от таковой при стендовом испытании. Кроме того, в произ
водственных условиях компрессоры работают с парамет
рами всасывания, отличающимися от параметров на стен
де, и могут служить для подачи газов с физическими свой
ствами, существенно отличающимися от свойств воздуха. 
Поэтому компрессорная машина в производственных усло
виях будет работать иначе, чем на стенде, и характеристи
ки ее будут другими. Отсюда возникает задача пересчета 
стендовых характеристик на новую частоту вращения, дру
гие условия всасывания и иные физические параметры 
газа. Точных методов пересчета характеристик с учетом 
всех влияющих факторов не существует. 

Применительно к объему настоящего курса ограничим
ся рассмотрением приближенного способа пересчета, ос

нованного на следующих допущениях: 
1) вследствие больших скоростей газа в проточной по

лости компрессора значения Re высоки и режимы движе
ния лежат в области автомодельности; 

2) число Маха существенно ниже критического, и влия
ние его при переходе от одного режима к другому не про
является; 

3) параллелограммы скоростей при разных режимах 
остаются геометрически подобными (сохраняется кинема
тическое подобие); 

4) КПД компрессора в подобных режимах остаются по
стоянными; 

5 ) охлаждение компрессора неинтенсивпое, процесс 
сжатия близок к изоэнтроппому. 

Пересчет при изменении частоты вращения. Заданы ха
рактеристики компрессора при частоте вращения 
пп. 

Требуется перестроить характеристики на новую часто
ту пь, большую или меньшую па> при неизменных составе 
газа и начальных параметрах. 
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Объемная подача компрессора определяется по уравне
нию неразрывности значением абсолютной скорости (ради-
алыюй в центробежных машинах и осевой в осевых), ко
торая по условию кинематического подобия пропорцио
нальна окружной скорости и, следовательно, частоте вра. 
щеиия. Поэтому при небольших степенях сжатия для пере-
счета подачи можно пользоваться обычной формулой про. 
порционалыюсти. 

Qb^Qa—- (Ю.31) 

Пересчет подачи по (10.31) дает тем большую неточ
ность, чем выше степень повышения давления. 

Из уравнения энергетического баланса компрессорного 
процесса, связывающего механическую энергию, подводи
мую к лопастям, с энергией газового потока компрессора, 

следует, что в изоэнтропном процессе ^е~/Г \j s=n 2 , Где 
п — частота вращения вала компрессора. Поэтому для 
двух частот вращения, заданной п а и назначенной для пе
ресчета Пь, может быть принята следующая зависимость: 

fe-i 

е ft - 1 и 2 

- = ~ . (Ю.32) *—1 
ъ ь 

е 6 — 1 

Следовательно, степень повышения давления при часто
те вращения пъ 

бьЧ1+(^)2(е^1_1)]^' ( в д 

Для воздушных компрессоров формула (10.33) прибли
женно записывается 

По рассчитанным для разных подач значениям вь вы
числяются давления ръ=Р\£ь и строится характеристика 
для режима Ь. 

При допущениях, указанных ранее, и имея в виду, что 
мощность компрессора пропорциональна плотности газа, 
пересчет мощности можно вести по приближенной формуле 

N Jb_(J!bYN (10.35) 
Ро V «о У 
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Пересчет при изменении физических свойств газа. Фи
зические свойства газа применительно к рассматриваемой 
задаче характеризуются величинами R, k=cp/cv, v. 

Даны характеристики компрессора при начальных тем
пературе Tia и давлении р 1 а и работе с частотой вращения 
па на газе с константами R a , ka, \ а . Требуется пересчитать 
характеристики для работы компрессора при неизменной 
частоте вращения, но на газе с константами Rb, kt, хь и 
при начальных параметрах Т1Ь и р Х ь . 

Наиболее часто встречаются случаи работы компрессо
ров на двухатомных газах. Поэтому полагаем k a = k b = 
= 1,41. 

Влияние числа Re исключено условием автомоделыю-
сти (см. § 3.11), и поэтому влияние вязкости при пересче
те можно не учитывать. 

Условие подобия (см. § 3.11) дает постоянство коэффи
циента ПОДаЧИ. ПОЭТОМУ C\a/U.la = Cib/Uyb ИЛИ Суа = С\ъ-

Отсюда следует, что Q\C\a=Q\C\b или Qi a =Qu>. 
Изменения газовых констант и начальной температуры 

не влияют иа объемную подачу компрессора. 
Полагая удельную энергию изоэптропного компрессор

ного процесса не зависящей от начальных условий, можно 
записать 

k - 1 

ft—1 
к - 1 = 

k - 1 

ft—I 
к 

\ 

- J -
Отсюда следует 

т 1 а 

f ft-1 
1 

4b 

k 
k-1 

или в упрошенной форме при /г=1,41 

* - [ , + ^ ( ^ - ' ) Г 

(10.36) 

(10.37) 

Выбирая на заданной характеристике при произволь
ных Qa значения ра и определяя га=Ра/Р\а по (10.37), рас
считываем еь=Рь/Р\ь, откуда будем иметь ръ=ьъР\ъ- По 
полученным значениям рь строится искомая характеристи
ка давления. 

Пересчет характеристики мощности проводится анало
гично указанному в предыдущем случае. 

315 



10.7. Особенности регулирования лопастных компрессоров 

В зависимости от вида по1ребителей сжатого воздуха 
компрессорные установки разделяют па две основные 
группы: 

1. Потребители требуют подачи постоянного количест
ва воздуха при переменном давлении (доменные печи, ваг
ранки, специальные аппараты химической технологии). 

2. Потребители требу
ют подачи воздуха с по
стоянным давлением при 
изменяющейся подаче 
(пневматический инстру
мент, отбойные молотки, 
пневматический привод, 
вибраторы различных ти
пов). 

В первом случае из
менение режима работы 
компрессора называют 
регулированием на посто
янную подачу, во вто
ром— на постоянное-
давление. 

Рассмотрим характе
ристику e=f(M) ком
прессора совместно с ха
рактеристикой сети (рис. 
10.9). 

Последняя в случае 
воздушных сетей высокого давления довольно полога. 

Пусть нормальный режим установки определяется точ
кой при частоте вращения п : п3<п<.п4. 

Если требуется поддерживать подачу M = c o n s t , то ра
бочие точки режимов должны располагаться па линии АВ, 
параллельной оси ординат. 

Повышение или понижение степени сжатия при М = 
= c o n s t обусловливается потребителем и может быть до
стигнуто только изменением частоты вращения вала ком
прессора. При этом следует иметь в виду, что точка В оп
ределяет предельное значение степени сжатия е М а к с Выход 
за точку В , лежащую па границе помпажа, недопус
тим. Поэтому лопастные компрессоры, регулируемые из
менением частоты вращения па постоянную подачу, долж
ны снабжаться предохранительными клапанами, отрегули-

М,кг/с 

Рис 10 9. График регулирования 
компрессора двумя способами: 
1) на M=const; 2) на e=const 
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ропанными па конечное давление ркяг0,9 еМаксРь Это даст 
гарантию избежания помпажпых режимов. 

Если к компрессору предъявляется требование поддер
жания постоянной степени повышения давления e = c o n s t 
при переменной подаче, то возможные режимные точки 
должны располагаться на линии CF. 

Точка С определяет предельное минимальное значение 
подачи по условиям помпажа. В этом случае компрессор 
должен быть снабжен автоматическим антипомпажным 
устройством, датчиком в котором является динамический 
импульс с 2 /2 или давление всасывания, зависящее от по
дачи компрессора. При регулировании на e ^ c o n s t раз
личные режимы могут достигаться, как видно из графика, 
изменением частоты вращения вала компрессора. Если 
приводным двигателем компрессора является паровая или 
газовая турбина, то изменение частоты вращения достига
ется без затруднений регулированием турбины. В случае 
электропривода компрессора необходимо применение спе
циальных типов двигателей с регулируемой частотой вра
щения. 

Из графика (рис. 10.9) видно, что при любом способе 
регулирования изменение частоты вращения приводит к 
уменьшению адиабатного КПД, т.е. к ухудшению исполь
зования энергии, подводимой на вал компрессора. Только 
в области частот вращения от п до л 4 имеет место незна
чительное повышение г) а при регулировании на постоянную 
подачу. 

Уменьшение КПД является существенным недостатком 
способа регулирования компрессора изменением частоты 
вращения. 

Дроссельное регулирование при « = c o n s t является до
ступным во всех случаях и очень простым способом регу
лирования. Однако при заданных п и характеристике сети 
этим способом возможно регулирование только на умень
шение подачи. В этом можно убедиться, анализируя гра
фик регулирования. 

Регулирование можно проводить дросселем па напор
ном и всасывающем патрубках компрессоров; второе вы
годнее вследствие меньших затрат энергии, как правило, 
пропорциональных плотности дросселируемого потока 
газа. 

В некоторых частных случаях регулирование дросселем 
на входе оказывается выгоднее, чем регулирование изме
нением частоты вращения. Регулирование направляющим 
лопастным аппаратом на входе (см. § 3.12) находит в цен-
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тробежных компрессорах ограниченное применение ввиду 
конструктивной сложности. 

Крупные компрессоры, приводимые паровыми турбина* 
ми, подвержены опасности разгона при снятии нагрузки 
сети. Для устранения возможности разгона до недопусти
мой частоты вращения компрессорные агрегаты с приво
дом от паровых турбин снабжаются специальными автома
тами-ограничителями частоты вращения, воздействующими 
на паровпускную систему турбины. 

ГЛАВА ОДИННАДЦАТАЯ 

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ КОМПРЕССОРЫ 

11.1. Ступень центробежного компрессора 

Рабочее колесо а, кольцевой отвод (диффузор), нап
равляющий аппарат б и обратный направляющий аппарат 
в, взятые совместно, называют ступенью давления или 

просто ступенью компрессора (рис. 
11.1). Рабочее колесо и обратный 
направляющий аппарат разделены 
диафрагмой г. В многоступенчатых 
компрессорах ступени включены в 
поток газа последовательно. 

При протекании газа через кана
лы ступени состояние его изменяет
ся в результате передачи энергии 
потоку рабочим колесом, газового 
трения, вихреобразования и тепло-

Рис. 11.1. Схема ступени центробежного 
компрессора 

обмена со средой, окружающей компрессор. Запишем ба
ланс энергии потока на участке 1-2, Дж/кг, [см. формулу 
(10.16) и рис. 11.1]. 

Энергия газа в сечении / на входе в межлопастные ка
налы 
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Энергия, передаваемая газу рабочими лопастями, по 
уравнению Эйлера 

Энергия газа в выходном сечении 2 межлопастных ка
налов 

с\ 

Если от газа, проходящего через рабочее колесо, пере
дается в окружающую среду количество теплоты q, то 
уравнение баланса энергии Lx-\-L—q=L2 можно записать 
так: 

с2 с 2 

- у - + с „ 7 \ + (Ыгс 2 и — «,c 1 u ) — Я = ~~ + срТ2. 

Следовательно, конечная температура сжатия в колесе 

Т, = Т 1 + - ^ - [с[ - с$ + 2 [и,с2и - щс1и)] (11.1) 

Предполагая процесс изоэнтропным, получаем 

тъ = Тг + И - с \ + 2 ( « А , - « А . ) ] • ( 1 1 - 2 ) 

При изоэнтропном сжатии газа 

= / Рг УТ 
Ti \ Рл ) 

Из двух последних уравнений следует 

н в Л { 1 + 1 ^ 7 Г t c ' ~cl + 2 (и/2"" "Л")]}^"1- (11 -3) 

Уравнения (11.1) и (11.3) связывают термодинамичес
кие факторы Т, р и с р с размерами, частотой вращения н 
формой лопастей рабочего колеса компрессора. Эти урав
нения опытами не подтверждаются, потому что действи
тельный процесс сжатия в рабочем колесе нензоэнтропен. 

Высокие скорости газа в межлопастных каналах сту
пени обусловливают существенные потери от трения и внх-
реобразовання и переход части энергии газового потока в 
теплоту. Прн этом действительный процесс сжатия оказы
вается близким к полнтропному с показателем п: 

pv" = const. 
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Вместе с тем отвод теплоты от потока газа в колесе во 
внешнюю среду незначителен, и для процесса сжатия в 
этом случае можно полагать q=0 и 

Pi 
Рг (П.4) 

где л = 1,5ч-1,62 
В практике расчетов и оценки ступеней центробежных 

компрессоров с неннтенсивным охлаждением пользуются 
изоэнтропным КПД [см. формулу (10.24)]. 

Решив совместно уравнения (11.1) и (11.4) при усло
вии q=0 и использовав выражение Tj a через степени сжа
тия при изоэнтропном и полнтропном процессах, получим 

Изоэнтропный КПД стационарных центробежных ком
прессоров находится в пределах т]а=0,80-7-0,90. Уравнени
ем (11.5) можно пользоваться для ориентировочного рас
чета конечного давления в рабочем колесе ступени ком
прессора, 

В направляющих аппаратах компрессора энергия по
току газа извне не передается; здесь происходит только 
преобразование кинетической энергии в потенциальную 
или наоборот. 

Если полагать, что теплообмена с окружающей средой 
нет, то энергетический баланс потока на участке 3-4 будет 

P% = Pi 
fl + _ З а _ Г с 2 — r f + 2( | 
I 2cpTx 1 1 2 V ,)1}*-МП.5) 

cPT3 + (U,6) 

Отсюда следует 

I± 
T3 

- 1 + ( H . 7 ) 

При обратной пропорциональности 
щей из закона rcu=const, получим 

= -г-. следую-

(П.8) 
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Полагая процесс в отводе политропным, будем иметь 

Pi = Рз 
Rl 

1+ 2 _ 1 - п—1 ( 1 1 9 ) 

Показатель политропы зависит от условий охлаждения 
и для обычных конструкций компрессоров близок к п = 
= 1,5. 

11.2. Мощность центробежного компрессора 

Пользуясь изоэнтропный КПД, можно определить внут
реннюю работу ступени: 

L = LJ4&. (11.10) 
При расчете мощности на валу компрессора следует 

учитывать энергию, расходуемую на преодоление механи
ческого трения в подшипниках и газового трения нерабо
чих поверхностей колес, введением механического КПД 

rht^UU. ( " . И ) 
Для обыкновенных конструкций компрессоров r j M = 

=0,96-5-0,98. 
Утечки газа через уплотнения в центробежных компрес

сорах составляют не более 1,5 % номинальной подачи, и их 
влияние при ориентировочных расчетах можно не учиты
вать. 

Удельная энергия компрессора с учетом механических 
потерь 

^ т т - (11Л2) 

Ча Чм 
Вычислив L a по уравнению (10.10) и задавшись т|а и 

т]м, можно определить L по (11.12). 
При массовой подаче компрессора М , кг/с, мощность 

компрессора для привода рабочего колеса одной ступени 

Я = ¥1* . (11.13) 
ЮООЛа Чм 

Мощность многоступенчатого компрессора представля
ется суммой мощностей отдельных ступеней. 
11.3. Приближенный расчет ступени 

Общие соображения. Расчет ступени.состоит в опреде
лении основных размеров рабочего колеса и направляю
щих аппаратов. 
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Существующие способы расчета основываются на поло
жениях струйной теории и условиях подобия при широком 
использовании экспериментальных данных по термодина
мике и аэродинамике элементов ступени. Здесь рассмат
ривается метод приближенного расчета, дающий общее 
представление о геометрических размерах ступени ком
прессора стационарного типа, работающего при дозвуко
вых скоростях газа. 

При расчете задаются: 
1 ) объемная Q или массовая М подача ступени; 
2) начальное р\ и конечное р2 давления; 
3) начальная температура Т\ газа; 
4) термодинамические характеристики газа при нор

мальных условиях k, R, р. 
Частота вращения вала компрессора определяется ти

пом приводного двигателя. Для привода компрессоров при
меняют асинхронные и синхронные двигатели с частотой 
вращения до 3000 об/мин и более, обусловливающей ма
лые размеры и массу конструкции. 

В некоторых случаях между двигателем и компрессо
ром включают передачу, повышающую частоту вращения 
вала компрессора 

При больших мощностях предпочтительнее применение 
синхронных электродвигателей, существенно улучшающих 
коэффициент мощности электрической системы и стабили
зирующих напряжение в ней. 

Удобным приводным двигателем при средних и высо
ких мощностях является паровая турбина с частотой вра
щения 3500 об/мин и выше. В этом случае допускается 
свобода выбора частоты вращения; агрегат в целом полу
чается компактным и удобным в отношении регулирования 
подачи изменением частоты вращения. 

Стационарные компрессоры должны иметь высокий 
КПД. Условие компактности и малой массы не является 
здесь решающим. По этим соображениям окружная ско
рость на выходе из рабочего колеса ограничена примерло 
200 м/с. Колеса стационарных компрессоров выполняются 
с лопастями, загнутыми назад. 

Поэтому для получения высокого давления требуется 
многоступенчатая конструкция. 

Количество ступеней давления определяется полным 
повышением давления, заданным для компрессора, и дав
лением, создаваемым отдельными ступенями. 

Приближенный расчет рабочего колеса. Продольный 
разрез рабочего колеса дан на рис. 11 . 2 . Полагая вход на 
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рабочие лопасти радиальным (рис. 11.3), из уравнения 
(11.5) получаем 

P z = P l [ 1 + 1 ^ 7 { c l ~ c l + 2u>c^Y* • { п м ) 

Изоэнтропный КПД ступени может быть принят рав
ным около 0,85. Окружная скорость и2 принимается от 150 
до 250 м/с. По известным значениям п и и2 рассчитывается 
наружный диаметр колеса: 

Dz = 60и2/(яя). 

Отношение входного и выходного диаметров выбирает
ся равным приблизительно 0,5. Возможны отклонения от 
0,48 до 0,60. 

Лопастной угол на входе определяется из параллело
грамма скоростей (см. рис. 11.3). 

Рис. 11.2. Продольный разрез Рис. 11.3. Параллелограммы ско
ка ieca центробежного компрес- ростей рабочего колеса с ради-
сора альным входом на лопасти 

5°. 
Угол атаки рабочей лопасти можно принимать i=0-

Установочный угол лопасти на входе Р[ Л = Р|+»\ 
Из уравнения (11.14) следует 

с? — с2

2 + 2« 2с 2„ = 2ср Tt 

1 а 
(11.15) 

Скорость С\ может быть принята равной скорости с 0 

входа в рабочее колесо, определяемой нз уравнения расхо
да для входного сечения колеса. Из параллелограмма ско-
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ростей на выходе (см. рис. 11.3) следует, что с | = с | , - Ь 
+ с | г . Полагая с2т=си что является обычным для колес 
центробежных машин, из уравнения (11.15) получаем 

Ча О т ? - 1 ] В. (11,16) 

Правая часть равенства, обозначенная В, может быть 
вычислена по заданным и принятым величинам ри р2, Т\, 
сР, k, rja. Из уравнения (11.16) следует 

^ 2 a 

с\и - 2и,с2и + В = 0; с2и = и2 ± У и) - В. 

Связь с2и с выходными параметрами, учитывая влия
ние конечного числа лопастей формулой Стодолы, удобно 
выражается в виде 

c 2 u = « 2 f 1 - s i n p 2 - - ^ c t g p 2 ) . (11.17) 

Количество рабочих лопастей принимают z=16-r-32. 
Формула (11.17) позволяет найти необходимое значе

ние угла Конечная температура сжатия в рабочем коле
се определяется с помощью зависимостей 

= 7 , ( *-)~ • Т2 = 7, + - ^ - a ^ I i . (11.18) 
\ Pj / Ча 

Удельные объемы газа на входе и выходе находят по 
уравнению состояния, а затем по заданной массовой пода
че рассчитывают объемные расходы. 

Уравнение расхода Q—nDbcr\i, примененное к входно
му и выходному сечениям, позволяет определить ширину 
лопастей. При этом следует иметь в виду, что вследствие 
утечек через уплотнения переднего диска фактический рас* 
ход рабочего колеса больше заданного на 1—1,5 %. 

Размеры входного (нормального к оси) сечения рабо
чего колеса определяют по уравнению расхода 

Q . = T ( D o - ^ T ) C c (П.19) 

где размер D C T принимается по конструктивным соображе
ниям в зависимости от диаметра вала. 

Форма рабочих лопастей устанавливается значениями 
углов Ри, и р 2 л и способом построения средней линии ло
пасти (рис. 11.4). 

Расчет безлопаточного диффузора. Расчет такого диф
фузора, применяемого в стационарных компрессорах, за-
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к.ночается в определении геометрических размеров и сос
тояния газа на выходе. 

В основе расчета лежат закон 
rcu = const 

п уравнение баланса энергии, приводящие к уравнениям 
(11.8) и (11.9). 

Рис 11 4. Построение лопасти од
ной дугой окружности 

Рис. 11.5. Форма лопастей об
ратного направляющего аппа
рата центробежного компрес
сора 

Ширину и радиальный размер диффузора можно рас
считать по выработанным практикой соотношениям 

ba = bt« b2; 
D 4 = (1,6-H 1.8) D2. 

Окружная составляющая скорости на выходе из диф
фузора 

_ 0 2 
С 4 м — С 2 и " 

Радиальная составляющая 

Ввиду того что объемный расход Q 4 может быть опре
делен только при известном удельном объеме газа, исполь
зование последнего равенства связано с предварительным 
заданием Q 4 и проверкой его в конце расчета. 

Угол выхода потока из диффузора 

а. arctg 
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Повышение давления в диффузоре можно рассчитать 
по уравнению (11.9), а повышение температуры—по урав
нению 

Расчет лопаточного диффузора. Лопаточные диффузо
ры обычно применяют при а 2 < 2 0 ° . Размеры их могут 
быть приняты на основании практических данных: 

Ь3=Ь4= (14-1,2) fr2; D 3 « l , l D 2 ; D 4 = (1,34-1,55) D 2 . 
Входной угол а з л лопаток диффузора следует полагать 

равным выходному углу Ог рабочего колеса. Выходной 
угол а 4 л находится обычно в пределах 30—40°. 

Число лопаток диффузора не должно быть равным и 
кратным числу рабочих лопаток. В обычных конструкциях 

Лопатки диффузоров очерчиваются дугой круга. 
Форма лопастей обратного направляющего аппарата 

приведена на рис. 11.5. 

11.4. Конструкции центробежных компрессоров 

Центробежные компрессоры в большинстве случаев 
имеют несколько ступеней. При небольшой подаче они из
готовляются секционными с разделением ступеней на от
дельные секции с разъемом в плоскостях, нормальных к-
оси машины. 

Компрессоры средней и высокой подач, как правило, 
изготовляются с разъемом корпуса в горизонтальной пло
скости аналогично современным паровым турбинам. В этом 
случае прямой и обратный направляющие аппараты сос
тавляют одно целое с половинами корпуса или же, что 
встречается чаще, размещаются на диафрагмах, плотно 
вставленных в корпус. Диафрагмы имеют разъем в гори
зонтальной плоскости. 

Охлаждение корпуса компрессора, желательное с энер
гетической точки зрения, усложняет конструкцию корпуса. 
Поэтому компрессоры строят с подразделением ступеней 
на группы в отдельных корпусах и расположением проме
жуточных охладителей между корпусами. Таким образом, 
возможны компрессоры одно-, двух- и трехкорпусные. 

Промежуточные охладители могут располагаться и ме
жду группами ступеней, заключенных в одном корпусе, 

п—1 

2 Д И Ф = 2 0 ч - 2 8 . 
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На рис. 11.6 представлен продольный разрез второго 
корпуса шестиколесного турбокомпрессора с подачей 
9000 м 3 /ч при давлении 0,7 МПа, частота вращения состав-
л я е т 10200 об/мин при мощности на валу 1200 кВт. Пер-
иый корпус этого компрессора имеет одно колесо с двусто
ронним подводом. Воздух, сжатый в первой ступени, про
ходит через трубчатый охладитель и поступает в приемный 
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Рис. И.7. Доменный 
компрессор 
К-3250-41-2 



патрубок второго корпуса, в котором размешены пять ко
лес, составляющих ступень конечного сжатия. Воздух про
ходит последовательно через колесо 2 и диффузор и посту
пает в колесо 3. Затем, пройдя через прямой и обратный 
направляющие аппараты, он попадает в колесо 4 , откуда 
направляется через промежуточный охладитель и канал в 
ни г> ю 5 и шестую 6 ступени. Основными элементами кон
струкции здесь являются: литой чугунный корпус 7, за
мыкающие крышки 8 и 9 корпуса, несущие патрубки / и 
Г п коробки подшипников (на рисунке не показаны). 

Внутри корпуса располагаются диафрагмы, несущие 
лопасти обратного направляющего аппарата. 

Уравновешивание осевой силы достигается обратным 
расположением пятой и шестой ступеней и упорным сег
ментным подшипником, находящимся между корпусами 
компрессора. 

Между ступенями располагаются гребенчатые уплотне
ния Вал в крышках имеет графитоугольные уплотнения. 

Колеса всех ступеней выполнены из стальных поковок; 
контур лопастей осуществляется фрезерованием. Лопасти 
консольные, крепящиеся только на ступице; они не имеют ни 
основного, ни покрывного диска. Крепление рабочих колес 
на валу достигается шпонками и затяжными гайками. 

Подшипники — скользящего трения с принудительной 
подачей масла от роторного насоса, приводимого в движе
ние от валика шестерни редуктора. 

Привод компрессора осуществляется электродвигате
лем с « = 3 0 0 0 об/мин; повышение частоты вращения до 
10 200 об/мин достигается зубчатым вариатором. Оба кор
пуса компрессора и вариатор устанавливаются на массив
ной чугунной раме, крепящейся к фундаментным балкам. 
Электродвигатель устанавливается на раме, жестко сопря
женной с рамой компрессора и фундаментом. 

На рис. 11.7 дан продольный разрез четырехступенча
того компрессора типа К-3250-41-2, применяемого в до
менном процессе. Подача такого компрессора Q—2840-ь 
3250 м 3/ч при конечном давлении р=0,36-т-0,42 МПа. 
Привод компрессора происходит от паровой турбины АКВ-
12]V с частотой вращения 2500—3400 об/мин. Охлажде
ние производится выносным охладителем между третьей и 
четвертой ступенями. 

Рисунок 11.8 дает представление о шестиступенчатом 
компрессоре К-100-61-2, применяемом в блоках производ
ства кислорода путем разделения атмосферного воздуха. 
Подача его 90 м 3 /мин при конечном давлении 0,8 МПа. 
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Компрессор имеет встроенные в корпус охладители (по
сле каждых двух ступеней), что дает большую экономию 
размеров и массы компрессорной установки. 

ГЛАВА ДВЕНАДЦАТАЯ 

ОСЕВЫЕ К О М П Р Е С С О Р Ы 

Элементарная, 
'_'_ступень(&г) 

12.1. Ступень осевого компрессора 

Основные понятия. Осевой компрессор, как видно из 
конструктивной схемы (см. рис. 10.4), комбинируется из 
нескольких ступеней давления. Каждая ступень состоит из 
вращающегося венца рабочих и неподвижного венца на
правляющих лопастей, 
представляющих собой 
круговые плоские лопаст
ные решетки (рис. 12.1). 
Рабочие лопасти закреп-
jit пы на дисках или бара-
G.'iic ротора, направляю-
Ш1Ч' — жестко посажены 
в корпусе компрессора. 

Первая ступень ком
прессора может выпол
няться с входными на
правляющими лопастями 
н без них. Последняя сту
пень всегда выполняется 
с выходными направляю
щими лопастями, назна
чение которых в этом 
случае состоит в раскру
чивании потока и уменьшении выходных потерь энергии. 

Выделим, как указано на рис. 12.1 и 12.2, ступень ма
лой радиальной протяженности Аг, называемую элемен
тарной ступенью. В пределах длины элементарной ступени 
параллелограммы скорости неизменны. 

Радиус элементарной ступени r = c o n s t , и энергия, пе
редаваемая газу рабочими лопастями осевого компрессора, 
при т—иг^и определяется формулой (см. § 6.2) 

Рис. 12.1. Ступень осевого компрес
сора. Выделение элементарной сту
пени 

= и(сги — с, J = иДс и . (12 1) 
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Используя уравнение неразрывности и геометрические 
соотношения между элементами параллелограммов скоро-
стей, получаем 

/. , = " c l e ( c t g B 1 - - ^ - c t g B 2 ) . (12.2) 

Приближенно, полагая p i ~ p 2 i получаем 

I* = u c l e ( c t g B 1 - c t g B s ) . (12.3) 

Если полагать, что процесс в рабочем колесе протекает 
без потерь, то энергия, подводимая к газу, определяемая 

Рис. 12.2. Решетки лопастей ступени осевого компрессора: 
/ — шаг рабочих лопастей; f — шаг направляющих лопаток; Ь-— хорда профиля; 
В — ширина решетки; З у — у г о л установки профиля: б— максимальная толщина 
профиля, / — рабочие лопасти; 2 — направляющие лопасти 

по (12.2) или (12.3), повышает его энергию и определяет
ся разностью энтальпий заторможенного потока i[. 

Следовательно, 
wca (ctg B t — ctg B2) = — i\. (12.4) 

КПД элементарной ступени. Уравнение энергии потока 

2 3 

| - ^ + - ^ = ^ - + / р . н + / - ^ + ^ - + / а.а,(12.5) 

1 9 2 9 
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где / р . к + ^ н . а = ' с т — потери энергии ступени, слагающиеся 
из потерь энергии в рабочих каналах и направляющих ап
паратах. 

Последнее уравнение приводится к виду 

с 2 — с2 

т J р + 2 + ' с 

1 

Действительная энергия, которую приобретает поток 
газа в компрессорной ступени, 

_/ = (JE. I
 c g ~ с ' 

J р 

с 2 — с 2 

» — + 02.6) 
1 

Аэродинамическое совершенство ступени принято оце
нивать отношением L/Lt, называемым внутренним КПД 
(отмечается индексом / ) : 

J 
з 

dp c i 
Р 

4 f = J ^ » _ i . (12.7) 

dp сзш с 2 — г 2 

Если процесс ступени протекает политропно, то дейст
вительная удельная энергия вычисляется по известному со
отношению 

и в этом случае внутренний КПД ступени, вычисляемый по 
(12.7), называют внутренним политропным КПД т|,-п. 

Б § 10.3 было указано, что оценка совершенства ком
прессоров с неинтенсивным охлаждением производится при 
помощи изоэнтропного КПД. Поэтому для ступеней осевых 
компрессоров удобно применять внутренний изоэнтропный 
КПД, значение которого можно вычислить по (12.7), пола
гая процесс, описываемый числителем этой формулы, изо-
эпгропным. Преобразования равенства (12.7) в этом слу-
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чае приводят к следующим формулам для вычисления r\tt 

по параметрам торможения: 

( т Г -
— 1 

4ia = - ^ ^ . (12.9) 
«з — «1 

Значения rjia и л™ ступени осевого компрессора отлича
ются не более чем на 0,5 %, и поэтому использование 
практически вполне допустимо. 

Для ступеней современных стационарных осевых воз
душных компрессоров степень повышения давления е=> 
= 1,1-7-1,3. При этих условиях 

ц1а = 0,85 - н 0,95. 

Степень реактивности ступени. Ступени осевых комп
рессоров принято характеризовать степенью реактивности 
р (см. гл. 3 и 4 ) . Используем формулу 

u{c2u-ciu)-\ —~ — — 

L ti{c2u — ciu) 

Преобразование этого равенства с учетом соотношении 
^ l ^ L ^ J a ' c I = = c L " ^ c 2 q • следующих из параллелограммов 
скоростей, приводит к простейшему типу выражения для 
степени реактивности 

р = 1 Cl"» + C z» . (12.10) 
2и 

Ступени осевых компрессоров выполняются с р = 0,5-г* 
1,0. Рассмотрим особенности решеток ступени со степеня
ми реактивности 0,5 и 1,0. 

Ступень с р=0,5. Из (12.10) следует: C I U = H — с 2 и ; 
с 2 и = и—с 1 и . Параллелограммы скоростей, удовлетворяю
щие этим условиям, показаны на рис. 12.3, из которого оче
видны соотношения 
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Решетка рабочих лопастей увеличивает закрутку пото
ка: ^ « > C i u , следовательно, с\и—с?2и<0 и w\—w\<zO. От
сюда следует w2<wi. 

Последнее неравенство показывает, что межлопастные 
каналы рабочего колеса ступени с р = 0,5 являются диффу
зорами. В них происходит уменьшение относительной ско
рости и превращение кинетической энергии относительного 
движения в потенциальную энергию. 

Направляющая 
лопасть 

Рис 12.3. Парал
лелограммы скоро
стей ступени, р = 
= 0,5 

"Рабочая 
лопасть 

Степень реактивности р = 0,5 обусловливает такое соот
ношение между элементами планов скоростей и такие 
формы межлопастных каналов, при которых потери энер
гии в ступени оказываются малыми. Этим объясняется ши
рокое применение ступеней с р = 0,5 в стационарных осе
вых компрессорах. 

Ступень с р=1,0. Из уравнения (12.10) для этого слу
чая имеем Ciu = —с 2 и ; параллелограммы скоростей даны па 
рис. 12.4. 

Геометрически очевидны соотношения 
wi = cl + (u+cluf; 
wi = cl + (u-c2uf, 

из которых следует w2<wt; w\—w*2 =Аис\и. 
Поэтому увеличение энергии давления (сжатие) в ра

бочем колесе ступени без учета потерь составляет 
w2, 

2ис1и. 
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Из параллелограммов скоростей (рис. 12.4) при усло
вии c i u = — с 2 и следует С) = с 2, 

В ступенях с р = 1 (100%-ная реактивность) энергия 
получается в ступени только в потенциальной форме (дав

ление). Сжатие происходит в межлопастных каналах ра
бочего колеса. 

Направляющие лопаточные венцы, расположенные 
между рабочими лопастными решетками, в этом случае не 
меняют значения абсолютной скорости, но изменяют лишь 
ее направление соответственно требуемым углам ai и aj . 

Ступень с осевыми входом и выходом. Рассмотрим слу
чай, когда газ подводится к ступени и отводится от нее в 
следующую ступень в осевом направлении: С | и = С з и = 0 
(рис. 12.5). 

Пусть с 2 и = 0,5и. Степень реактивности такой ступени no-

Очевидно, W2<wu и, следовательно, в межлопастных 
каналах рабочего колеса происходит повышение давления 
как результат уменьшения кинетической энергии относи
тельного движения. 

Без учета потерь энергии прирост энергии давления, 
Дж/кг , 

Рис. 12.4. Парал
лелограммы ско
ростей ступени, 
Р = 1 . 0 

(12.10) 

сли Ч~ с 8м = Q 75 
2ы 

,2 

2 2 
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Направляющий аппарат ступени с р=0,75 обладает 
свойствами диффузора, потому что в нем происходит по
нижение скорости абсолютного движения от с2 до С з = С 1 . 
Результатом этого является повышение давления, эквива-

Pi'c. 12 5. Паралле
лограммы скоростей 
ступени, р = 0 , 7 5 

"с 3 =с , 

лснтное уменьшению кинетической энергии абсолютного 
движения. 

Ступени такого типа находят широкое применение в 
стационарном компрессоростроении. 

12,2. Конструктивные формы осевых компрессоров 

Осевые компрессоры строятся, как правило, многосту
пенчатыми. Проточная полость образуется межлопастными 
каналами венцов рабочих и направляющих лопастей и по
верхностями корпуса и втулки. 

В зависимости от формы внутренней поверхности кор-
п\са и наружной поверхности втулки различают два ос
новных геометрических типа проточной полости (рис. 
12.6): 

1) dBT = const; dK = var; 1 (12 11) 
2) dBT = var; dK = const. J 

В обоих случаях радиальная длина рабочих и направ
ляющих лопастей уменьшается в направлении от первой 
с 1 > пенн к последней. 
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Изменение длины лопасти обусловлено уменьшением 
объема газа при сохранении постоянного значения осевой 
скорости. Последнее условие не является обязательным, и 
в некоторых случаях уменьшают осевую скорость в послед, 
них ступенях с целью уменьшения потерь энергии в них. 

Рис. 12.6. Проточная 
полость oceuoro ком
прессора 

Минимальная высота лопасти последней ступени прибли
зительно 40 мм. 

Изменение длины лопасти в направлении движения га
за приводит к изменению характерного для осевых машин 
значения втулочного отношения v=dBT/dK. 

Для первых ступеней v B X =0,5-т-0,8, для последних 
v E u x = 0,74-0,9. 

Выясним особенности геометрических типов компрессо
ров, определяемых условиями (12.11). 

1) d B T = const; d K = var. В этом случае втулка — ци
линдрическая и изготовление сс несложно. Корневые части 
и крепления рабочих лопастей всех ступеней во втулке со
вершенно одинаковы. Последние лопасти в этом варианте 
имеют при прочих равных условиях длины, большие, чем 
в варианте с d K =cons t . В этом легко убедиться, составляя 
уравнения неразрывности для обоих вариантов и полагая 
осевые скорости одинаковыми. 

Увеличенная длина лопастей хвостовых ступеней умень
шает потери энергии в них. 

2) d B T = v a r ; d K =cons t . В этой схеме упрощаются обра
ботка корпуса и крепление в нем направляющих лопаток. 
Упрощаются и являются более надежными обработка и 
пригонка внешних концов рабочих лопастей. Благодаря 
этому допускаются меньшие радиальные зазоры между 
концами рабочих лопастей и внутренней поверхностью кор
пуса, что повышает объемный КПД ступени. Окружные 
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скорости лопастей в этом случае выше, чем при dBI = const; 
это увеличивает работу ступеней, и при заданной степени 
сжатия компрессора количество ступеней получается мень
шим, чем в первом случае. Недостатком этой конструктив-
нон схемы применительно к малым подачам являются ма
лые длины лопастей хвостовых ступеней: КПД хвостовых 
ступеней снижается. 

Кроме рассмотренных схем построения проточной по
лости иногда применяют и другие схемы с d B T = var и d,,— 
= var, не имеющие, однако, преимуществ перед рассмот
ренными. 

Для стационарных осевых компрессоров применяют в 
большинстве случаев схему с d B T = const. 

Существенное влияние па энергетическую эффектив
ность осевого компрессора оказывает аэродинамика подво
дящего и отводящего каналов. Они конструируются, как 
пранило, в виде спиральных и осевых каналов переменно
го сечения (конфузоров и диффузоров). 

Рассмотрим конструктивные формы рабочих и направ
ляющих лопастей и способ их крепления во втулке и кор
пусе компрессора. 

Лопасти осевых компрессоров в редких случаях явля
ются цилиндрическими. Обычно они рассчитываются с пе
ременным по длине коэффициентом реактивности или по 
условию rcu = const. Это приводит к изменению угла уста
новки элементов лопасти по се длине, и лопасть получает
ся винтовой. 

Корневое сечение лопасти 1 жестко сопрягается с суха
рем 2, служащим для закрепления лопасти во втулке. Ло
пасть и сухарь обычно выполняются из одного куска ме
талла; в некоторых случаях свариваются. Боковые грани 
сухаря имеют криволинейные рифы (зубцы) 3 для крепле
ния в канавках, проточенных во втулке. Сухари вводятся 
в канавку через специальный замковый колодец и разво
дятся по канавке до плотного соприкосновения торцовыми 
плоскостями (рис. 12 .7). 

После набора в канавку сухарей полного венца лопас
тей в замковый колодец закладывается с небольшим натя
гом холостой (без лопасти) сухарь, стопорящийся специ
альным винтем. 

В некоторых конструкциях колодец для введения хвос
товиков лопастей выполняется один на две кольцевые 
канавки. Это упрощает конструкцию крепления. 

Направляющие лопасти могут крепиться к корпусу, или 
аналогично креплению рабочих лопастей к втулке, или 
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способом, показанным иа рис. 12.8. В этом случае лопатки 
группируются при помощи цилиндрических бандажных 
лент 1 и 2 в две секции; одна крепится к верхней половине 
корпуса компрессора, другая — к нижней. Стыки секций — 
в привалочных плоскостях половин корпуса. Способы креп
ления лопаток к бандажам и бандажей к корпусу ясны из 

Рис. 12.7. Конструкция рабочей 
лопасти 

Сечецие№ 

Рис. 12.8. Крепление направ
ляющей лопасти 

рис. 12.8. На наружных концах направляющих лопаток от
фрезерованы хвостовики 3, проходящие через сквозные от
верстия в бандаже. С наружной стороны хвостовик прива
ривается к бандажу. 

На внутренних концах направляющих лопаток отфре
зерованы стерженьки, пропускаемые через отверстия в 
бандаж 2 и расклепываемые в нем. 

Для увеличения жесткости пакета к наружному банда
жу / приваривается кольцо жесткости 4, плотно входящее 
в цилиндрическую выточку в корпусе. Весь пакет предо
храняется от проворачивания в корпусе штифтом 5. 

12.3. Метод расчета основных размеров ступени 

Рассмотрим метод приближенного расчета ступени, основываю
щийся иа использовании опытных данных продувки плоских решеток 
лопастей. 
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В этом методе используются следующие безразмерные коэффици
енты ступени: 

коэффициент расхода <р = са1и; 

коэффициент напора tj)= — ) 

степень реактивности р = L C T / L ; 
коэффициент закрутки ц = Д с „ / « , 

(12 12) 

гле са — осевая скорость, осредиеиная по сечению проточной полости, 
нормальному осв компрессора; La — изоэнтропная удельная работа 
ступени; LCJ — статическая удельная работа ступени; L — полная 
удельная работа ступени; ДСи=с 2 и—с, ц—абсолютное значение закрут
ки потока рабочим колесом ступени. 

Многократно проведенные исследования компрессорных решеток 
показывают, что давление, создаваемое ступенью, приблизительно равно 
даллению элементарной ступени, лежащей на среднем диаметре ступе
ни1 Поэтому в нестрогих приближенных расчетах, проводимых с при
влечением опытных материалов по продувке решеток, скорость и, опре
деляющая коэффициенты ф, tj) и ц, является средней скоростью 
лопастн 

" с Р = — g — , (12.13) 

где rfCp= ( й в т + й в ) / 2 . Здесь dBt и dK — диаметры втулки и концов ло
пастей 

Для расчета должны быть заданы: массовая подача Af, газовая по
стоянная R, начальное и конечное давления p t и рг, начальная темпера
тура газа Г|. 

Окружную скорость « в концов рабочих лопастей дозвуковых ком
прессоров принимают до 250 м/с. 

Коэффициент расхода н втулочное отношение задают, в пределах 

Ф = 0 ,45-ь-0 ,7; v = 0 , 5 - ^ - 0 , 9 . 
Среднее значение осевой скорости рассчитывают по коэффициенту 

расхода с„=фК с р. 
Применяя уравнение неразрывности, рассчитывают диаметр окруж

ности концов рабочих лопастей: 

Q = 0,785 ( d 2 - d l T } са = 0,785d 2 ( l - v 2 ) ca, 

,785 ( l - v * ) c a 

(12.14) 

1 При точном расчете ступень компрессора разбивают на элементар
ные' ступени, работающие при разных окружных скоростях. 
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По полученному значению с и и принятому значению ик определяют 
необходимую частоту вращения вала компрессора, об/мпн, 

60« к 

п = —-— . 
ш „ 

Диаметр втулки, м, 
rfBT = vrfK. 

Средний диаметр, м, 
< * с р = ( < * к + < * в т ) / 2 . 

Длина лопасти, м, 
/ = ( d K - r f B T ) / 2 . 

iiltnI I Г I \J>/t*&$ 

Рис. 12.9. График зави
симости между относи
тельными значениями 
коэффициента закрутки 
и степени реактивности 
для решеток различной 
густоты 

0,5 1,0 1,5. 2,0 2,5 p/tp 
Окружная скорость иа среднем диаметре, м/с, 

"сг = ( я ^сп " ^ / 6 0 

Коэффициент расхода <р ступени рассчитывается по средней окруж
ной скорости 

Ф = с 1 а / « с г . 
Принимают соответственно указаниям § 12.1 р = 0 , 5 + 1 , 0 и густоту 

t / / = l - s - 2 . 
Пользуясь опытными графиками, полученными продувкой решеток 

(рис. 12.9), по р/ф (имея в виду принятое значение густоты решетки} 
определяют ц/ф и из него коэффициент закрутки ц. Далее можно вос
пользоваться известной связью между коэффициентами напора и за
крутки и изоэнтропным КПД: 11)=2цт)0, из которого, приняв г|„=0,85+ 
0,95, определить if. 

По (12.12) определяют изоэнтропиую работу ступени 

= Н А 
По изоэнтропной работе компрессора La н полученной изоэнтроп-

ной работе ступени определяют ориентировочно количество ступеней. 
Далее распределяют работу между ступенями, относя иа послед

ние из них несколько меньшие значения. 
После ориентировочного расчета последней ступени находят длину 

лопатки ее: приняв схему компрессора с dBT"=const или d K =const и вы
полнив по первой и последней ступеням очертание проточной полости, 
выполняют детальный термогазодинамический расчет всех ступеней. 
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Обычно при проектировании компрессоров проводят расчет ряда 
вариантов с различными характеристическими коэффициентами и гео
метрическими характеристиками решеток. Наилучшим является вари
ант, дающий при заданных условиях наименьшие габариты и массу 
компрессора при высоких энергетических показателях. 

Пример 12.1. Рассчятать основные размеры первой ступени осевого 
компрессора. Определить ориентировочно количество ступеней. Данные 
для расчета: Лт=»бО кг/с; pi=»100 кПа; вк=5; r i = 2 0 e C . 

Решение. Из уравнения состояния 

P i 100 000 60 
р. = - i - l - = = 1,2 кг/м 3 ; Qi =.->-*- = 41,5 м 3 / с . 
И RT, 287-293 V l 1,2 

Принимаем ««=220 м/с; V|=0,65; q>i=0,60. Осевая скорость, осред
нение я по сечению, 

са = ф 1 « к = 0,6-220 = 132 м/с. 
Наружный диаметр первой ступени по (12.14) 

/
41,5 

0,785 (1 - 0 , 6 5 » ) 132 = 8 3 м " 

Необходимая частота вращения 
60-220 

3,14-0,83 
: 5100 об/мин. 

Полученная частота вращения возможна прн паро- и газотурбин
ном приводе. В случае привода от электродвигателя с синхронной часто
той вращения 3000 об/мии необходимо включение между двигателем а 
компрессором повышающей передачи с отношением 1:1,7. 

Диаметр втулки dBX1=0,65-0,83= 0,54 м. 

0 , 8 3 — 0 , 5 4 
Длина лопатки первой ступени / i = = 0,145 м. 

0,54 + 0,83 
Средний диаметр ступени d 1 0p=- - = 0,685 м. 

3,14-0,685.5100 
Средняя окружная скорость лопатки «iCp=» -~zz = 1 8 3 м/с 

Коэффициент расхода по средней скорости Ф=С|а /«1ср = 

= 132/183 = 0 ,72. 

Принимаем р=0,75; 6/1=1,5. 
0,75 

По графику рис. 12.9 при р / ф = ^ - ^ = 1,04 имеем ц/ф=0,75, откуда 
получаем ц=0 ,75 ф«=0,75>0,72=0,54. 

Принимая г) а =0,9 , определяем коэффициент напора 
tjj = 2цГ)„ = 2 .0 ,54-0 ,9 = 0,98. 
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Изоэнтропная работа ступени 

1832 
16 400 Лж/кг. 

Изоэнтропная работа компрессора по заданьым параметрам 
l.-t-

287-293 5 1 , 4 - 1 | = 168 000 Д ж / к г . La = 
1 

1 , 4 - 1 

Количество ступеней z= 

- - , ] , 
168 000 

1 16400 ' 
:10. 

12.4. Примеры конструкций 

На рис. 12.10 (с. 346) изображены боковой вид и про
дольный разрез двадцатиступенчатого осевого комнрессо» 
ра. Компрессор имеет промежуточный отбор после восьмой 
ступени и, следовательно, подает воздух двух давлений. 

Рис. 12.11. Осевой компрессоре 
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Компрессор выполнен с постоянным внутренним диа
метром корпуса (см. § 12.2). Корпус имеет разъем в гори-
зои I а.чьной плоскости. Подвод и вывод воздуха — в осевом 
направлении. Ротор массивный, большой массы. 

Подшипники скользящего трения. Восприятие осевой 
силы — упорным подшипником, расположенным со стороны 
двигателя. 

Для облегчения технологии корпуса входная и выход-
пая крышки его выполнены отъемными. 

Уплотнения вала на входе и выходе гребенчатые. 
Конструкция в целом типична для стационарных ком

прессоров. 
Рисунок 12.11 дает представление о конструкции ста

ционарного осевого компрессора. Компрессор выполнен по 
схеме с постоянными диаметром ротора и коническим 
корпусом. Подвод и отвод воздуха в поперечном направ
лении снизу через патрубки, составляющие одно целое с 
левой и правой половинами корпуса. 

ffi 

постоянным диаметром ротора 
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Cd л. о 

Рис. 12.10. Осевой компрессор: 
I — опорный подшипник; 2 — барабан; 3 — корпус; 4 — патрубок промежуточного отбора; В — диффузор; 6 <— переходные патрубки; 
7 — опорио-упорный подшипник; 8 — фланец жесткой .муфты 



Ввиду большой длины корпуса он выполнен из двух 
половин, стыкующихся в плоскости, нормальной к оси вала. 

Ротор облегченный, оригинальной конструкции, выпол^ 
иен из двух основных частей: цилиндра, несущего венцы 
рабочих лопастей, и торцовых вставок, жестко посаженных 
в цилиндр, составляющих одно целое с валами. Подшип
ники скользящего трения. Подпятник гидродинамический, 
сегментного типа. Концевые уплотнения гребенчатые с за
шитой шеек валов специальными втулками. Соединение с 
двигателем жесткой муфтой. Подача компрессора около 
70 000 м э /ч при степени повышения давления 3,4. 
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ПОРШНЕВЫЕ КОМПРЕССОРЫ 

13.1. Индикаторная диаграмма 

Схема компрессора и его индикаторная диаграмма 
представлены на рис. 13.1. 

Проследим порядок работы компрессора при помощи 
диаграммы p=f(V), где V — объеь^ замыкаемый поршнем 
в цилиндре и зависящий от положения поршня. 

Двигаясь от правого крайнего положения влево, пор
шень сжимает газ, находящийся в цилиндре. Всасывающий 
клапан закрыт в течение 
всего процесса сжатия. На
гнетательный клапан закрыт 
до тех пор, пока разность 
давлений в цилиндре и на
порном патрубке преодоле
ет натяжения пружины. 
Когда это произойдет, на
гнетательный клапан откро
ется и поршень будет вытес
нять газ в напорный трубо
провод. Процесс повыше
ния давления изображается 

Рис 13.1. Схема и индикаторная 
Диаграмма компрессора 

Охлаждаю
щая деда. 
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на диаграмме линией 1-2, а процесс подачи газа — линией 
2-3. 

Если р2—давление в цилиндре при подаче газа, то 
объем газа, подаваемого компрессором при этом давлении, 
будет Упод . 

При сжатии температура газа повышается, так как ох
лаждающая вода не отнимает от газа всю теплоту, выде
ляющуюся при сжатии. Линия сжатия — политропа, описы
ваемая в системе координат V, р уравнением 

рУ" = const. (13.1) 

Линия подачи 2-3 теоретически является изобарой 

ря=г const. (13.2) 

В действительности же благодаря влиянию инерции га
зовых масс, действию клапанов и их пружин давление на
гнетаемого газа не удерживается строго постоянным. 

Когда поршень придет в крайнее левое положение, он 
вытеснит из цилиндра не весь газ, и часть газа в количест
ве Ум останется в цилиндре (К„ называют мертвым объе
мом или мертвым пространством). 

В начале хода поршня вправо нагнетательный клапан 
закроется и остаток газа в мертвом пространстве объема 
VM будет расширяться по линии 3-4. 

Линия расширенна—политропа с показателем пр, ее 
уравнение 

P V " p ^ const. (13.3) 

Расширение газа будет происходить до тех пор, пока 
давление в цилиндре не понизится до Pi<Po, где р0—дав
ление в пространстве, из которого компрессор всасывает 
газ. 

Под влиянием разности давлений р0—р{ всасывающий 
клапан откроется и поршень, двигаясь вправо, будет вса
сывать газ в цилиндр. 

Давление pi всегда меньше р 0 вследствие газового со
противления тракта всасывания. Процесс всасывания пред
ставляется изобарой 4-1. 

Полученная замкнутая фигура 1-2-3-4-1 является теоре
тической индикаторной диаграммой компрессора. 

Действительная индикаторная диаграмма несколько-от
личается от теоретической (в основном в линиях всасыва
ния и подачи). 
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13-2- Процессы сжатия и расширения газа 
в поршневом компрессоре 

Б поршневых компрессорах теоретически возможны тер
модинамические процессы, указанные в § 10.2. 

Протекание процессов сжатия и расширения существен
но зависит от теплообмена между сжимаемым газом и ок
ружающей средой и в большой мере от герметичности рабо
чего объема цилиндра. 

Герметичность определяется конструкцией и состоянием 
клапанов, сальников и уплотняющих колец поршня. 

Поршневые компрессоры выполняются обычно с водя
ным охлаждением цилиндра и его крышки. При этом обес
печивается довольно интенсивный теплообмен и процессы 
сжатия и расширения являются политропными со средни
ми значениями показателей и = 1,35 и 1,2 (для двухатом
ных газов). 

Процесс сжатия в поршневых компрессорах с воздуш
ным охлаждением или с водяным при высокой температу
ре охлаждающей воды приближается к адиабатному. 

Строгое исследование термодинамики действующих 
компрессоров приводит к выводу, что показатели отдельных 
участков линий сжатия и расширения неодинаковы. 

Это объясняется различием условий теплообмена и 
влиянием нсгсрмстичности в разных фазах процессов. 

13.3. Мощность и КПД 

Точный расчет работы цикла компрессора производит
ся по уравнениям термодинамики реальных газов. 

Расчет компрессоров с конечным давлением сжатия до 
10 МПа по уравнениям термодинамики идеального газа 
дает результаты, близкие к действительным. 

При высоких давлениях, применяющихся, например, при 
сшиезс химических продуктов, учет свойств реальных га
зов при расчете компрессора совершенно необходим. 

Последующее изложение материала основано на тео
рии компрессора идеального газа, 

Вычисляя работу, затрачиваемую на валу компрессора, 
можно пренебрегать влиянием мертвого пространства. 
Последнее не оказывает заметного влияния на потребле
ние энергии компрессором, потому что работа, затрачива
емая на сжатие газа в объеме мертвого пространства, в 
значительной мерс возвращается на вал в процессе рас
ширения. 
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Для вычисления мощности компрессора воспользуемся 
относительным изотермическим КПД [формула (10.23)1, 
откуда получим 

N = N™ . (13.4) 

Используя (10.15) и (13.4), получаем 

д/ = ^ « 5 P i — . (13.5) 
1000Г)И ЗГ)М Ю00г) и з г | м ' 

Для поршневых компрессоров различных конструкций 
t j M = 0,80 -ь 0,93. 

Изотермический КПД зависит от интенсивности охлаж
дения компрессора и лежит в пределах т) и з=0,65-^-0,85. 

13.4. Мертвое пространство. Подача 

Цилиндры компрессоров всегда выполняются с мерт
вым пространством; это необходимо во избежание удара 
поршня о крышку при подходе его к крайнему положению. 

Объем мертвого пространства обычно оценивается в 
долях или процентах рабочего объема цилиндра и называ
ется относительным объемом мертвого пространства: 

а = VJVD. (13.6) 

В современных одноступенчатых компрессорах при рас
положении клапанов в крышках цилиндров а = О,025-=-О,О60. 
При ступенчатом сжатии клапаны располагаются на боко
вой поверхности цилиндра и мертвое пространство в сту
пенях высокого давления не удается выполнить малым по 
конструктивным соображениям: здесь а « 0 , 2 . 

Наличие мертвого пространства приводит к тому, что 
всасывание начинается не в начале обратного хода порш
ня, а в конце процесса расширения (точка 4 на рис. 13.2). 
Следовательно, объем Уъс, фактически всасываемый порш
нем, меньше рабочего объема цилиндра. 

Отношение всасываемого объема к рабочему объему 
цилиндра называют объемным коэффициентом компрессо
ра: 

K-VJVP. (13.7) 
Объемный коэффициент характеризует использование 

рабочего объема цилиндра. 
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По уравнению политропы для начала и конца процесса 
расширения имеем 

w / V расш* 
Но по выражению (13.6) V M = a V P . Следовательно, 

или 
* Расш — и* "» 

где е — степень повышения давления. 

Рис. 13.2. Индикаторная диа- Рис. 13.3. Влияние степени по-
грамма компрессора с мерт- вышения давления е иа пода-
вым пространством чу компрессора 

Из диаграммы на рис. 13.2 следует 

V B C = V p + V M - Vpaan = Vp + aVv- aVv e 1"'. ; 
поэтому 

Ур 

или 
Ь 0 = l - G f e 1 / n p - 1). 

Объем всасывания 

V B C = ^ V p = [ l - o ( B

I / n p - l ) ] F p . 

(13.8) 

(13.9) 
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Однако действительный объем газа, подаваемого компрес
сором, при условиях перед всасывающим патрубком ком
прессора будет меньше определяемого по выражению 
(13 .9). Это объясняется двумя причинами: по-первых, на
гревом газа при всасывании от горячих поверхностей кла
пана и стенок цилиндра и, во-вторых, неполной герметич
ностью цилиндра компрессора (утечками через клапаны 
сальника и между поршневыми кольцами и внутренней по
верхностью цилиндра). 

Первое из указанных обстоятельств учитывается тер
мическим коэффициентом Хт, второе — коэффициентом гер
метичности >.г. Поэтому действительный объем, всасывае
мый компрессором, 

Произведение 
= Ь (13.10) 

называют коэффициентом подачи. 
Следовательно, 

F t = f 1 — о (е 1 " Р — !)] ^ Л ^ р - (13.П) 
Подача компрессора одностороннего действия с рдним 

цилиндром 
Q i e = l V i = [ l — а ( е , А , р — \)}lTKVvn, (13.12) 

где п — число двойных ходов поршня в минуту. 
Из уравнения (13.12) ясны факторы, определяющие 

подачу компрессора. Основной величиной является рабо
чий объем цилиндра, равный произведению площади порш
ня па его ход: VP= - j -D 2 S. 

Объем мертвого пространства влияет на подачу ком
прессора отрицательно. Увеличивая относительную вели
чину мертвого пространства, можно добиться равенства 
а ( е 1 / п р —1) = 1, и подача по выражению (13.12) станет рав
ной нулю. Это наглядно видно из диаграммы, представ
ленной на рис. 13.2: при увеличении VM ось ординат пере
носится влево, политропа сжатия располагается более 
полого н при некотором предельном значении Vu попадает 
в точку 3; подаваемый объем становится равным нулю. При 
этом линии сжатия и расширения совпадают; компрессор 
не всасывает н не подает. 

Увеличение степени повышения давления при заданном 
VM уменьшает нодачу. Это ясно из формулы (13.12) н со-
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поетавления диаграмм р, V, приведенных для разных зна
чении е на рис. 13.3. 

,\\сртвое пространство влияет на подачу тем сильнее, 
чем выше степень повышения давления; поэтому относи
тельное значение мертвого пространства выбирается тем 
меньше, чем больше степень повышения давления компрес
сора. 

Для современных компрессоров >.0 = 0,7+0,9; Хт = 0,90-г 
0,93, Х г =0,95+0,98. 

13.5. Многоступенчатое сжатие 

При сжатии газа температура его повышается. В табл. 
13.1 приведены конечные температуры воздуха, сжимаемо-
ю при различных условиях в компрессоре с D = 0,7 м, от 
начальной температуры ^ =293 К. Так как компрессорные 
смазочные масла имеют температуру вспышки по Бренке-
ну 493—533 К, то конечные температуры сжатия 493— 
443 К, получаемые при е = 8 , являются опасными. Электри
ческие разряды невысокого потенциала, возникающие в 
проточной части компрессоров, могут вызвать возгорание 
нагара и затем при достаточной концентрации масляных 
паров в воздухе взрыв компрессора. 

Приведенные соображения ограничивают степень по
вышения давления в одном цилиндре компрессора. 

В современных компрессорах с водяным охлаждением 
пепени повышения давления в одном цилиндре выше 7 
встречаются редко. В отечественных конструкциях боль
шой подачи е ^ 4 . Если степень повышения давления ком
прессора превышает 7, то процесс сжатия ведут в несколь
ких последовательно включенных полостях — ступенях 
давления. При переходе из одной ступени в другую газ ох
лаждают в промежуточных охладителях. 

Т а б л и ц а 13.1. Температура сжатия при адиабатном и политропном 
процессах 

Конечная температура воздуха, К 

e=Pt/Pt Адиабатное 
сжатие 

Полнтропное сжатие Полнтропное сжатие 
с охлаждением с охлаждением 

цилиндра цилиндра и крышки 

2 
4 
6 
8 

358 
438 
493 
536 

3V 
402 
454 
493 

325 
372 
409 
443 
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Количество ступеней, необходимое для достижения за-
данной степени повышения давления, принимают в пре, 
делах: 

Увеличение количества ступеней усложняет конструк
цию и увеличивает стоимость компрессора. Это обстоя
тельство обусловливает предел увеличения количества 
ступеней современных компрессоров. 

Многоступенчатое сжатие с промежуточным охлажде
нием приближает рабочий процесс компрессора к изотер
мическому. Поэтому при заданной степени повышения дав
ления компрессора применение ступенчатого сжатия обус
ловливает существенную экономию мощности приводного 
двигателя (см. § 10.4). 

13.6. Мощность многоступенчатого компрессора 

В многоступенчатых компрессорах с числом ступеней г 
при одинаковых работах отдельных ступеней изотермиче
ская мощность компрессора определяется формулой 

# =_£!2Lin-fis-.z. (13.13) 
П Я 1000 р, ' 

Мощность компрессора при указанном условии 
Л/ = Bi9l i n - £ - z . (13.14) 

1000т]„ ят]м P l 

Если работа отдельных ступеней неодинакова, то мощ
ность на валу компрессора определяется как сумма мощ» 
ностей отдельных ступеней. 

13.7. Конструктивные типы компрессоров 

Многоступенчатые компрессоры выполняются в двух 
основных вариантах: с дифференциальными поршнями и 
несколькими ступенями сжатия в одном цилиндре; со сту
пенями сжатия в отдельных цилиндрах. Рассмотрим неко
торые из них. 

Двухступенчатый компрессор с дифференциальным 
поршнем двустороннего действия. В компрессоре этого 

г "к 
До 6 
6—30 

30—100 
100—150 

Выше 150 6 и более 

2 
4 
5 
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типа (рис. 13.4) ступени сжатия разнесены по обе сторо
ны дифференциального поршня. Способ работы наглядно 
изображается индикаторными диаграммами, построенны
ми совместно для обеих ступеней (рис. 13.5). 

Если полагать, что компрессор всасывает воздух из 
атмосферы, то линия всасывания первой ступени будет 
лежать несколько ниже линии атмосферного давления. При 
движении поршня вправо происходит всасывание в первую 

Охладитель газа охладитель 

Рис. 13.4. Двухступенчатый 
компрессор прямоточного типа 
с дифференциальным поршнем 

Рнс. 13.5. Теоретические индика
торные диаграммы двухступенча
того прямоточного компрессора 
с дифференциальным поршнем 

ступень (линия 4'-У), сжатие и выталкивание во второй 
ступени (линии 3'-2" и 2"-3"). 

Когда поршень начинает двигаться влево, в первой сту
пени происходит сжатие, а во второй — расширение газа. 
Последний процесс идет до тех нор, пока давление в ци
линдре не достигнет р 2 ' в точке 4". В этот момент открыва
ется всасывающий клапан второй ступени и поршень, дви
гаясь влево, будет всасывать газ из замкнутого простран
ства охладителя. При этом давление газа будет понижаться. 
Когда поршень займет положение, определяемое точкой 
2', давление газа в охладителе понизится настолько, что 
0(кроется напорный клапан первой ступени и газ будет 
поступать из нее через охладитель во вторую ступень. 
Давление газа будет изменяться по линии 2'-3''. 

В начале хода вправо в первой ступени происходит 
расширение газа по политропе 3'-4'. 

Объемы цилиндров первой и второй ступеней неодина
ковы, поэтому рассмотренные диаграммы имеют различ
ные масштабы абсцисс. 
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В компрессоре этого типа процессы сжатия в ступенях 
осуществляются на разных ходах поршня, и поэтому рабо
чие усилия па ходовые части распределяются довольно-
равномерно. 

Двухступенчатый компрессор с дифференциальным 
поршнем одностороннего действия. Особенностью компрес
сора этого типа (рис. 13.6) является расположение первой 
и второй ступеней по одну сторону поршня; это приводит 

Рис 13 6 Двухступенчатый 
компрессор с дифферен
циальным поршнем одно
стороннею действия 

Ход поршня 

Рис. 13.7. Теоретические индика
торные диаграммы двухступенча
того компрессора с дифферен
циальным поршнем односторонне
го действия 

к тому, что всасывание, как и подача, происходит в обеих 
ступенях одновременно. 

Начина» от точки 3" (рис. 13.7), при движении поршня 
вправо происходит расширение во второй ступени до дав
ления P j . которое было создано в охладителе ступенью при 
ходе поршня влево. В положении поршня, определяемом 
точкой 4", открывается всасывающий клапан второй сту
пени и происходит всасывание газа из замкнутого объема 
охладителя. Это также процесс расширения газа по полит
ропе 4"-1". В конце этого процесса давление во второй 
ступени понижается до р\. Далее при ходе поршня влево 
во второй ступени газ сжимается по линии У"—2" и подает
ся по линии 2"-3" в напорный трубопровод. В это же время 
в первой ступени происходит сжатие на политропе 1-2' до 
давления р\. В точке 2' открывается напорный клапан 
первой ступени и газ вытесняется из нес в замкнутый 
объем охладителя. Этот процесс протекает по политроне 
2'-3' и сопровождается повышением Давления от Р\ до р\. 
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При ходе поршня вправо происходят расширение и всасы-
напие в первой ступени. 

В компрессоре этого типа полосги первой и второй сту
пеней всегда разобщены закрытыми клапанами, по имеют-
(И процессы, протекающие совместно в полостях какой-
либо ступени и охладителей. Охладитель кроме своего 
прямого назначения играет роль ресивера, т. е. емкости, 
принимающей газ из первой ступени. 

В компрессорах с дифференциальными поршнями од-
носюроннего действия (см. рис. 13.6) процессы сжатия и 

Охлавателб I ступени 
I — V W W W S 

— w w w v — — 
Or лева тем Е ступени 

ОхмЯнпея I ступени 
I > f r t W W ) 

! ' lJ/_ 1 
<—i — _:3 л 

— 
i 

= 3 v -
— - * — ' W W V W W *- -

Охлавитгль Л'ступени 

Рис. 13 8 Трехступенчатый 
ко-лпрессор с дифферен
циальным поршнем 

Рис. 13 9 Трехступенчатый 
компрессор с дифференциаль
ным поршнем н разделенной 
первой ступенью 

Рис 13.10. Схема шестиступенчатого компрессора с дифференциальным 
11!)рШ11СМ 

подачи протекают в обеих ступенях одновременно. Благо
даря этому в ходовых частях компрессора возникают вы
сокие, неравномерно распределенные усилия, требующие 
применения махового колеса большой массы. Такая схема 
применяется обычно в комбинации с прямоточной схемой 
для компрессоров с количеством ступеней больше двух. 

Трехступенчатый компрессор с дифференциальным 
поршнем. Ступени компрессора (рис. 13.8) комбинируются 
так, что каждые две соседние ступени представляют собой 
двухступенчатый компрессор. При равенстве работ отдель
ных ступеней, что диктуется условиями энергетической 
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Т а б л и ц а 13.2. Характеристики компрессоров общего назначения 

Тип компрессора 

Номинальная подача 
прн условиях всасы

вания (предельное 
отклонение 5 %). 

м'/с <м1/мни) 

Удельный расход 
мощности, 

кВт/<м3/мин). 
не Оолее 

Масса, к г , 
ие более 

ВУ С воздушным ох
лаждением 

0,050(3) 
0,100(6) 

6,5 540 
690 

С водяным охлаж
дением 

0,100(6) 
0,050(3) 

6,2 690 
540 

вп — 0,166(10) 
0,332(20) 
0,500(30) 

5,7 
5,6 
5,3 

1350 
2800 
4000 

вм — 0,830(50) 
1,660(100) 

5,4 
5,4 

7900 
14 500 

П р и м е ч а н и е . Избыточное конечное давление компрессоров р и =0.88 МПа. 

эффективности, такая схема дает значительные неравно
мерные усилия в ходовых частях. Чтобы уменьшить эти 
усилия и распределить их более равномерно, применяют 
схему трехступенчатого компрессора с разделением первой 
ступени (рис. 13.9). 

Многоступенчатые компрессоры с дифференциальным 
поршнем. Используя принцип создания ступеней при по
мощи поршня переменного диаметра, можно сконструиро
вать компрессор с большим количеством ступеней. Па рис. 
13.10 приведена схема шестиступенчатого компрессора. 

Компрессоры общего назначения со ступенями давле
ния в отдельных цилиндрах. В соответствии с ГОСТ эти 
компрессоры выполняют следующих типов (рис. 13.11, 
табл. 13.2): а — бескрейцкопфные с V-образным располо
жением цилиндров (обозначение типа ВУ); б—крейц-
копфные с прямоугольным расположением цилиндров — 
ВП; в — крейцкопфпые с горизонтальным оппозитным рас
положением цилиндров — ВМ. 

Эти типы компрессоров рекомендованы ГОСТ как наи
более компактные, экономичные и удобные в эксплуатации 
при двухступенчатом сжатии. Конструктивный принцип, 
заложенный в ГОСТ, может быть распространен на ком
прессоры с количеством ступеней больше двух. При этом 
конструкции получаются многорядными. 
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Компрессоры типов ВУ и ВП с расположением осей 
цилиндров в вертикальной плоскости трудно сбалансиро
вать динамически, они тихоходны, требуют тяжелых фун
даментов и, с учетом проведения монтажных работ, отно
сительно больших высот здания. Вместе с тем площадь, 
требуемая для их установки, невелика. 

Компрессоры типа ВМ, называемые оппозитными, по
лучают в последнее время широкое распространение. Это 
объясняется многими причинами и главным образом тем. 

Рпс. 13.11. Схемы двухступенчатых компрессоров со ступенями в от
дельных цилиндрах 

что благодаря взаимно противоположному движению пор
шней (при угле между коленами вала 180°) они легко ба
лансируются динамически и допускают частоту вращения, 
в 2,5—3 раза большую, чем компрессоры других типов. 
Компрессоры ВМ горизонтальные и требуют малых высот 
при относительно больших площадях помещений. 

При большом количестве ступеней давления или высо
кой подаче компрессора с разделением ее па два цилиндра 
оппозитпый компрессор может быть выполнен мпогоряд-
иым. Подробный анализ схем поршневых компрессоров — 
см. [25]. 
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13.8. Действительная индикаторная диаграмма 

Индикатор мощности (называемый обычно просто ин
дикатором), присоединенный к мертвому объему цилиндра 
и приводимый через ходоуменьшитель от штока компрес
сора, вычерчивает диаграмму зависимости между давлени* 

Рис. 13.12. Схема действия индикатора: 
/ — цилиндр компрессора; 3 — поршень компрессора; 3 — вожак индикатора; 4 — 
шнуры индикатора; 5 — ходоуменьшитель; ( — карандаш индикатора, 7 — бара
бан индикатора; 8 — спрямляющий механизм; 9 — цилиндр индикатора 

ем и объемом газа в цилиндре — действительную индика
торную диаграмму. Схема индикатора показана на рис. 
13.12. 

В конструкции индикатора рабочий цилиндр, барабан и 
пишущее устройство комбинируются в единый компакт
ный блок (рис. 13.13). 

Теоретическая индикаторная диаграмма, получаемая 
построением, несколько отличается от действительной. На 
рис. 13.14 для сравнения приведены оба вида диаграмм. В 
теоретической диаграмме линия всасывания — изобара, а 
в действительной она представляется волнистой линией, 
имеющей резкое понижение в момент открытия всасываю
щего клапана. Последнее объясняется инерцией и прили
панием пластины или тарелки всасывающего клапана к 
седлу. Непостоянство давления на ходе всасывания объ
ясняется влиянием газового сопротивления всасывающего 
тракта и инерцией газовых масс, движущихся в нем. 

Инерция газовых масс в напорной трубе компрессора, а 
также инерция и прилипание пластин напорного клапана 
оказывают аналогичное влияние-на линию подачи в дейст
вительной диаграмме. Здесь замечается довольно резко 
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выраженный пик в момент открывания напорного клапана. 
Линии сжатия и расширения в действительной диаграмме 
несколько отличаются от теоретических политроп. Это 
объясняется непостоянством показателя п процессов сжа
тия н расширения. 

Повреждение и неправильное действие отдельных эле
ментов компрессоров (клапанов, клапанных пружин, 

Рис. 13 13. Конструкция индикатора: 
I - Сярабан, 2 — спрямляющий механизм; 5—пружина; 4 — сменная втулка; В — 
ti ( димнтсльный конус; 6 — соединительная гайка, 7—поршень; 8— дилпндр; 9— 
>И'||Шьш штнфт, 1С — шнур 

(Г) 
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поршневых колец), а также нарушение правильной работы 
автоматического реагирования приводят к отклонению 
действительной индикаторной диаграммы от ее нормаль
ной формы. Таким образом, по индикаторной диаграмме 
можно обнаружить ненормальности в работе компрессора, 

13.9. Подача и давление поршневого компрессора, 
работающего на трубопровод 

Подача одноцилиндрового компрессора с поршнем од
ностороннего действия определяется по формуле (13.12). 
Если компрессор двустороннего действия, то его подача 
определяется как сумма подач обеих сторон поршня. При 
этом рабочие объемы и мертвые пространства с обеих сто
рон поршня обычно различны. Подача компрессора с не
сколькими цилиндрами первой ступени рассчитывается как 
сумма подач этих цилиндров. 

Во всех случаях подача поршневого компрессора про* 
порциональна частоте вращения е ю вала. Поэтому теоре
тические характеристики при различных частотах враще
ния изобразятся рядом линий, параллельных оси ординат. 

Однако если компрессор с заданными Vp и а первых 
ступеней будет работать на трубопровод с изменяющимся 
давлением, то степень повышения давления его будет пе
ременна и, как видно из формулы(13.12), компрессор бу
дет давать переменную подачу, тем меньшую, чем больше 
е. Вследствие этого действительная характеристика Q—p 

компрессора при постоянной 
частоте вращения изобража
ется кривой линией, сущест
венно отклоняющейся от вер
тикали. Эта характеристика 
может быть построена по фор
муле (13.12) подстановкой в 
нее произвольных значений 
е = Рг/Р!- На рис. 13.15 пока
заны действительные характе
ристики компрессора для трех 
различных частот вращения: 
Hi , « 2 « " з -

аг аг а, а 

Рис. 13.15. Характеристики поршне
вого компрессора, работающего при 
различной частоте вращения на за
данный трубопровод 
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Действительные подача и давление компрессора опре
деляются как координаты точек пересечения характерис
тик компрессора и сети воздухопроводов. 

13.10. Регулирование подачи 

Расход газа из трубопроводной системы по условиям 
потребления может изменяться, поэтому компрессор дол
жен изменять подачу так, чтобы она соответствовала рас
ходу газа из системы. При этом в сети должно поддержи-

Pirc. 13.16. Регулирование по-
лачи компрессора дросселиро
ванием на всасывании 

Рис. 13.17. Схема автоматического 
устройства для регулирования пода
чи дросселированием на всасывании 

пяться давление, требуемое потребителями. Такое регули
рование подачи называют регулированием на постоянное 
ьавление. 

Задача регулирования заключается в таком воздейст
вии на компрессор, которое выравнивает подачу его с рас-
>одом газа потребителями. 

Начальным импульсом для регулирования обычно слу
жит изменение давления в сети, возникающее при измене
нии расхода газа потребителями. В хороших системах ре-
i\лироваиия это изменение давления может быть очень 
to алым (десятые и даже сотые доли атмосферы). 

Ниже рассматриваются основные схемы регулирования 
подачи одноступенчатых компрессоров. 

Изменение частоты вращения. Из формулы (13.12) яс-
i:o, что подачу компрессора можно регулировать измене
нием частоты вращения вала компрессора. Этот способ 
oi онемнчеп в эксплуатации, но требует приводного двига-
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теля с переменной частотой вращения. Поэтому регулиро. 
ванне подачи изменением частоты вращения при электри-
чсском приводе широкого применения не получило. 

Рассматриваемый способ регулирования применяется в 
случаях привода компрессора от паровой машины или дви
гателя внутреннего сгорания, в которых изменение часто-
ты вращения достигается сравнительно просто. 

Дросселирование при всасывании. Если во всасываю
щий тракт компрессора вводить дополнительное сопротив
ление, то компрессор уменьшает подачу. 

11усть 1-2-3-4 — индикаторная диаграмма без регули
рующего сопротивления во всасывающей трубе (рис. 
13.16). Введем регулирующее сопротивление, понижающее 
давление всасывания от pt до Piper- При этом процесс рас
ширения представится линией 3-4' и линия всасы
вания будет 4'-Г. Из диаграммы видно, что вса
сываемый объем уменьшается от V\ до Кцюг, 
а объем подачи V2 до V2Vn\. Соответственно изме
няется и подача компрессора. Схема автоматического ре
гулирования такого типа показана на рис. 13.17. Если рас
ход из баллона / в сеть уменьшается, то при данной пода
че компрессора 5 давление в баллоне / возрастает и, пере
давясь по трубке 2 в полость поршневого механизма 3, 
воздейсгвует на поршень, который, сжимая пружину, при
крывает дросселирующую заслонку 4; подача компрессо
ра уменьшается, сравниваясь с расходом из баллона. Ре
гулирующее устройство может быть настроено на требую
щуюся подачу натяжением пружины поршневого механизма 
3. Благодаря простоте и автоматичности действия этот 
способ реглирования широко применяется при высоких 
степенях сжатия, но энергетическая эффективность его не
высока. 

Отжимание пластин всасывающего клапана. Схема ре
гулирования отжиманием пластин всасывающего клапана 
показана на рис. 13.18. Если вследствие уменьшения рас
хода из сети давление в баллоне / повысится, то повышен
ное давление, передаваясь по импульсной трубке 2 к порш
невому механизму 3, преодолеет натяжение пружины и 
подвинет вниз поршень 4. Шток поршня имеет на конце 
вилку 5, рожки которой будут препятствовать плавтиие 
всасывающего клапана садиться на седло. При этом сжа
тия и подачи газа не произойдет, потому что всасывающий 
клапан будет открыт и газ из цилиндра будет выталкивать
ся во всасывающий трубопровод. Вследствие этого про
изойдет пропуск сжатия и подачи. Это будет продолжать-
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си до тех пор, пока давление в баллоне 1 не понизится и 
поршень 4 не приведет вилку 5 в нормальное положение, не 
препятствующее пластине клапана К\ плотно садиться на 
месго. Таким образом, уменьшение подачи компрессора 

Рис 13 18 Схема регулирования подачн отжиманием пластин всасываю
щего клапана 

Рис. 13.19. Индикаторная дна-
грамма прн регулировании по
дачи отжиманием пластин вса
сывающего клапана 

Рис. 13.20 Регулирование по
дачн изменением объема мерт
вого пространства 

достигается здесь пропусками подачи. Индикаторная диа
грамма для этою случая представлена па рис. 13.19. Это 
очень простой способ регулирования, но энергетическая 
Эффективность его мала, так как на холостой ход при про
пуске подачн затрачивается не менее 15 % полной мощно
сти Такой способ peiулирования применяется для комп-
pciecpotf с любыми степенями сжатия и подачами. 
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Отжим клапанов линии всасывания в течение всего хода 
поршня приводит, как указано, к пропускам подачи, т. е. 
к снижению подачи компрессора до нуля. 

В настоящее время применяют отжим клапанов на час
ти хода поршня, получая возможность плавного изменения 
подачи от номинальной до 0,1 номинальной. 

Изменение объема мертвого пространства. Из форму
лы (13.12) видно, что при постоянных п и е можно ре
гулировать подачу изменением объема мертвого простран
ства (р, и-диаграмма на рис. 13.20). 

При объеме мертвого пространства К м всасываемый 
объем газа составляет V\. Если увеличить объем мертвого 
пространства до УмЛЖТ>Уы, то политропа расширения, по
строенная при новом положении центра системы коорди
нат 0', займет положение 3-4' и всасываемый объем газа 
У ни* будет меньше V\. Новая политропа сжатия 1-2' будет 
соответствовать объему подаваемого газа Кгрег< Уч. 

В предельном случае объем мертвого пространства 
можно увеличить столь значительно, что политропы рас
ширения и сжатия совпадут и индикаторная диаграмма 
представится линией 1-3. При этом компрессор не всасы
вает и не подаст: оба клапана закрыты и в цилиндре про
исходят расширение и сжатие постоянного количества 
газа. Конструктивно такое регулирование выполняется в 
виде дополнительных полостей постоянной или переменной 
емкости, присоединяемых к мертвому пространству вруч
ную или автоматически. 

Для осуществления плавного регулирования подачи 
дополнительный объем мертвого пространства выполняет
ся в виде вариатора объема, состоящего из цилиндра с 
поршнем. 

Рассмотренный способ регулирования подачи очень-
экономичен и получил распространение в компрессорах 
большой мощности. 

Прочие способы регулирования. Кроме указанных спо
собов применяют регулирование остановками компрессора 
(при мощности на валу до 200 кВт), перепуском газа из 
полости сжатия в полость всасывания, а также холостым 
выпуском из сети через автоматический клапан. Первый 
из этих способов вполне экономичен, а два последних не
экономичны, и применять их не следует. 

При регулировании подачи многоступенчатых компрес
соров необходимо регулировать подачу всех ступеней одно
временно. Если в многоступенчатом компрессоре регули
ровать подачу только первой ступени, то автоматически 
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происходит перераспределение работы между ступенями и 
температуры конца сжатия в нерегулируемых ступенях 
достигают недопустимых значений. 

Регулирование многоступенчатых компрессоров описа
но в [6]. 

13.11. Конструкции компрессоров 

R современной промышленности используются поршне-
пне компрессоры, значительно различающиеся по подаче 
н давлению. Для удовлетворения требований промышлен
ности заводы выпускают компрессоры стандартизованного 
номенклатурного ряда. Э 1 0 1 ряд построен па основе уни
фикации деталей компрессоров, что псуюляет создавать 
машины различных подач и давлений с применением оди
наковых конструкций осНогшых элементов (рам, цилинд
ров, валов и пр.). Это значительно удешевляет пронзвод-
C I B O и снижает стоимость компрессоров. 

Поршневые компрессоры выполняются с вертикальным 
и I оризонтальиым расположением цилиндров. Первое со
здает экономию в плошади компрессорной станции, а так
же удобство эксплуатации и монтажа, однако применимо 
только в компрессорах с одной или двумя ступенями сжа
тия в одном цилиндре. Компрессоры с дифференциальными 
поршнями, осуществляющие многоступенчатое сжатие в 
одном цилиндровом блоке, выполняются по необходимости 
1 оризонтальными. 

Ступени сжатия могут осуществляться в отдельных ци
линдрах; в этом случае применяют рядное расположение 
цилиндров с приводом от общего коленчатого вала. Встре
чаются конструкции с V-образным расположением цилинд
ров (см. рис. 13.11). 

С конструктивной точки зрения различают бескрейц-
копфные и крейцкопфные компрессоры. 

В бескрейцкопфных компрессорах роль крейцкопфа 
(ползуна) выполняет вам поршень, обладающий в этом 
случае удлиненной цилиндрической поверхностью. Обычно 
они являются компрессорами низкого давления с одной 
пли двумя ступенями сжатия. Крейцкопфные конструкции 
применяются при любых давлениях, но характерны для 
i-ысоких давлений при многоступенчатом сжатии. Это объ
ясняется высокими значениями поперечных сил, восприя
тие которых поверхностью поршня оказывается недопус
тимым. 

367 



На рис. 13.21 дан вертикальный разрез компрессора 
типа ВП (углового) с шестью ступенями сжатия. Охлаж
дение воздуха в водяных охладителях после каждой ступе
ни сжатия. Конструкция в целом весьма компактна. 

На рис. 13.22 представлен разрез вертикального комп
рессора. Конечное давление 22 МПа достигается в пяти 
ступенях. В правом блоке цилиндров расположены первая 
и четвертая, в левом — вторая, третья и пятая ступени 
сжатия. Компрессор — крейцкопфного типа с вильчатым 
шатуном. 

Рпс. 1321. Угловой шестиступенчатый компрессор, Q = 0 , 2 м'/с; Рк=я 

ЗМ 





Рнс. 13 22. Вертикальный поршневой компрессор с пятью ступенями 
сжатия 
370 



Компрессор снабжен масляным шестеренным насосом, 
рожающим масло из картера к подшипникам. Масло для 
cva<Kii в цилиндры подается специальным устройством — 
лубрикатором. Охлаждение воздуха в холодильниках осу
ществляется после каждой ступени. 

Па рис. 13.23 представлен продольный разр"ез по ци
линдрам первой и второй ступеней оппозитного воздушною 
компрессора. Подача компрессора 100 м 3 /мин, конечное 
давление 0,9 МПа, частота вращения 500 об/мин, ход 
поршня 220 мм, диаметры цилиндров 620 и 370 мм. 

Привод компрессора от синхронного электродвжателя 
мощностью 630 кВт. 

Рассмотрим кратко элементы конструкций компрес
соров. 

Цилиндры компрессоров с давлением до 8 МПа обычно 
отливают из чугуна; более высокие давления требуют при
менения стального литья и стальных поковок. Для улуч
шения условий работы поршня применяют чугунные смен
ные втулки. Цилиндры снабжают лапами, опирающимися 
на плиты, залитые в бетонный фундамент. В многоступен
чатых компрессорах с дифференциальными поршнями 
блок цилиндров состоит из отдельных частей, жестко и на
дежно скрепляемых болтами и шпильками. Цилиндры 
имеют штуцера для подвода и отвода охлаждающей воды 
и смазки и для установки термометров и манометров. 

Поршни. Наиболее распространены дисковые поршни 
(рис. 13.24), применяемые для ступеней двойного действия, 
и дифференциальные в многоступенчатых компрессорах 
(рис. 13.25). Материал поршней — чугун, сталь. Форма 
поршней неосесимметрична; они обладают опорной поверх
ностью, как это показано на рис. 13.24. Поршни снабжа
ются чугунными уплотняющими кольцами. 

Сальники применяются в компрессорах в местах прохо
да штоков поршней через крышки. При низких давлениях 
сальники выполняют с мягкой набивкой по типу, указанно
му для центробежных насосов. Здесь для давления до 
2,5 МПа применяют пропитанную графитовой мазью хлоп
чатобумажную и асбестовую набивку. Для более высоких 
давлений применяют асбестово-проволочный прографичен-
IIIлй шнур. 

В крмпрессорах высокого давления применяют сальни
ковые уплотнения в виде конических разрезных чугунных 
колец (рис. 13.26). Сальники выполняются почти всегда с 
охлаждением. 
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Рис 13.23. Двухступенчатый оппозитиый компрессор для подачи воздуха. Разрез по цилиндрам первой и второй 
ступеней 



КатО/ш. дляпоршневых 
нолей 

На рис. 13.27 показана конструкция сальника для дав
ления 75 МПа. Уплотняющие кольца выполнены из бабби
та и благодаря особой (угловой) форме их сечения само
уплотняются, прижимаясь давлением газа к поверхности 
ппока. 

Клапаны компрессоров преимущественно выполняются 
в виде самодействующих, открывающихся и закрывающих
ся автоматически благодаря 
рчзпости давлений, действую
щих по обе стороны клапана. 
Конструкция пластинчатого 
самодействующего клапана 
представлена иа рис. 13.28. 

Седло / клапана сажается 
в гнездо, проточенное в 
крышке цилиндра. Оно имеет 
дне концентрические кольце
вые щели 2, закрываемые 
стальными кольцевыми нласти-

Опорная поверхность 

Рис. 13.24 Днскоаый поршень 

памп 3, Последние прижимаются к седлу, закрывая щел^, 
пружинами 4, расположенными в выточках ограничитель
ного диска 5, который скреплен с седлом клапана цент
ральным болтом 6. 

В некоторых конструкциях кольцевые щели заменяют 
рядом параллельных прямолинейных прорезей, и тогда 
м а к а н называют ленточным. 

Конструкция тарельчатого клапана с малой инерцион
ней массой тарелки показана на рис. 13.29. 

В последнее время находят применение клапаны пря
моточного типа. По сравнению с обычными пластинчаты
ми и тарельчатыми клапанами прямоточные имеют много 
преимуществ. Основное из ник — малое газовое сопротив-
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леиие, обусловленное прямым током газа и большим про
ходным сечением, в 2—2,5 раза превышающим сечения 
обычных пластинчатых клапанов. Малое газовое сопро
тивление прямоточных клапанов увеличивает подачу ком
прессора на 8—17 %i снижает потребление мощности и 
удельный расход энергии соответственно на 4—7 и 8—20 % 

Рнс. 13 27. Сальник с металлическими упругими кольцами 

Рис. 13.28. Пластин
чатый клапан с дву
мя кольцевыми ще
лями 
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по сравнению с аналогичными показателями компрессоров, 
имеющих клапаны обычных типов. 

Достоинством прямоточных клапанов является бесшум
ность их действия. Малая инерционность легких запорных 
пластин обусловливает быстрое от
крывание и закрывание их и по
этому предотвращает возникнове
ние ударных волн в трубопроводах 
и их вибрацию. 

На рис. 13.30 показана конст
руктивная схема прямоточного кла
пана, поясняющая способ его дей
ствия. Клапан состоит из набора _ , . о п _ 

, . v Рис 13.29. Тарельчатый пластин-седел /, в которых профре- к л а п а н к о м п р с с с о р а ма-
зерованы каналы 2 с прямоуголь- Л о й подачи 

Рис. 13.30. Конструктивная схема, поясняющая принцип действия пря
моточного клапана 

пымн сечениями переменной глубины h. Каналы разделя
ются ребрами 3, к которым плотно прилегает тонкая сталь
ная пластина 4, являющаяся запорным органом. Эта плас
тина консолыю защемлена кромкой а между двумя сосед
ними седлами и под влиянием разности давлений газа в ка-
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налах 2 и полости 5 может отгибаться, как показано штри» 
ховой линией, образуя проходные сечения 6. 

Тыловая сторона седла обработана так, что запираю
щая стальная пластина 4, ошибаясь под действием газо-
во)о потока, почти соприкасается с кривой поверхностью 
седла. 

Наборы седел и пластин комбинируют в пакеты круг
лой или прямоугольной формы и скрепляют соответствен* 
но стяжным кольцом или хомутом. 

Конструктивные формы прямоточных клапанов удоб
ны и допускают применение их не только для вновь изго
тавливаемых компрессоров, но и для замены обычных пла
стинчатых клапанов в эксплуатируемых компрессорах. 

Приведенная на рис. 13.30 конструктивная схема не
скольких ячеек прямоточного клапана применяется для 
ступеней низкого давления. 

13.12. Компрессоры со свободно движущимися 
поршнями 

В компрессорах с электрическим приводом преобразо
вание вращательного движения вала в поступательное 
движение поршней осуществляется кривошипно-шатуниым 
механизмом. Последний существенно усложняет конструк-

Рнс 13.31. Схема и индикаторные диа|раммы компрессора со свобод
но движущимися поршнями 
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цию компрессора и вызывает значительные потери энергии. 
Известны конструкции компрессоров со свободными порш
нями (рис. 13.31). В таких машинах энергия получается за 
счет сжигания жидкого топлива в цилиидах, и передача 
ее поршням компрессора происходит непосредственно. 

Основные элементы компрессора со свободными порш
нями следующие: /—цилиндр двухтактного двигателя; 
2 — цилиндр компрессора; 3— ступенчатые поршни. Пусть 
поршни находятся в крайних наружных положениях н-н. 
Давление р2 воздуха в объемах мертвых пространств ци
линдров компрессора приведет поршни в движение в на
правлениях, указанных стрелками. При этом давление в ци
линдрах компрессоров будет снижаться по линиям 3-4, а 
поршни будут приобретать кинетическую энергию. В опре
деленном положении поршней всасывающие клапаны ком
прессоров открываются и начинаются процессы всасывания 
по линиям 4-1. В процессе всасывания поршни движутся 
по инерции, теряя скорость. Одновременно с процессом 
всасывания внутренние стороны поршней перекроют вы
хлопные окна цилиндра двигателя и в нем произойдет 
сжатие по линии 5-6. В момент, отмеченный точкой 6 на 
диаграмме, происходит впрыскивание топлива; оно само 
воспламеняется, и давление в цилиндре / резко повышает
ся по линии 6-7. Под влиянием высокого давления поршни 
будут двигаться в направлениях, указанных штриховыми 
стрелками; давление в цилиндре 1 будет снижаться по ли
ниям 7-8. В момент открытия окон е произойдет выхлоп 
продуктов сгорания и далее продувка и наполнение цилин
дра ) воздухом. Одновременно с этим в цилиндрах 2 ком
прессора произойдет сжатие воздуха по линиям 1-2, а за
тем выталкивание его по линиям 2-3. При этом поршни 
потеряют кинетическую энергию и начнут вновь описанный 
выше цикл движения из крайних наружных положений под 
влиянием давления воздуха в объемах мертвых прост
ранств цилиндров. 

В действительных условиях схема такого компрессора 
усложняется механизмом, синхронизирующим движение 
поршней. 

13.13. Компрессорные установки 

Компрессоры устанавливаются единично или группами 
и снабжаются вспомогательным оборудованием и прибора
ми, необходимыми для их нормальной эксплуатации. 
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На рис. 13.32 дана схема компрессорной установки. Ос
новным оборудованием установки являются компрессор с 
двигателем, маслоотделитель, охладители и ресивер (воз
душный баллон). Вспомогательное оборудование включает 
фильтр на всасывающей трубе компрессора, предохрани
тельные клапаны и контрольно-измерительную аппаратуру. 

Каждый компрессор снабжается ресивером (воздуш
ным или газовым баллоном), основное назначение которо-
рого состоит в выравнивании колебаний давления в возду-

(Я) 1 

I s 

Рис. 13.32. Схема блока компрессорной установки: 
/ — охладитель; 2 — компрессор; 3 — фильтр; 4 — маслоуловитель: 
6,1 — коллекторы холодной и сбросной ооды 

• ресивер; 

хопроводах. Кроме того, ресивер служит для отделения 
влаги и паров масла из газа; с этой целью в нем устанав
ливают сепарирующие устройства. 

Ресиверы помещают снаружи помещения, потому что 
они взрывоопасны. 

Охладители газа, располагаемые между ступенями 
компрессоров, обычно представляют собой трубчатые вер
тикальные или горизонтальные теплообменники. В ком
прессорных установках небольшой подачи они располага
ются непосредственно на цилиндровом блоке компрессора-
В установках большой подачи охладители располагают 
вблизи компрессоров как отдельно стоящие аппараты. 

С целью очистки газа, подаваемого компрессором, и 
для поддержания в чистоте проточной полости на всасыва-
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ющей трубе компрессора ставят газовый фильтр. Ранее 
применялись главным образом матерчатые фильтры. В на
стоящее время применяются масляные фильтры. Они пред
ставляют собой цилиндрические или прямоугольные замк
нутые резервуары, наполненные рыхлым материалом (ме
таллическая стружка, кольца Рашига), смоченным в вязком 
масле. Поток газа, проходящий через слой такого ма
териала, хорошо очищается от пыли. Промывка и регене
рация фильтра просты; он надежен в эксплуатации. 

Маслоотделители располагают между ступенями ком
прессора за охладителями. Их назначение — удалять из 
I аза, подаваемого компрессором, взвешенные капельки мас
ла, использованного в предыдущей ступени. Действие мас
лоотделителей основано на выбрасывании частичек мас
ла из потока под действием сил инерции, возникающих 
при изменениях направления движения газа. Маслоотде
лители бывают с рыхлой засыпкой подобно воздушным 
фильтрам или в виде цилиндрических центробежных аппа
ратов — циклонов. 

Предохранительные клапаны устанавливаются между 
ступенями компрессора на промежуточных охладителях и 
ресивере. Их назначение состоит в предохранении установ
ки от чрезмерного повышения давления. Предохранитель
ные клапаны бывают грузовыми и пружинными. 

Коммуникация компрессорной установки состоит из си
стемы газопроводов и трубопроводов охлаждающей воды. 

Большое значение для правильной эксплуатации ком
прессорной установки имеет контрольно-измерительная ап
паратура, по показаниям которой судят о правильности 
работы установки. 

Манометры устанавливают на промежуточных охлади
телях и ресивере для наблюдения за давлением газа, по
даваемого компрессором. Для контроля за давлением мас
ла в системе смазки ставится манометр на напорном пат
рубке масляного насоса. 

Давление охлаждающей воды контролируется по ма
нометру на коллекторе, от которого устраивают водопро
воды к отдельным компрессорам. 

Наличие охлаждающей воды в системе охлаждения 
обязательно контролируется по сливу воды в воронки на 
сбросном коллекторе. 

Обязательному контролю подлежат температуры воз
духа перед каждым охладителем и за ним, а также конеч
ная температура газа на выходе из компрессора; контро-
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лируются температуры охлаждающей воды в коллекторе и 
на выходе из рубашек цилиндров и всех охладителей. 

В мелких установках контроль за температурой осуще
ствляется ртутными термометрами, поставленными в гиль
зы с маслом. 

В крупных компрессорных установках показания всех 
контрольно-измерительных приборов компрессоров переда^ 
ются дистанционно на центральный щит. Сюда же посту, 
пают показания электрических приборов, контролирующих 
мощность, потребляемую электродвигателями компрессо
ров, а также показания расходомеров компрессоров. 

13.14. Испытание компрессора. Энергетический 
баланс компрессора 

Испытание компрессора производится для определения 
его действительной подачи, потребляемой энергии и со
ставления, энергетического баланса на I м 3 газа при нор
мальных условиях. При испытании производят снятие ин^ 
дикаторных диаграмм со всех ступеней компрессора'. 

Непосредственному измерению при испытании компрес
сора подлежат: частота вращения вала, начальные и ко
нечные давления и температуры газа во входном и выход
ном патрубках, количество и температуры охлаждающей 
воды па входе и выходе, объем всасываемого газа, элек
трическая мощность, подводимая к двигателю компрессо
ра. 

Частоту вращения измеряют точным тахометром или 
счетчиком оборотов и хронометром. 

Начальное давление измеряют при помощи дифферен
циального жидкостного манометра, конечное — точно про
веренным пружинным манометром. 

Температуры газа и воды измеряют обычными ртутны* 
ми термометрами, помещаемыми в гильзы, врезанные а 
трубопроводы и заполненные маслом. 

Количество охлаждающей воды удобно измерять объ
емным методом при помощи мерных баков. 

Объем всасываемого воздуха измеряют при помодц! 
сопла или диафрагмы, устанавливаемых н нагнетательной 
трубе компрессора. Измеряя перепад давления На в диа
фрагме, рассчитывают по нему подачу. 

Для уменьшения пульсаций давления в потоке воздуха, 
затрудняющих отсчет hR между выходными патрубком 

1 Точные методы испытаний приведены в ГОСТ 18985-79 и 200734$Ь 
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компрессора и измерительной диафрагмой, должна быть 
включена демпфирующая емкость. 

Мощность, потребляемая компрессором, определяет
ся измерением электрической мощности на зажимах дви
гателя. Умножая значение электрической мощности на 
КПД двигателя, взятый из характеристики двигателя, по
лучают мощность на валу двигателя. Последняя непосред
ственно через муфту передается на вал компрессора. 

На основании проведенных измерений составляется 
энергетический баланс компрессора. 

Энергия, подводимая на вал компрессора, составит 
1000 N/M, где N — мощность на валу, М — массовая по
дача компрессора. 

Энергия, получаемая газом в компрессоре, равна 
f p ( 7 V - 7 i ) + c 2 / 2 . 

Во всех охлаждаемых полостях компрессора отводится 
с охлаждающей водой количество энергии %Mb(t"B—t'B)/M; 
здесь Мъ — секундная масса воды, проходящей в отдель
ные охлаждаемые полости компрессора; / ' Е и tB'— темпера
туры воды на входе и выходе полостей охлаждения. Знак 
сумм указывает на суммирование количества теплоты, уно
симой водой из отдельных полостей охлаждения. 

Обозначим Q o c t — остаточный член баланса, учитываю
щий рассеяние теплоты в окружающую среду, не входящей 
в прочие члены баланса. 

Уравнение энергетического баланса, Дж/кг, 

= сг<ги-то + - f + шъ(*;-*;) + Q C £ T (i3.i5) 

или на 1 м 3 газа, всасываемого компрессором, 

= pc^-TJ + р ^ - + pMB(t"-t'B) + PQocr (13.16) 

Делением всех членов уравнения баланса (13.16) на 
1000 N/Qi получаем баланс в отвлеченной (безразмерной) 
форме. Такое уравнение позволяет судить об энергетиче
ской эффективности испытанного компрессора сравнением 
членов уравнения с соответствующими членами уравнения 
Галанса аналогичных нормально работающих компрессо
ров. 

13.15. Экономичность работы компрессора 

Основным показателем экономичности работы компрес
сора является расход энергии па его эксплуатацию. Этот 
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расход энергии удобно относить иа 1000 м 3 газа при нор-
мальных условиях, подаваемого компрессором. 

Пусть мощность на валу компрессора с электроприво
дом равна N при непосредственном соединении валов с по
мощью муфты. Если компрессор всасывает в минуту Qmn, 
м 3, газа при нормальных условиях, то удельный расход 
энергии, кВт-ч/(1000 м 3) 

З у д = 1000TV/(60QM[1II). (13.17) 
Этот удельный расход энергии соответствует определенной 
степени сжатия. Изменение степени сжатия при прочих 
равных условиях изменяет и З у д . Поэтому сравнение 
удельных расходов энергии с целью выяснения энергетиче
ской эффективности данного компрессора можно произво
дить только для компрессоров, нагнетающих одинаковые 
газы с одинаковыми степенями сжатия. 

Показателем экономичности по ГОСТ является удель
ный расход мощности (см. табл. 13.2). 

13.16. Расчет основных размеров ступеней 
компрессора 

Расчет основных размеров ступеней компрессора состо
ит в определении хода поршней, их площадей и диаметров. 
В основе расчета лежит формула подачи (13.12), из кото
рой следует 

УР = - т т-гг^ 1 —п . (13.18) 
Р LL — а (В 1 / П Р — 1)1 Я , Sir n V ' 

Для расчета рабочего объема V p, м 3, цилиндра ступени 
необходимо иметь числовые значения Qi, а, е, п р , п, Кг, 7*. 

Подача Qi при условиях всасывания должна быть за
дана; относительный объем мертвого пространства а, по
казатель политропы расширения п р и коэффициенты к? и 
Кг задаются, как указано в § 13.2 и 13.4. 

Частоту вращения принимают в зависимости от подачи 
компрессора. Компрессоры малой подачи соединяются с 
двигателем непосредственно эластичной муфтой, и для иих 
п = 7 3 0 об/мин. Компрессоры средней подачи приводятся в 
движение также от асинхронных электродвигателей, но че
рез клнноременную передачу, и в этом случае п = 4 0 0 - г 
500 об/мпн. Крупные компрессоры приводятся в движе
ние синхронными двигателями с п = 125 и 167 об/мин. 

Степень повышения давления ступени компрессора оп
ределяется по данным § 13.5. 
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При принятом числе ступеней г и заданных начальном 
и конечном давлениях Р) и рк степень сжатия ступени оп
ределяется соотношением 

где гк=рк1Ри — коэффициент, учитывающий потери 
давления в промежуточных охладителях. В ориентировоч
ных расчетах можно принимать Хе«0 ,93 одинаковым для 
всех ступеней. 

Рабочий объем цилиндра определяется т о щ а д ь ю пор
шня и его ходом: 

V P = SQ„ (13.19) 
Для ступени компрессора, образованной поршнем одпо-

] о диаметра Du 

V p=--0,785DfS. (13.20) 

Для ступени, образованной дифференциальным пор
шнем с диаметрами Dx и D 2 , 

Vp = 0,785 (Dj—D)S. (13.21) 

Из уравнений (13.20) и (13.21) мо-жно определить ход 
поршня и диаметры, приняв отношение S/Dlt рекомендуе
мое практикой. Для вертикальных бескрейцкопфных ком
прессоров S/Л1 = 0,5, для горизонтальных крейцкопфных 
S/0, = O,6-=-O,9. 

Определение размеров цилиндров отдельных ступеней 
многоступенчатых компрессоров производится с учетом по
следовательного уменьшения объема сжимаемого газа. 

Пример 13.1. Определить основные размеры и мощность горизон
тального компрессора с дифференциальным поршнем, если известно, 
что 0 , = 10 м 3/мин; р,=0,1 МПа; р к = 0 , 9 МПа. 

Охлаждение происходит в промежуточном охладителе до началь
ной температуры / = 2 5 °С. 

Решение. Принимаем количество ступеней г = 2 Газовым сопротив
лением при входе в цилиндр пренебрегаем. 

По указанному в § 10.5 

6 = 1 / ! = 3 , 1 . 
У 0 ,1-0 ,93 

Промежуточное давление за первой ступенью 
Pnp.= ePi = 3,1 -0,1 = 0 , 3 1 МПа. 
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Рабочий объем цилиндра первой ступени по формуле (12.12) при 
0=0 ,03 ; « Р = 1 , 2 ; ^=0,92; , Х г =0,97; п = 5 0 0 об/мин 

V p = [1 - 0 , 0 3 ( 3 , 1 ° - 8 3 а _ 1 )10,92.0.97.500 = ° ' 0 2 3 5 

поэтому 0,785 £>^>=0,0235. Принимаем S/£>i=0,7. Для определение 
Dy имеем уравнение 0,0235=0,55 откуда следует О, =350 мм; S=* 
••250 мм. 

При охлаждении в промежуточном охладителе до начальной чел-
яературы 

к ; = к ; ^ = 0'0 2 3 5о^гЬ-з= 0' 0 0 8 2 

Из уравнения (13.21) получаем 

/
<> V l i / 0.0082 

D ? — ] L - r - = 1 / 0,35* — ' = 0,285 м: 
1 0.785S V 0,785 0,250 

£» 2 =285 мм. 

ГЛАВА ЧЕТЫРНАДЦАТАЯ 

РОТОРНЫЕ К О М П Р Е С С О Р Ы 

14.1. Способ действия. Подача 

Роторные компрессоры относятся к классу объемных машин; по спо
собу действия они сходны с роторными насосами. 

Наиболее распространены роторные пластинчатые компрессоры; 
последнее время находят применение винтовые компрессоры. 

Схема пластинчатого компрессора дана на рис. 14.1. 
При вращении ротора /, расположенного эксцентрично в корпусе 

2, пластины 3 образуют замкнутые пространства 4, переносящие газ из 
полости всасывания в полость нагнетания. При этом происходит сжа
тие газа. Такая схема компрессора, обладая хорошей уравновешенно
стью движущихся масс, позволяет сообщить ротору высокую частоту 
вращения и соединить машину непосредственно с электрическим двига
телем. 

При работе пластинчатого компрессора выделяется большое квл*-
чество теплоты вследствие механического трения. Поэтому при степе* 
нях повышения давления выше 1,5 корпус компрессора выполняют С 
водяным охлаждением. 

Пластинчатые компрессоры могут использоваться для отсасывания 
газов и паров из пространств с давлением, меньшим атмосферного. В 
таких случаях компрессор является вакуум-насосом. Вакуум, создава
емый пластинчатыми вакуум-насосами, достигает 95 %. 
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Подача пластинчатого компрессора зависит от его 1€ометрических 
размеров и частоты вращения Если полагать пластины радиальными, 
то объем газа, заключенного между двумя из mix, по рис. 14.2 будет 
V=fl, где / — максимальная площадь поперечного сечения между пла
стинами; / — длина пластины. 

Рис. 14.1. Конструктивная схема Рис. 14.2. К расчету подачи пла-
пластинчатого компрессора стинчатого компрессора 

Можно приближенно полагать 

rd<p + (г + 2е) dtp 
d f = v - г - г / ч- 2 е =2e(r + е) dtp. 

Поэтому 
р/2 

f= J" 4е (/ + е) dq> = 2е (г +-е) р. (14.1) 
о' 

Так как r + e=R и р= 2 я / г , где г — количество пластин, то 

f = 4neR/g. (14.2) 
Объем газа между пластинами по рис. 14.2 

4neR 
V = /. (14 3) 

г 
За один оборот вала компрессора каждое пространство между 

пластинами заполняется газом 1 раз, поэтому действительная подача 
компрессора 

Q = Vzn%a = AneRlnXa. (14.4) 

где — коэффициент подачи, лежащий в пределах 0,5—0,8. 
Коэффициент подачи зависит от внутренних утечек газа через ра

диальные и осевые зазоры, толщины рабочих пластин и количества их. 
Способ действия винтового компрессора с двумя червяками пояс

няется рис. 14.3. 
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Основными рабочими деталями компрессора являются червяки 
(винты) специального профиля; взаимное расположение червяков стро
го фиксировано сцепляющимися зубчатыми колесами, посаженными на 
концы валов. Зазор в зацеплении у этих синхронизирующих зубчаток 
меньше, чем у червяков, и поэтому механическое трение у последних 
исключено. Червяк с впадинами является замыкающим распределитель
ным органом, поэтому мощность, передаваемая синхронизирующими 
зубчатками, невелика, следовательно, незначителен и их износ. Это об
стоятельство очень важно ввиду необходимости сохранения достаточ
ных зазоров у червячной пары. 

При вращении червяков в результате периодического попадания 
головок зубьев червяков во впадины последовательно осуществляются 
процессы всасывания, сжатия и нагнетания. 

Подача винтового компрессора определяется по формуле 

Q = ( Q 1 ? 1 4 O t Z ^ M e . 
где Q| и Q2 — площади впадин первого и второго червяков; г, и г 2 — 
числа зубьев червяков; I — длина червяков; п — частота вращения; 
ho — коэффициент подачи. 

Винтовые компрессоры выполняются .с водяным охлаждением кор
пуса и внутренним охлаждением червяков. 

Внутренние зазоры червячной пары составляют 0,1—0,4 мм, меха
нического трения нет, поэтому компрессоры работают без смазки и по
даваемый газ не загрязняется масляными парами. 

14.2. Мощность и КПД 

Мощность ступени роторного компрессора с водяным охлаждением 
рассчитывается по изотермической работе 

N = - ^ = ?! <?!'"« , ( 1 4 5 ) 

Т ) , г а т ) м 1 0 0 0 г ) „ 3 Г | м 

где р, — начальное давление; Q, — подача при условиях всасывания. 
Для компрессоров с неиитенсивным воздушным охлаждением 

N = , n ^ n . (14.6) 
1000г,а Г)м

 v 

Адиабатная мощность определяется по формуле 

Произведения КПД пластинчатых компрессоров лежат в пределах 
т)из t)m=0,5-h0,6s т)„ т)м=0,6-5-0,7. Д л я винтовых компрессоров эти про
изведения несколько выше, в основном вследствие отсутствия механиче
ского трения в червячной паре. 

25* 387 



14.3. Регулирование подачи роторных компрессоров 

Из уравнения для определения подачи роторных компрессоров 
видно, что подача пропорциональна частоте вращения вала компрессо
ра. Отсюда вытекает способ регулирования Q изменением п. 

Пластинчатые компрессоры соединяются с электродвигателями ча
ще всего непосредственно, и частота вращения их составляет 1450, 960, 
735 об/мин. Для регулирования подачи в этом случае требуется включе
ние между валами двигателя и компрессора вариатора скорости. 

Частота вращения винтовых компрессоров очень высока, она до
стигает в случае привода от газовых турбин 15 000 об/мии. Обычного 
исполнения крупные вшгтовые компрессоры работают с частотой вра 
щения 3000 об/мин. 

Для обоих типов роторных компрессоров применяются способы ре
гулирования подачи дросселированием на всасывании, перепуском с ж а 
того газа во всасывающий трубопровод и периодическими остановка
ми. 

14.4. Конструкции роторных компрессоров 

Пластинчатые компрессоры выполняются для подач до 500 м3/мии 
и при двух ступенях сжатия с промежуточным охлаждением создают 
давления до 1,5 МПа. 

На рис. 14.4 представлены продольный и поперечный разрезы двух
ступенчатого компрессора Основные элементы конструкции: ротор / , 
корпус 2, крышки 3, охладитель 0 и валы 4. Корпус и крышки компрес
сора охлаждаются водой. У конструктивных элементов имеются некото
рые особенности. Для уменьшения потерь энергии механического трения 
концов пластин о корпус в нем располагают два свободно вращающих
ся в корпусе разгрузочных кольца. К их наружной поверхности подво
дится смазка. При вращении ротора концы пластин упираются в раз
грузочные кольца и частично скользят по их внутренней поверхности; 
разгрузочные кольца вместе с тем вращаются в корпусе. 

С целью уменьшения сил трения в пазах пластины располагают не 
радиалыю, а отклоняя их вперед по направлению вращения. Угол от
клонения составляет 7—10°. При этом направление силы, действую
щей на пластины со стороны корпуса и разгрузочных колец, приближа
ется к направлению перемещения пластины в пазах и сила трения 
уменьшается. 

Для уменьшения утечек газа через осевые зазоры в ступице роТора. 
располагаются уплотнительные кольца, прижимаемые пружинами К 
поверхностям крышек. 

Со стороны выхода вала через крыщку установлено сальниковое 
уплотнение с пружинной натяжкой. 
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В конструкции применены роликовые подшипники. Смазка осуще
ствляется машинными маслами средней вязкости через контрольные 
капельные указатели. Места смазки — разгрузочные кольца, торцовые 
уплотнительные кольца и сальниковое уплотнение. 

Винтовые компрессоры имеют подачи до 20000 м 3/ч со степенью 
повышения давления в ступени до е = 3 . Двухступенчатые конструкции 
с промежуточным охлаждением дают общую степень повышения давле
ния до е = 10. 

Конструкция винтового компрессора с двумя червяками представ
лена на рис. 14.3. 



Часть VI 
М А Ш И Н Ы СПЕЦИАЛЬНЫХ ТИПОВ 

ГЛАВА ПЯТНАДЦАТАЯ 

ВИХРЕВЫЕ Н А С О С Ы 

15.1. Способ действия вихревого насоса 

Конструктивная схема вихревого насоса показана на 
рис. 15.1. Рабочее колесо а с плоскими радиальными ло
пастями б, образующими криволинейные каналы в, охва
тывается отводом г. Внутренний выступ к, входящий в от
вод и охватывающий каналы в рабочего колеса, служит 
для разделения потоков всасывания д и подачи е. 

В жидкости, заполняющей межлопастные каналы в, 
при вращении рабочего колеса развиваются центробежные 
силы. Они вызывают непрерывное движение жидкости из 
межлопастных каналов через цилиндрическое сечение 
n£>2&2 в отвод г. 

Ввиду неразрывности течения жидкость непрерывно 
втекает в межлопастные каналы из отвода г через плоское 
кольцевое сечение —(Щ—Щ) • Таким образом, в отводе 

образуется вихревое течение, показанное на левой проек
ции на рис. 15.1 штриховой стрелкой. 

Кроме того, в отводе г возникает переносное тангенци
альное течение, обусловленное тем, что массы жидкости, 
выбрасываемые из каналов в в отвод, обладают тангенци
альной скоростью С2и. Следовательно, принцип работы вих
ревого насоса состоит в том, что энергия жидкости, проте
кающей через межлопаточные каналы рабочего колеса, 
повышается за счет действия центробежных сил в ней; 
жидкость с повышенной энергией выносится вихревым по
током в отвод и вытесняется далее в напорный патрубок е. 
Взамен вытесняемой жидкости происходит непрерывное 
всасывание ее через патрубок д. 

15.2. Основы теории 

Теоретические (без учета потерь) значения основных па
раметров—давления и подачи вихревого насоса —могут 
быть получены из уравнения количества движения. 
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Пусть q — расход через межлопаточные каналы на еди
нице длины отвода, м 3 / ( с -м) ; с2и — среднее значение тан
генциальной составляющей абсолютной скорости на выхо 

Рис. 15 1. Конструктивная схема вихревого насоса: 
о—рабочее колесо; б — лопасти рабочего колеса; в — межлопастные каналы; 
* — отвод; д — всасывающий патрубок; ж—вал рабочего колеса; к—разделитель 
Потока 

де из межлопаточных каналов в отвод, м/с; Со — средняя 
скорость потока в отводе, м/с. 

Если полагать приближенно ось отвода прямолинейной, 
то по схеме на рис. 15.2 уравнение количества движения 
для потока, выходящего из колеса в отвод, 

UP — f(P + Ф)1 т Ы = pqdlMc0 — pqdlMc2u. 
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Следовательно, 

dpT = pj-(c2u-c0)dl*. (15.1) 

Из (15.1) видно, что давление в отводе нарастает в на
правлении движения пропорционально длине отвода. 

Интегрирование (15.1) дает теоретическое повышение 
давления на длине / отвода 

Рт = Р у ( < * , — с 0 ) I . 

Теоретическое повышение напора на длине / отвода 
Н _ P T _ = _ ? L ( c Со) ( 1 б 2 ) 

Pg gf 
Расход в сечении отвода Q = / c 0 , поэтому (15.2) приво

дит к следующему уравнению теоретической характеристи
ки вихревого насоса: 

Вследствие постоянства q и с2и по длине отвода уравне
ние (15.3) графически изображается прямой линией (рис. 
15.3). 

Потери напора в проточной полости насоса пропорци
ональны квадрату подачи, поэтому, построив на графике 
на рис. 15.3 характеристики потерь напора h*z=mQ2, вычи
танием ординат получаем характеристику действительного 
напора H=F(Q). 

Полезная теоретическая мощность вихревого насоса 
NT = PgQHT 

или, учитывая (15.3), 

NT = P^-(c2u-f)Q. (15.4) 

Это уравнение графически изображается квадратичной 
параболой с осью, параллельной оси ординат. Очевидно, 
что j V t = 0 при Q = 0 н Q=fc2u (рис. 15.4). 

Максимум j V t находится дифференцированием jVT по Q: 

dQ V gf \ 2U f ) 

* В основу вывода формулы положена предельно упрощенная мо
дель течения. Действительная картина течения и количественные зави
симости чрезвычайно сложны. 
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Отсюда получим значение Q, при котором достигается 
(N т ) макс> 

c 2 u - 2 Q / / = 0, или Q = fou/2. 

Максимальное значение NT по уравнению (15.4) 

где т — масса жидкости, проходящей в 1 с через межло
паточные каналы рабочего колеса. 

Характеристика NT=F(Q) показана иа рис. 15.4. 

Рис. 15.3. Характеристики Рис. 15.4. Характеристики мощно* 
теоретического и действи- стей и КПД вихревого насоса 
тельного напоров вихревосо 
иасоса [к уравнению (15.3)1 

Рабочее колесо вихревого насоса увеличивает танген
циальную составляющую скорости жидкости, проходящей 
через него, от с 0 до с2и; составляющая скорости вихревого 
течения в отводе и рабочем колесе.по условию неразрывно
сти сохраняется постоянной. Поэтому мощность, затрачи
ваемую рабочим колесом вихревого насоса, можно вычис
лить как разность секундных кинетических энергий потока 
на выходе и входе: 

* « - - т - - и г - J f (<*.--£•). < а д 
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Значения NP.K для характерных подач, использованных 
при построении графика NT=F(Q), 

Q = - ^ L ; N p K = JL p q k 2 u . Q = C z u f- N f ) K = o. 

По этим данным построен г р а ф и кN P - K=F(Q) (рис. 15.4). 
Ввиду того что NT — полезная теоретическая мощность, 

а Л/р.к — теоретическая мощность, затрачиваемая колесом, 
внутренний КПД вихревого насоса вычисляется как отно
шение Nr к Wp.K, определяемое по (15.4) и (15.5), 

Окончательное выражение для т)* получается подста
новкой в последнее равенство Q—fc0: 

№ = (15.6) 

Величины г|,- для некоторых значений Q: 
Q =, 0; с0 = 0; гц = 0; 

Q = fc2J2; c 0 = c 2 u /2; 11, = 0,66; 

Характеристика внутреннего КПД показана на рис. 
15.4 штриховой линией. 

Внутренние потери энергии, обусловленные передачей 
энергии от рабочего колеса потоку жидкости в отводе, 
представляются отрезками ординат между кривыми 
N».*=F[Q) и NT=f{Q). 

Из изложенного следует, что при постоянной частоте 
вращения рабочего колеса внутренние потери энергии в 
вихревом насосе тем больше, чем меньше подача. Следова
тельно, эксплуатация вихревого насоса в режиме значи
тельного дросселирования нежелательна. 

15.3. Действительные характеристики 

Кроме внутренних потерь, свойственных процессу пере
дачи энергии от рабочего колеса потоку в отводе и оценива
емых внутренним К П Д по (15.6), в вихревых насосах на
блюдаются объемные, гидравлические н механические по-
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тери энергии. Объемные потери энергии здесь значительны 
и составляют до 20 % энергии, подводимой к валу вихре
вого насоса. Они обусловлены перетеканием жидкости че
рез зазоры между поверхностями разделителя к (см. рис. 
15.1) и кромками лопастей б рабочего колеса из полости 

напорного патрубка в по
лость всасывания вслед
ствие неравенства давлений 
( P 2 > P l ) . 

Гидравлические потери 
энергии возникают вследст
вие трения и вихреобразо-
вания при поступательном 
и циркуляционном движени-

"*Г ях жидкости в криволиней
ном отводе вихревого насо
са. Ввиду того что скорости 
этих движений значитель
ны, гидравлические потери 
энергии составляют до 3 0 % 
энергии на валу. 

Механические потери, 
как и в центробежных на
сосах, обусловлены трени
ем в сальниках и подшип

никах и трением нерабочих поверхностей колеса насоса о 
жидкость в осевых зазорах. Эти потери составляют до 10 % 
подводимой к насосу энергии. 

Столь значительные потери энергии приводят к тому, 
что при наиболее благоприятных для вихревых насосов 
режимах высокой подачи КПД, учитывающий все потери 
в лучших конструкциях, не превышает 0,5. 

На рис. 15.5 показаны опытные характеристики вихре
вого насоса ЭВ-2,7. Максимум КПД для него составляет 
всего 32 %. 

t - — i 

' 1 *f(& ) 

f(a. \ — -и- f(a. \ — 
1 

(а) (а) 

г t 6 6 to а,л/с 

Рис. 15.5. Характеристики вихре
вого насоса ЭВ-2,7 

15.4. Уравновешивание сил, действующих на колесо 

Колесо работающего вихревого насоса нагружено про
дольной и поперечной силами, передающимися на вал. 

Продольная сила возникает в результате различия дав
лений на торцовые поверхности колеса в осевых зазорах 
т и п (см. рис. 15.1). Эта сила невелика, легко восприни
мается радиальным шариковым подпятником и может 
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быть исключена применением колеса симметричной формы 
(рис, 15.6). 

Поперечная сила обусловлена тем, что давление в отво
де распределяется неравномерно и, как показывают урав
нение (15.1) и опыт, пропорционально углу ц> (рис. 15.7). 

э4 
Рис. 15.6. Рабочее колесо Рис. 15.7. Распределение давления 
с уравновешенной осевой си
лой: 
/ — рабочее колесо с симметричным 
сечением; ! — рабочие лопасти; 5—• 
отвод симметричного сечения; 4 —• 
дистанционные втулки 

по длине отвода вихревого насоса 

Если Н — напор, создаваемый колесом, то давление в 

2л Ф,а его попереч-произвольном сечении отвода равно 

ная составляющая равна 2 я <psin<p. 

Элементарная поперечная сила, действующая на длине 

отвода "^"^Ф при ширине колеса В, будет 

В — J1SIL. ф S i n tprfm 
2 2я v v Y 

Полная поперечная сила 

р _ pgHBD 
4л 

2я 

J ф sin <j>rf<p. 
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После интегрирования и подстановки пределов полу
чим 

Pu = pgHBD/2. (15.7) 

Поперечная сила в вихревых насосах досшгает больших 
значении. Так, при /7 = 100 м, В = 4 0 мм, £) = 150 мм, р = 
= 1000 кг /м 3 получаем Рц=3000 Н (примерно 300 кгс). 

Поперечная сила нагружает вал напряжениями пере
менного знака, вызывает прогиб его и смещение торцовых 
поверхностей колеса. Это приводит к необходимости увели
чения осевых зазоров и ухудшению эксплуатационных ка
честв насосов. 

Для уничтожения поперечной силы применяют закры
тую форму рабочих колес: рабочие каналы фрезеруются в 
торцовых поверхностях рабочего колеса, что обусловлива
ет уравновешивание радиальных составляющих давления 
в любом осевом сечении межлопаточного канала. 

15.5. Центробежно-вихревой насос 

В вихревых насосах жидкость подводится к рабочему 
колесу на его периферии, т. е. в зоне высоких скоростей. 
Поэтому возможность возникновения кавитации на входе 
в вихревое колесо весьма велика. Испытания вихревых на
сосов при различных частотах вращения подтверждают 
склонность их к кавитации. 

Предупредить возникновение кавитации можно повы
шением давления на входе в вихревое колесо. Для этого 
следует установить на валу вихревого насоса дополнитель
ное центробежное колесо. Насос такого тина, состоящий 
из двух последовательно включенных колес — центробеж
ного и вихревого, называется центробежно-вихревым насо
сом (рис. 15.8). 

На рис. 15.8 приведен продольный разрез центробежно-
вихревого насоса тина ЦВ. Насос состоит из двух последо
вательно включенных колес — центробежного / и вихрево* 
го 2, посаженных па общий вал. Жидкость подводится к 
центробежному колесу, как указано стрелкой, но каналу в 
корпусе 3. Поток выбрасывается центробежным колесом в 
спиральный отвод и поступает далее но каналу, выполнен
ному в корпусе, во входное отверстие вихревого колеса. 
Последнее подает жидкость через канал 4 в напорный тру
бопровод. 

Опорой вала со стороны приводного двигателя являют
ся два однорядных шарикоподшипника 5., воспринимаю-
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ших также осевую силу. Эти подшипники монтируются в 
корпусе в и фиксируются в осевом направлении крышкой 
7. Другой коней вала поддерживается одним шарикопод
шипником, посаженным в крышку 8 корпуса. Корпус, 
крышка и центробежное колесо выполнены из чугуна, вих
ревое колесо — из стали. 

Смазка подшипников — солидол, удерживаемый от рас
ползания по валу войлочными кольцами. 

Рис. 15.8. ГДентробежно-вихревой нясос типа 1ДВ 

Уплотнение вала со стороны двигателя достигается ре
зиновым кольцом 9 и системой прижимных втулок. Кро
ме того, в полость уплотнения по каналу 10 подводится 
жидкость под давлением, развиваемым центробежным ко
лесом. Таким образом, обеспечивается водяное уплотнение. 
Аналогично выполнено уплотнение вала на стороне вихре
вого колеса. Жидкость, проникающая сквозь уплотнения, 
отводится в дренаж через отверстие / / . 

Применение предвключенного центробежного колеса 
позволяет существенно повысить скорость на входе в вих
ревое колесо и, следовательно, получить более высокое 
давление вихревого колеса и иасоса в целом, 

В центробежно-вихревом насосе часть полного давле
ния развивается центробежным колесом, КПД которого 
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выше, чем у вихревого колеса. Поэтому КПД центробеж-
но-вихревого насоса выше, чем КПД чисто вихревого на
соса (для вихревых насосов т}=50 %, для центробежно-
вихревых г ) « 5 5 % ) . 

15.6. Область применения. Регулирование 

Коэффициент быстроходности вихревых и центробежно-
вихревых насосов n s = 1 0 — 2 5 . Следовательно, области при
менения этих насосов по подаче и давлению близки к об
ластям применения насосов объемных (поршневых и ро
торных). 

В табл. 15.1 приведены технические данные вихревых 

Т а б л и ц а 15.1. Характеристики вихревых иасосов 

Марка 
насоса Н. м я х . м N, кВт 1), % 

л. 
об/мин Л в а к . м 

Д О П ' " 

эсн 6—12 24—30 60 1,5—2 2 2 - 4 2 2900 5 
Цв 9—25 120—130 340—480 — — 2900 7 
сцл 33 58 150 — — 1450 7 
сцв 11 16 26 0,28 20 1425 6 

СВН-80 29 32 80 7,5 34 1450 7 
в 2,2— 15—60 70—180 0,32—11 30—40 1450 6 , 5 - 4 , 5 

30 

П р и м е ч а н и е Буквы, входящие в марку иасоса, обозначают. Э — 
электрический; С — самовсасывающий; Н — насос: Ц — центробежный; В — вих
ревой; Л — лопастный вихревой 

насосов, выпускаемых в СССР. 
Сопоставление технических данных насосов показыва

ет, что при одинаковых подачах вихревые и центробежно-
вихревые насосы развивают более высокие давления по 
Сравнению с центробежными. 

Регулирование подачи вихревых насосов производится 
дросселированием потока на выходе или изменением час
тоты вращения. Чаще применяют первый способ ввиду его 
простоты. Однако регулирование подачи изменением час
тоты вращения дает существенную экономию энергии, рас
ходуемой на привод. 
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ГЛАВА ШЕСТНАДЦАТАЯ 

ВОДОКОЛЬЦЕВЫЕ ВАКУУМНЫЕ Н А С О С Ы 

16.1. Способ действия 

Для создания вакуума и отсасывания воздуха и технических газов 
широко распространены водокольцсвые насосы. 

На рис. 16.1 представлена конструкция такого иасоса, поясняющая 
способ действия его. 

В цилиндрическом корпусе / , снабженном крышками 2 и S, распо
ложена, эксцентрично (смещение центров равно е) крыльчатка 4 с ло-

Рис 16.1. Водокольцевой вакуумный насос 

пастями 5. При вращении крыльчатки вода, частично заполняющая коо-
пус, сбрасывается к его периферии, образуя кольцевой объем. При этом 
в центральной части иасоса поверхность втулки крыльчатки, внутренняя 
поверхность водяного кольца и поверхности смежных лопастей образу
ют объемы V, которые зависят от их положения. Так, объем V, отме
ченный на рисунке, двигаясь от верхнего положения к нижнему, посте
пенно увеличивается. 

Поэтому возникает всасывание воздуха через патрубок 6 и при
емное серповидное отверстие 7. 

При движении объемов V из нижних положений вверх (в левой ча
сти поперечного разреза насоса) происходит уменьшение их и вытесне
ние воздуха через напорное отверстие 8 и патрубок 9. Очевидно, что 
машина такого рода может всасывать и подавать газ только при усло
вии наличия в корпусе достаточного количества воды. 
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При работе водв в небольших количествах уносится потоком газа, 
и убыль ее в корпусе должна восполняться. 

По способу действия водокольцевой яясос аналогичен роторным 
пластинчатым машияам. 

16.2. Вакуум. Подача. Мощность 

Крыльчатки водокольцевых насосов не могут быть посажеяы в 
корпус абсолютно плотно. Практически между торцовыми поверхности, 
ми корпуса и крыльчатки имеется зазор (в новых конструкциях 0,05— 
1,1 мм). Поэтому имеет место перетекание жидкости и газа со стороны 
подачи иа сторону всасывания, ухудшающее работу насоса. 

При абсолютно плотной посадке крыльчатки в корпус н полном 
закрытии дросееля иа всасывающей трубе водокольцевой яасос может 
создать в полости всасывания давление, равное давлению насыщенного 
пара при температуре воды, находящейся в корпусе насоса. Так, при 
7 = 2 9 3 К давление всасывания при указанных условиях будет равно 
2,38 кПа, т. е. при барометрической высоте 760 мм рт ст. насос будет 
развивать вакуум, приблизительно равный (103,3—2,38):103,3=98 %. 

Практически вакуум, развиваемый водокольцевым насосом при пол
ном закрытии всасывающей трубы, не превышает 92 %• 

Подача, м 3/с, водокольцевого иасоса при условиях всасывании на 
осяовании элементарных геометрических соображений определяется 
формулой 

Н " [ ( ^ - № Л - - - - } - Ь - " 6 » 
где D2 и D\ — внешний и внутренний диаметры крыльчатки: а —мини-
мяльное погружение лопасти в водяное кольцо; г — количество лопа
стей; I — радиальная длина лопасти, равная (D 2—D,)/2; s — толщина 
лопасти; Ь — ширина лопасти (внутреияяя ширина корпуса)! п — ча
стота вращения; т)0 — объемный КПД, примерно равный 0,96. 

Расчет мощности водокольцевого вакуумного насоса производится 
общепринятым методом по формуле (3.52). Коэффициент полезного 
действия водокольцевых насосов обычных конструкций не превышает 
0,50. 

Водокольиевые вакуумные насосы находят применение в технологи
ческих процессах для поддержания вакуума и отсасывания газов. В 
крупных насосных установках ими широко пользуются для заполнения 
центробежных и осевых насосов водой перед пуском. 

В котельных установках с применением очистки хвостовых поверх
ностей котлов потоком дроби водокольневыми насосами пользуются 
для создания высоких скоростей воздуха в вертикальных трубах, 
транспортирующих дробь. 

402 



ГЛАВА СЕМНАДЦАТАЯ 

СТРУЙНЫЕ Н А С О С Ы 

17.1. Способ действия. Основные понятия 

При истечении жидкости через цилиндрический насадок в сжатом 
сечении струй возникает вакуум (рис. 17.1) / / „ ,„«0 ,74 Н, где Н — на
пор перед насадком [1] . 

Если сечение насадка соединить прозрачной трубкой с уровнем 
жидкости, лежащей ниже оси насадка, то можно наглядно убедиться в 
наличии высоты Нвак 

Повышая напор Н, можно достигнуть такого подъема жидкости в 
трубке а, что жидкость, проходящая через насадок, будет захватывать 
жидкость, поднимающуюся по трубке а, и перемещать ее в направления 
движения; насадок становится струйным насосом. 

Цилиндрический насадок как струйный пасос в практике не исполь
зуется, что объясняется большими потерями энергии в нем. 

Схема струйного насоса, применяе
мого в промышленности, показана на 
рис. 17.2. 

Рабочая жидкость вытекает с вы
сокой скоростью через сопло / в при
емную камеру 2. Струя рабочей жидко
сти в приемной камере соприкасается с 
перемещаемой жидкостью, поступающей 
по трубе 3. Благодаря трению и им
пульсному обмену на поверхности струн 
в приемной камере происходят захваты
вание и перемещение жидкости, посту
пающей по трубе 3 в камеру смешения 
4 и далее в конический диффузор 5. 
п . „ ,. „ л . . , Рис. 17.1. Работа цилипдри-В камере смешения происходит обмен ч е с к о г о н а с а д к а к а к с т р £ й . 
импульсами между рабочей и переме- н о г о насоса 

- - - - I "—' 

Н зот шуума 

Рабочая 
среда : 

трРрСр 

ОС f"' 

Рп ' гПеремещаемая среда 

JV"Aca 

J 5 Смесь тпитр 

б 1 

Рис. 17.2. Схема струйного яасоса 
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щаемой жидкостями; в диффузоре протекает процесс превращения ки
нетической анергии в потенциальную. Из диффузора жидкость посту
пает в напорный трубопровод. 

ОснСвиые параметры струйного насоса (рис. 17.2): массовые рас
ходы рабочей и перемещаемой жидкостей — тр и т„, кг/с; давления 
рабочей и перемещаемой жидкостей иа входе в насос — и рщ Па; 
давление смеси рабочей и перемещаемой жидкостей на выходе — рс. 

Подачу водоструйного иасоса црияято характеризовать коэффици
ентом инжекции u=mn/mv—QnlQp, где Q n и Qp—объемные подачи. 

Работу водоструйного насоса со стороны развиваемого им давле
ния оценивают ртношением перепадов давлений Apc/Apt, где Арс*= 
"Рс—рп и Д/Эр—AV*fn. В основе теории струйных насосов лежит фун
даментальное уравнение механики — уравнение количества движения. 
Это уравнение для потока в струйном насосе записывается: 

<Pi Ср mv + ф 2 си тп — ф 3 с3 (тр + т „ ) = / 3 ( р 3 — рк), (17.1) 

где сР, с„, cz — теоретические скорости в характерных сечениях насоса; 
«Pi. фг. фз — коэффициенты для этих сечений, учитывающие потери на
пора, отнесенные к участкам потока в иасосе. 

Присоединение к уравнению (17.1) уравнения расхода через вы
ходное сечение камеры смешения 

mv + mu = ф 3 с 3 / р (17.2) 

дает возможность исследования рабочего процесса струйного насоса и 
определения оптимальных соотношений между геометрическими разме
рами его частей [19]. 

17.2. Характеристика. Основные размеры 

Представление о зависимости степени повышения давления водо
струйного насоса с цилиндрической камерой смешения от коэффициента, 
ипжекцни дает характеристика рис. 17.3, содержащая теоретические и 

опытные кривые. Из графика 
видно, что при любом задан
ном коэффициенте инжекции 
степень повышения давления 
водоструйного насоса тем вы
ше, чем меньше площадь сече
ния камеры смешения относи
тельно площади выходного се
чения сопла рабочей жидкости. 

Для всех типов водоструй-
_ , _ „ , , - ных иасосов характерно повы-
Рис. 17.3. Характеристики водоструй
ного насоса шение давления, им развивае-
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мого, при уменьшении коэффициента инжекции. Максимальное давле
ние создается водоструйным иасосом при m n = 0 . 

Теоретические соображения и опытные данные приводят к следую
щим оптимальным геометрическим соотношениям: 

'к.с = 4 d 3 "I* и<1; 

/ л « (6 + 7 ) ( d c - d 3 ) ; / с = (1 1,5) d 3 . 

Угол расхождения диффузора 6=8-^10°. 
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