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На верхнем бьефе Интеллекта 
Стоит могучий Коллектив, 

В честь славного его Столетья 
Звучит, как главный лейтмотив, 

 
Широкая людская Благодарность 
Бесчисленных былых Учеников. 
И эта историческая данность 
В Грядущем повторится вновь! 

 
Неколебимость строгих Знаний 
О сути Гидравлических Машин 

Как Символ эстафетности дерзаний 
Как монолит бетонности плотин. 

 
Наследники Георгия Проскуры 
Прославят кафедру не раз, 

И Времени безжалостные бури 
Не смогут деформировать каркас 

 
Единства мыслей Коллектива 
И Силу творческих Идей, 
И пусть вся Водная Стихия 

Шумит в Турбинах для Людей! 
 

Желаем многих Юбилеев, 
Желаем Счастья и Добра, 
И от Редакции Журнала 
Кричим Вам громкое Ура! 

 
От редколлегии Э.Г. Братута 
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КАФЕДРЕ «ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ МАШИНЫ» 
ИМ. АКАДЕМИКА Г.Ф. ПРОСКУРЫ – 100 ЛЕТ 

 
В этом году исполняется 100 лет со дня основания кафедры «Гидравлические 

машины» им. академика Г.Ф. Проскуры. 16 января 1914 г. Георгий Федорович 
Проскура возглавил гидравлическую лабораторию и на ее основе создал кафедру 
гидромеханики. Это была одна из первых кафедр гидравлического профиля в 
восточной Европе, хотя преподавание курсов гидромеханического профиля началось 
намного раньше – с открытия Харьковского технологического института в 1885 году. 
На кафедре преподавали и учились многие выдающиеся ученые. Среди них: 
М.И. Гуревич, Л.С. Шмугляков, Э.Э. Рафалес-Ламарка, И.С. Веремеенко и многие 
другие. На базе кафедры были основаны: Харьковский авиационный институт; ИПМаш 
НАН Украины; институт энергетики. Долгое время заведовали кафедрой 
Д.Я. Алексапольский, О.В. Потетенко. 

В настоящее время на кафедре обучается более 300 студентов (из них – около 
150 иностранных студентов), подготовка ведется по трем специальностям: 
«Гидроэнергетика», «Гидравлические машины, гидроприводы и 
гидропневмоавтоматика», «Машины и механизмы нефтяных и газовых промыслов». 
Широкий диапазон и фундаментальность получаемых у нас знаний позволяет нашим 
специалистам работать в энергетической, оборонной, авиационной, транспортной, 
медицинской, машиностроительной, химической и других отраслях. Около двадцати 
предприятий Украины заключили с кафедрой долгосрочные договора о сотрудничестве 
при распределении студентов. 

Научная работа проводится в рамках научно-исследовательской лаборатории 
«Лаборатория исследования гидравлических процессов в гидромашинах и 
гидроприводах». За многие годы на кафедре проведено более 200 научно-
исследовательских работ с большим технико-экономическим эффектом в 
промышленности. Разработки кафедры внедрены на предприятиях Украины, России, в 
Европейских странах, в странах Латинской Америки, в Индии и др. 

За последние десять лет сотрудники кафедры опубликовали 5 монографий, 
16 учебных пособий. Регулярно издаются методические указания, публикуются статьи, 
входящие в международные наукометрические базы данных. Сотрудники кафедры 
принимают участие в международных научных конференциях. За последнее время 
защищена докторская и 8 кандидатских диссертаций. 

Коллектив кафедры «Гидравлические машины», основателем которой является 
выдающийся ученый академик Г.Ф. Проскура, и далее приложит все усилия для того, 
чтобы быть одним из лучших в нашем университете. 

 
 

Заведующий кафедрой «Гидравлические машины» М. В. Черкашенко 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 5



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

УДК 621.165 
 

А.В. БОЙКО, д-р техн. наук; проф. НТУ «ХПИ»; 
А.П. УСАТЫЙ, д-р техн. наук; с.н.с. НТУ «ХПИ»; 
Е.П. АВДЕЕВА, аспирантка НТУ «ХПИ» 
 
ЧИСЛЕННОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ ЭФФЕКТИВНОСТИ 
УРАВНИТЕЛЬНОЙ КАМЕРЫ ЗА РЕГУЛИРУЮЩЕЙ СТУПЕНЬЮ 
НА РАЗНЫХ РЕЖИМАХ РАБОТЫ 
 
Проведены исследования влияния режима работы турбины на потери давления в камере за 

регулирующей ступенью. Приведенные результаты исследования, выполнены с помощью 
CFD-моделирования и других программных комплексов. 

Ключевые слова: уравнительная камера, регулирующая ступень, потери давления, режим 
работы. 
 

Введение 
Режимы эксплуатации современных турбин с сопловым парораспределением 

оказывают существенное влияние на эффективность работы, как регулирующей 
ступени, так и турбин в целом. Регулирующая ступень изначально имеет некоторую 
степень парциальности, а эксплуатация турбины на нерасчетных режимах ведет к ее 
увеличению и как следствие к увеличению дополнительных потерь энергии, снижению 
КПД регулирующей ступени и эффективности остальных ступеней цилиндра [1]. 
Величина дополнительных потерь зависит как от конструктивных, так и от режимных 
параметров. Из конструктивных параметров наиболее важными являются: степень 
парциальности, межвенцовый зазор [2] и осевое расстояние между регулирующей 
ступенью и первой ступенью давления. Расстояние между ступенями определяется 
шириной уравнительной камеры, предназначенной для снижения неравномерности 
распределения давления рабочего тела на входе в направляющий аппарат первой 
ступени давления. 

Исследование указанной проблемы требует комплексного подхода: проведение 
расчетного и физического эксперимента. Высокая стоимость физического 
эксперимента в настоящее время привела к широкому использованию современных 
методов вычислительной гидродинамики (CFD), основанных на моделировании 
реальных физических процессов течения. Применение трехмерных расчетных моделей 
позволяет с достаточной точностью оценивать влияние режима работы турбины на 
общий уровень потерь в камере за регулирующей ступенью. 

Данная статья посвящена расчетно-теоретическому исследованию трехмерного 
течения пара в уравнительной камере за регулирующей ступенью и определению 
уровня потерь в ней с учетом режимов работы турбины. 

Постановка задачи 
В качестве прототипа объекта исследования была выбрана уравнительная камера 

за регулирующей ступенью турбины К-310-240 производства ОАО «Турбоатом», 
представленная на рис. 1. 

Основные геометрические характеристики регулирующей ступени приведены в 
таблице 1. Направляющий аппарат регулирующей ступени выполнен из трех сегментов 
с различным количеством сопел. 

 
© А.В. Бойко, А.П. Усатый, Е.П. Авдеева, 2014 
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Подвод пара к сегментам осуществляется через систему клапанов с 
последовательным открытием. В первую очередь пар подается в сегмент с наибольшим 

количеством сопел Zc = 40. Затем 
ко второму и третьему сегменту с 
Zc = 23 и Zc = 15, соответственно. 

Параметры режимов 
работы турбины выбраны из 
теплового расчета, выполненного 
ОАО «Турбоатом» и 
представлены в таблице 2: полное 
давление (Pc

*) и полная 
температура (Tc

*) на входе в 
каждый сегмент; массовый расход 
на выходе из уравнительной 
камеры (G); массовый расход в 

диафрагменное уплотнение (Gупл). Частота вращения ротора – 3000 об/мин. 

 
Рис. 1 – Эскиз уравнительной камеры 

за регулирующей ступенью турбины К-310-240 

Таблица 1 
Геометрические характеристики регулирующей ступени 

 

Параметр Направляющий аппарат 
(НА) 

Рабочее колесо 
(РК) 

D/l 51,09 45,23 
Dср, м 1,175 1,176 
t/b (на среднем диаметре) 0,684 0,481 
l/b (на среднем диаметре) 0,416 0,325 
α1эф, β2эф, градус 13 21,83 
Количество лопаток, шт. 78 96 
Начальная степень парциальности 0,8 – 

 
Исследуемые режимы можно разделить на три группы по количеству открытых 

сегментов. В каждой группе варьировалось количество подводимого пара на входе в 
регулирующую ступень, для того, чтобы оценить уровень влияния степени 
парциальности на эффективность работы уравнительной камеры. 
 

Таблица 2 
Исходные данные по режимам работы турбины 

 
Сегмент № 1 

Zc = 40 
Сегмент № 2 

Zc = 23 
Сегмент № 3 

Zc = 15 Режим G, 
кг/с 

Gупл, 
кг/с Pc

*, МПа Tc
*, К Pc

*, МПа Tc
*, К Pc

*, МПа Tc
*, К

Gном 274,03 3,05 22,492 808,6 22,031 806,8 22,004 806,7
0,941 Gном 258,52 2,87 22,376 808,2 21,521 804,8 17,868 789,9
0,919 Gном 252,47 2,81 22,314 807,9 21,111 803,2 – – 
0,855 Gном 234,89 2,61 22,165 807,4 17,904 790,0 – – 
0,712 Gном 195,61 2,17 21,418 804,4 13,449 770,1 – – 
0,670 Gном 184,07 2,04 20,592 801,1 – – – – 
0,480 Gном 131,87 1,46 14,753 776,1 – – – – 
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Результаты расчета 
Известно, что получение достоверных результатов трехмерного расчета 

напрямую зависит от построения качественной сетки. Получение такой сетки является 
весьма сложной задачей, так как исследуемый объект, в силу своих конструктивных 
особенностей, имеет сложную геометрию. В связи с этим расчетная область была 
разделена на четыре части: сопловая решетка, межвенцовый зазор, рабочая решетка и 
камера за регулирующей ступенью (рис. 2). 

Построение сетки 
расчетной области сопловой 
и рабочей решеток 
осуществлялось с помощью, 
разработанной на кафедре 
турбиностроения НТУ 
«ХПИ» программы TOpGrid 
[3], обеспечивающей 
эффективное построение 

блочно-структурированых 
сеток различного уровня 
сложности. Остальные сетки 
были выполнены с помощью 
программы ICEM CFD. 

Каждый участок 
расчетного объема 

соответствует рис. 1, за исключением сопловой решетки регулирующей ступени, 
выполненной с удлинением на входном участке для обеспечения равномерного 
распределения полного давления.  

 

Рис. 2 – Расчетный объем: 
1 – сопловая решетка;   2 – межвенцовый зазор;  
3 – рабочая решетка;   4 – уравнительная камера 

 

Численные исследования выполнены в программном комплексе ANSYS CFX, 
который базируется на численном решении осредненных по Рейнольдсу уравнений 
Навье-Стокса 

0=
∂

∂

j

j

x
u

, 
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⎥
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⎦⎢
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⎣
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⎟
⎠
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⎝ ∂
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∂
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∂
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eff

jij
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, 

где ix , 2,1=i  – декартовые координаты; t iu  – декартовые составляющие 
вектора средней скорости; p  – авление; teff

⎤⎡ ⎞⎛ ∂∂∂
+

∂∂∂ i uupuuu 1

  – время; 
 д ν+ν=ν  – эффективный коэффициент 

кинематической вязкости; ν  и tν  – молекулярный и турбулентный коэффициенты 
кинематической вязкости. 

Для замыкания осредненных по Рейнольдсу уравнений Навье-Стокса применяют 
различ
р T

ами численных расчетов являются зависимости распределения 

ные модели турбулентности. Для поставленной задачи использовалась модель 
ту булентности Ментера (SS ) с двумя дифференциальными уравнениями. 

Выходной участок уравнительной камеры (вход в НА первой ступени давления) 
в окружном направлении был разделен на 360 равных секторов, в которых 
определялись значения полного давления осредненного по расходу и по высоте сопла 
(P*). Результат
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отношения полного альному значению 
(P* ) (рис. 3). 

 давления в каждом секторе (P*) к его максим
max

 
Рис. 3 – Распределение относительного полного давления 
по окружности на входе в НА первой ступени давления: 

Из рисунка видно, наблюдается наименьшая 
степень неравномерности распределения полного давления, чего и следовало ожидать. 
Несмо

Серым цветом выделена область подвода пара к сегмент ой 1 обо
наибольший сегмент с количеством сопел Zc = 40, цифра
с числом сопел Zc = 23 и Zc = 15, соответственно. 

На рисунке 3 четко выражена область работы с
Резкие спады и подъемы давления на графике объясняются с
течением, особенно это ярко выражено на режиме 0,48 G ). В зоне неак
дуг наблюдается существенное падение относительного 

Потери давления в уравнительной камере 
зависимости 

 
1 – сегмент № 1;   2 – сегмент № 2;   3 – сегмент № 3 

 
что на номинальном режиме 

тря на это имеется небольшой разброс в значениях, который составляет 
примерно 0,3 %. Для режима с наименьшим расходом рабочего тела (0,48 Gном) – этот 
разброс составляет около 2 %. 

ам. Цифр значен 
ми 2 и 3 обозначены сегменты 

егмента № 1 на всех режимах. 
ложным вихреобразным 

ном (рис. 4 тивных 
полного давления. 
определялись по следующей 

* *
вх вых

*
вх

100%P PP
P
−

∆ = ⋅ , 

где  – полное давление на входе в уравнительную к
колеса регулирующей ступени), осредненное по расходу
н авл

*
вхP амеру (на выходе из рабочего 

, МПа; *
выхP  – полное давление 

яющий апарат первой ступени 
давления), осредненное по расходу, МПа. 
а выходе из уравнительной камеры (на входе в напр
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Рис. 4 – Линии тока и величины скорости на режиме 0,48 Gном: 

1 – сегм нт с закрытым регулирующим лапаном;   2 – вход в НА первой ступени давления; 
3 – вход в диафрагменное уплотнение 

 
Трехмерное численное исследование уравнительной камеры показало, что 

уменьшение в два

е  к  

 раза пропускаемого массового расхода пара через турбину приводит 

потери в области неактивных
ду
регулирующей ступени. С 

что приводит к образованию 
дополн

в ней 
худш одной 
 гла

 

к увеличению в четыре раза потерь давления в уравнительной камере (рис. 5). 
Уровень потерь 

давления в уравнительной 
камере напрямую зависит от 
нескольких факторов. Одним 
из основных факторов 
является степень 
парциальности регулирующей 
ступени, при наличии которой 
возникают дополнительные 

 
г направляющего аппарата 

уменьшением расхода пара на 
входе в проточную часть 
растет степень парциальности, Рис. 5 – Зависимость потерь давления от режима эксплуатации

ительных вихрей с более высокой интенсивностью. 
Кроме того, важным фактором является и геометрия (конструкция) самой 

уравнительной камеры. Наличие различного рода уступов и угловых зон 
ают картину течения, образованием в них вихрей. Из рис. 3, 4 видно, что у

из вных причин возникновения дополнительных потерь в уравнительной камере 
является наличие интенсивных вихрей в зоне неактивных дуг направляющего аппарата
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регули ета. В данной 
работе расчетная сетка построена из 10 млн. 672 тыс. ячеек. 

На рисунке 4 точками представлены потери давления в уравнительной камере  
на различных режимах работы турбины. Кривая третьего порядка достаточно точно 
описывает изменение потерь давления в уравнительной камере на переменных режимах 
работы установки. 

Уравнение данной кривой имеет следующий вид 

Данная зависимость дает возможность учитывать потери давления в 
уравнительной камере при проектировании и модернизации турбины с учетом режимов 
эксплуатации. 

Выводы 
1) Проведенные исследования показали эффективность применения трехмерного 

моделирования при исследовании величины потерь давления в уравнительной камере 
за регулирующей степенью в зависимости от положения регулирующих клапанов. 

2) В результате исследований была получена зависимость потерь давления от 
расхода в уравнительной камере, а также оценена степень неравномерности 
относительного полного давления в окружном направлении, позволяющие более точно 
проводить оптимизацию элементов проточной части турбин с учетом их режима 
эксплуатации. 
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УДК 621.165 
Численное исследование эффективности уравнительной камеры за регулирующей 

ступенью на разных режимах работы [Текст] / А.В. Бойко, А.П. Усатый, Е.П. Авдеева // Вісник НТУ 
«ХПІ». Серія: Енергетичні та теплотехнічні процеси й устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). 
– С. 6-11. – Бібліогр.: 4 назв. – ISSN 2078-774X. 
 

Проведені дослідження впливу режиму роботи турбіни на втрати тиску в камері за регулюючим 
ступенем. Викладено результати дослідження, виконані за допомогою CFD-моделювання та інших 
програмних комплексів. 

Ключові слова: вирівнююча камера, регулюючий ступень, втрати тиску, режим роботи. 
 

The influence of operation mode of steam turbine on the loss of pressure in chamber for the control 
stage has been investigated. The results of studies performed using CFD-simulation and other software systems. 

Keywords: equalizing chamber, the control stage, pressure loss, the operating mode. 

рующей ступени. Качество сетки также влияет на результаты расч

424,10187,38179,56052,28 23 +−+−= xxxy . 
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УДК 621.224 
 

И.С. ВЕРЕМЕЕНКО, д-р техн. наук; главный конструктор ООО 
«Харьковтурбоинжиниринг»; 
А.В. РУСАНОВ, д-р техн. наук; зам. директора ИПМаш НАН Украины, 
Харьков; 
В.Н. ДЕДКОВ, канд. техн. наук; с.н.с. ИПМаш НАН Украины, Харьков; 
Е.С. АГИБАЛОВ, гл. инженер ИПМаш НАН Украины, Харьков; 
С.В. ГЛАДЫШЕВ, нач. отдела ООО «Харьковтурбоинжиниринг» 
 
РАЗВИТИЕ ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЙ БАЗЫ 
ГИДРОТУРБОСТРОЕНИЯ В ИПМАШ НАН УКРАИНЫ 

 
Приведено описание основного и вспомогательного оборудования энергокавитационных стендов 

ЭКС-15 и ЭКС-30 лаборатории гидромашин ИПМаш НАН Украины. Показано, что гидравлические 
характеристики стендов и применяемых средств измерения, а также используемые процедуры 
градуировок первичных датчиков обеспечивают точность измерений, отвечающих требованиям кода 
модельных приемо-сдаточных испытаний гидротурбин и обратимых гидромашин МЭК 60193. 

Ключевые слова: энергокавитационный стенд, методы измерения, погрешности измерения, 
процедуры градуировки. 

 
Введение 
История создания отрасли гидромашиностроения в Украине неразрывно связана 

с именем выдающегося ученого, основателя научной школы гидромеханики и авиации 
в Украине академика АН УССР Георгия Федоровича Проскуры. В 1914 г. 
Г.Ф. Проскура возглавил гидравлическую лабораторию в Харьковском практическом 
технологическом институте (ныне НТУ «ХПИ») и на ее основе создал кафедру 
гидромеханики и авиации. В 1908–1914 гг. вышли из печати научные работы 
Г.Ф. Проскуры, которые стали первыми в Украине учебниками гидромеханического 
профиля и именно с этого момента начата подготовка инженеров-
гидромашиностроителей. Под руководством Г.Ф. Проскуры впервые в Украине стали 
проводится расчетные и экспериментальные исследования ветродвигателей, 
гидротурбин, насосов, гидродинамических передач, систем гидропневмоавтоматики и 
регулирования, процессов кавитации в гидромашинах и др., были разработаны насосы 
и гидротурбины разных типов. Эти работы послужили основой для практического 
обеспечения производства насосов в городах Сумы, Кишинев, Бердянск и др. 
Г.Ф. Проскура всегда придавал большое значение экспериментальной проверке 
разработанных теоретических положений и сопоставлению результатов теоретических 
и экспериментальных исследований, полученных на гидроаэродинамических стендах. 

В 1944 г. академиком Г.Ф. Проскурой была организована Лаборатория проблем 
быстроходных машин и механизмов, на базе которой после ряда реорганизаций в 
1972 г. был создан Институт проблем машиностроения НАН Украины. В связи с 
запуском в 1953 г. в Украине на Харьковском турбинном заводе производства 
гидротурбин в институте были начаты исследования по расчетному и 
экспериментальному изучению рабочего процесса и разработке проточных частей 
гидротурбин различных типов. Результаты исследований были использованы 
ОАО «Турбоатом» при создании гидротурбинного оборудования ряда отечественных и 
зарубежных ГЭС. 

 
© И.С. Веремеенко, А.В. Русанов, В.Н. Дедков, Е.С. Агибалов, С.В. Гладышев, 2014 
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С 1972 г. наряду с традиционной тематикой в ИПМаш НАН Украины начаты 
научно-исследовательские работы по изучению рабочего процесса и созданию 
проточных частей обратимых гидромашин (насос-турбин). Для проведения 
экспериментальных исследований разработанных проточных частей обратимых 
гидромашин в 1974 г. был создан экспериментальный стенд, позволивший провести 
первые испытания моделей обратимых гидромашин средней быстроходности. 

В период с 1984 по 1989 гг. были созданы два новых универсальных 
гидродинамических стенда для модельных исследований обратимых гидромашин, 
гидротурбин, насосов и агрегатов микрогэс, оснащенных датчиками с частотным 
выходом и ПЭВМ «Нейрон», что позволило автоматизировать обработку 
экспериментальных данных. 

На стендах лаборатории гидромашин проведены экспериментальные 
исследования разработанных в ИПМаш НАН Украины проточных частей обратимых 
гидромашин, предназначенных для ГАЭС Украины (Киевской, Днестровской, 
Константиновской, Каневской) и целого ряда ГАЭС стран СНГ и дальнего зарубежья 
(Кубанской, Пана-Ярвинской, Ингурской, Краснодарской – все СНГ, Тэри ГАЭС – 
Индия), оборудование для которых разрабатывало на той или иной стадии 
ОАО «Турбоатом». На базе разработанных модельных проточных частей с рабочими 
колёсами ОРО75/5219 и OPO/5217 ОАО «Турбоатом» были спроектированы и 
изготовлены натурные обратимые гидромашины для Киевской и Днестровской ГАЭС. 

После модернизации Киевской ГАЭС мощность каждого натурного агрегата 
увеличилась примерно на 10 % при повышении КПД на 3 % в турбинном и на 3,2 % в 
насосном режимах, в 1,4–2 раза снизился уровень пульсаций давления в проточной 
части, в 2,5–3 раза уменьшилась динамическая составляющая момента на лопатках 
направляющего аппарата в обоих режимах работы. 

Обратимые гидромашины Днестровской ГАЭС являются уникальными по 
мощности и напору, поскольку при их создании использовались принципиально новые 
решения по рабочему колесу, узлу статора, применению встроенного кольцевого 
затвора между статором и направляющим аппаратом. Диаметр рабочего колеса 
гидроагрегата равен D1 = 7,3 м, мощность в турбинном режиме 330 МВт, 
максимальный напор в насосном режиме Нмах = 165,6 м, максимальный КПД в 
турбинном и насосном режимах равен 93,7 % и 92,8 % соответственно. Первая очередь 
Днестровской ГАЭС имеет в своём составе 3 обратимых гидроагрегата, первый из 
которых эксплуатируется с 2009 г., в 2013 г. заканчивается монтаж второго, а в 2014 г. 
планируется завершение монтажа третьего агрегата ГАЭС. 

Гидродинамические стенды лаборатории гидромашин ИПМаш НАН Украины 
по своим параметрам и оснащению являются уникальными сооружениями, не 
имеющими аналогов в Национальной академии наук Украины, имеют статус 
«национального достояния» и предназначены для выполнения научно-
исследовательских работ по изучению рабочего процесса в гидромашинах 
(гидротурбины, насосы, обратимые гидромашины), проведения исследований и 
получения экспериментальных характеристик моделей гидромашин. 

Всего с 1975 года в лаборатории гидромашин ИПМаш НАН Украины были 
разработаны и исследованы свыше 50 вариантов моделей проточных частей насос-
турбин, а также гидромашин радиально-осевого, поворотно-лопастного и 
диагонального типов. 
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Гидродинамические стенды лаборатории 
В состав лаборатории гидромашин [1] входят два замкнутых гидродинамических 

стенда ЭКС-15 и ЭКС-30, которые являются универсальными установками, 
обеспечивающими проведение комплексных экспериментальных исследований при 
создании высокоэффективных проточных частей гидромашин. Гидросистема двух 
стендов выполнена общей и располагается на трёх этажах стендового корпуса ИПМаш 
НАН Украины. Это позволяет на каждом из стендов использовать оба циркуляционных 
насоса, которые могут быть включены как последовательно, так и параллельно в 
каждый из стендов для обеспечения требуемых параметров испытаний. В подвальном 
помещении расположено все силовое гидромеханическое и электротехническое 
оборудование. 

В связи с возросшими требованиями к проведению модельных испытаний 
гидромашин, которые регламентируются международным стандартом МЭК 60193 [2] 
ООО «Харьковтурбоинжиниринг», при участии ИПМаш НАН Украины в 2006–
2009 гг., провело реконструкцию и модернизацию основного и вспомогательного 
оборудования стендов, в том числе гидросистемы стенда ЭКС-15, энергосилового 
оборудования, системы управления и поддержания стабильности режима испытаний, 
первичных датчиков, преобразующих физические величины (напор, расход, момент на 
валу гидромашины, частоту вращения и т.п.) в электрические сигналы и измерительно-
вычислительного комплекса [3]. 

В 2008–2013 гг. ИПМаш НАН Украины выполнил подобную реконструкцию и 
модернизацию гидросистемы, основного и вспомогательного оборудования стенда 
ЭКС-30, в том числе произвел замену первичных датчиков и измерительно-
вычислительного комплекса. В настоящее время гидродинамические стенды 
лаборатории ИПМаш НАН Украины соответствуют всем рекомендациям 
международного стандарта МЭК 60193, что позволяет с учетом высокой квалификации 
сотрудников проводить исследовательские и приемо-сдаточные испытания моделей 
вертикальных реактивных гидромашин всех типов. Так, в 2008 г. на стенде поворотно-
лопастных гидротурбин ЭКС-15 проведены приемо-сдаточные модельные испытания 
по одному из зарубежных заказов, обеспечив все требования контракта и условий, 
предусмотренные стандартом МЭК 60193. 

В подвальном помещении размещена уникальная градуировочная установка 
УГ-1 [4] для калибровки расходомерных устройств, установленных на вертикальных 
участках трубопроводов на уровне первого этажа. На втором этаже располагаются 
модельные блоки с балансирными динамометрами постоянного тока, напорные баки, 
баки нижнего бьефа, пульты управления и измерительно-вычислительный комплекс. 
Общий вид гидродинамических стендов лаборатории гидромашин ИПМаш НАН 
Украины ЭКС-15 и ЭКС-30 приведен на рис. 1 и рис. 2. 

Модели 
Модели гидротурбин с вертикальным расположением вала состоят из 

подводящего водовода, спиральной камеры со статором, направляющего аппарата, 
ротора с рабочим колесом и отсасывающей трубы. Спиральная камера с тавровыми или 
круглыми сечениями представляет собой сварную металлическую конструкцию, 
являющуюся несущим элементом для других узлов модели и покрытую изнутри 
антикоррозионной краской. Лопатки статора и направляющего аппарата выполняются 
на станке с ЧПУ из бронзы. Лопасти радиально-осевых и поворотно-лопастных 
рабочих колес выполняются, как правило, из бронзовых отливок с последующей 
обработкой на станке с ЧПУ, а верхний и нижний ободы – из нержавеющей стали. 
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Рис. 1 – Схема энергокавитационного стенда ЭКС-15 

 

 
Рис. 2 – Схема энергокавитационного стенда ЭКС-30 
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Камера рабочего колеса и вертикальный диффузор выполняется в двух 
вариантах: прозрачные из оргстекла для проведения визуальных наблюдений потока за 
рабочим колесом и металлические из нержавеющей стали. Отсасывающая труба 
включает конус, колено и горизонтальный диффузор, которые изготавливаются 
сварными из листовой стали с оребрением и внутренним антикоррозионным 
покрытием. 

Генератор устанавливается на опорной раме и центрируется с валом модели. 
Установка генератора и спиральной камеры на одной опоре, наличие эластичных 
компенсаторов на подводе и отводе модели позволяют исключить возможность 
расцентровки валов при проведении испытаний в широком диапазоне давлений и 
вакуума и обеспечивают постоянство механических потерь в роторе и зазорах «лопасть 
– камера» в рабочем колесе. Типовой диаметр рабочего колеса составляет 350–380 мм. 

На рис. 3. показана типовая конструкция модели ПЛ гидротурбины, 
разработанная ООО «Харьковтурбоинжиниринг», предназначенная для установки на 
стенд ЭКС-15. 
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Рис. 3 – становка модельной турбины ПЛ30-В-35 на стенде ЭКС-15 

 
ий вид ка 

модельного блока гидротурбины на энергокавитац

У

На рис. 4 и рис. 5 показан общ  рабочего колеса ПЛ типа и установ
ионном стенде ЭКС-15. 
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Рис. 

 система 
измере лучать 
характ  с 
обеспе

с использованием 
соврем  преобразования 
аналог  код, который 
по СА

р  м
щие

 и построения характеристик; 
–
– построение энергетических и кавитационных характеристик; 
– хранение полученных экспериментальных данных. 
На рис. 7 приведена типичная универсальная характеристика модели поворотно-

лопастной гидротурбины, полученная в результате проведенных на стенде ЭКС-15 
модельных испытаний. Она построена при помощи прикладного программного 
обеспечения в результате математической обработки полученных экспериментальных 
данных. 

На рис. 8 изображена типичная кавитационная характеристика модели 
гидротурбины для одного из режимов. 

4 – Общий вид модели рабочего колеса Рис. 5 – Модельный блок, установленный на 
энергокавитационном стенде ЭКС-15 

 
Методы измерения 
Широкие оперативные возможности системы управления стендов обеспечивают 

удобст таний, автоматизированнаяво установки и стабильность режимов испы
ний и математической обработки режимных параметров позволяют по

пенью достоверностиеристики моделей гидротурбин с высокой сте
чением соблюдения критериев моделирования, предусмотренных МЭК 60193, а 

также других требований, предъявляемых к приемо-сдаточным испытаниям. 
зданы Измерительно-вычислительные комплексы со

енных персональных ЭВМ и РМЕ-модулей для обработки и
а в цифровойовых и частотных сигналов первичных датчиков стенд

N-шине передается в компьютер, и обрабатывается с помощью специально 
разработанного прикладного программного обеспечения (ПО) комплекса. 

При создании данного комплекса, структурная схема которого приведена на 
рис. 6, использованы рекомендации МЭК 60193. Основную задачу управления 
комплексом выполняет персональный компьютер (ПК), на базе которого создана 
система автоматизированного сбо а и обработки информации при испытаниях оделей 
гидромашин, а прикладное ПО позволяет реализовать следую  функции: 

– генерацию базы данных датчиков стенда; 
– получение градуировочных характеристик первичных датчиков стенда; 
– коррекцию нулевых значений первичных датчиков; 
– осреднение полученных значений и преобразование их в физические величины 

для получения протокола испытаний
 градуировку расходомерных устройств стендов; 
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На рис. 9 показаны типичные результаты визуальных наблюдений течения в 
рабочем колесе модели гидротурбины для одного из кавитационных режимов, а на 
рис. 10 – амплитудная и частотная характеристики пульсаций давления в проточной 
части модели гидротурбины. 

 
Рис. 6 – Структурная схема измерительно-вычислительног

 
о комплекса стенда ЭКС-15 

 
Рис. 7 – Универсальная арактеристика модели поворотно-лопастной гидротурбины х  
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Рис. 8 – Кавитационные арактеристики модели пово тно-
лопастной гидротурбины 

Рис. 9 – Фо графия течения в 
рабочем колесе модели поворотно-
лопастной гидротурбины ПЛ30-В-35 

 

 х ро то

 
Рис. 10 – Пульсации давления в проточ ой части модели и их частотный пектр 

 
н с

 приемо-сдаточных 
испыта тчиков измерительно-
вычислительного комплекса

е установки датчиков без их 
демонтажа. Преобразователи силы класса 0,02 % для измерения крутящего момента 
динамометра калибруются на месте установки при помощи гирь класса М1. 
Фотоэлектрические датчики частоты вращения откалиброваны с использованием 
счетчика импульсов. Электромагнитные расходомеры стендов класса 0,2 % фирмы 

Процедуры градуировки 
Регулярно (обычно каждый год) или при проведении
ний выполняется калибровка первичных да

  стендов. Калибровка датчиков напора и абсолютного 
давления фирм Yokogawa (Япония) и АВВ (Германия) проводится при помощи 
грузопоршневого манометра класса 0,02 % на мест
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Yokogawa (Япония) калибруются весовым методом при помощи уни
градуировочной теме стендов. В 
состав установки сборная емкость объёмом 65,0 м3, устан на 
фу мерн объёмом 3,  веса 0; 
калибровочный бак  1,0 м , а
калибруется на ме вки при помощи чатель ка со 
врем переклю  0 ,1 обеспечивающееся пневмоприводом, и 
к устан Метрологические характери  установки соответствуют 
тр абочег лона а так как граница допустимой относительной 
оши  измерении объема воды и среднего объемного расхода на протяжении 
в ения го ба с т ± 0,062 %

лице овед  погрешностей измерения ных 
а дельных гидротурбин в соответствии с рекомендациями МЭК 60193 и 
олученных льтате проведенных градуировок для стендов ЭКС-15 и ЭКС-30, 
которо

ерения параметров модельных гидротурбин 
 

кальной 
установки УГ-1 [4], которая подключается к гидросис

входят: 
ый бак 

 объёмом
сте устано

овленная 
х БВТ-30/5,

-1/0,1, который 
ндаменте;  30,0 м

3
установленный на

новленный на весах БВТ
 гирь класса М1; переклю

уст
 пото

енем чения
. 

,05–0  с, 
омпрессорная 
ебованиям р

овка
о эта

стики
1-го р зряда, 

бки при
ремени заполн

В таб
раметров мо

мерно ка со тавляе . 
1 пр ено сравнение основ

п
п  в резу

е подтверждает достигнутый уровень. При проведении приемо-сдаточных 
испытаний модели поворотно-лопастной гидротурбины на стенде ЭКС-15 
определенные в соответствии с МЭК 60193 значения среднеквадратичной суммарной 
погрешности КПД составляли ± (0,23…0,25) %. 

Таблица 1 
Сравнение погрешности изм

Погрешности измерения Параметр 
Требования МЭК 60193, % Достигнутое значение, % 

Частота вращения ± 0,075 ± 0,03 
Напор ± 0,100 ± 0,10 
Крутящий момент ± 0,100 ± 0,10 
Расход ± 0,200 ± 0,20 
КПД модели ± 0,250 ± 0,25 
 

 измерений 

) разгонные характеристики модели; 

еса; 
) характеристик в 4-х квадрантах; 

Типы
Модельные испытания гидротурбины включают измерения следующих 

параметров: 
1) значения КПД в поле характеристики модели; 
2
3) кавитационные срывные характеристики; 
4) визуальные наблюдения за процессом кавитации; 
5) величину осевой силы; 
6) значений пульсаций давления в проточной части и их частотные спектры; 
7) величины крутящего момента на лопатках направляющего аппарата и 

лопастях рабочего кол
8
9) содержания воздуха в воде; 
10) определение расхода методом Винтер-Кеннеди т.п. 
 
Основные параметры испытательного оборудования экспериментальных 

стендов ИПМаш НАН Украины приведены в таблице 2. 
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Таблица 2 
Параметры гидродинамических стендов ИПМаш НАН Украины 

 

ровка 
ендов 

Диаметр 
рабочего 
колеса 

Напор,
м 

Расход,
м

Марки
ст

модели, мм 

Мощность приводных Мощность 
ного 

ератора, 
кВт 

3/с двигателей постоянного тока 
циркуляционных насосов, кВт 

балансир
мотор-ген

ЭК
(для и

гидромашин) 
0,5)

С-30 
спытаний 

моделей РО 
350- 
400 

≤25 
(30) 

≤0,3 
(≤ ≤160 ≤180 

ЭКС-15 
(для испытаний 
моделей ПЛ 
гидромашин) 

350- 
380 

≤12 
(15) 

≤0,56
(≤0,7) ≤160 ≤200 

 
Выводы 
Гидродинамические стенды лаборатории гидромашин ИПМаш НАН Украины 

после проведенной модернизации отвечают всем требованиям международного 
стандарта МЭК 60193, что позволяет с учетом многолетнего опыта исследований 
провод е и

г

одинамических стендов лаборатории 

с а

ПМаш НАН Украины [Текст] / 

 гр иків

і оборот 3

esponds to qu

alibration 
procedure. 

ить исследовательски  и приемо-сдаточные испытан я моделей вертикальных 
реактивных идромашин всех типов. 
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Наведено опис основного і допоміжного обладнання енергокавітаційних стендів лабораторії 

гідромашин ЕКС-15 і ЕКС-30. Показано, що гідравлічні параметри стендів і використаних засобів 
вимірювання, а також вживані процедури адуювань первинних датч  стендів забезпечують точність 
вимірюв тань, що відповідаю ь вимогам коду модельних приймально-здавальних випробувань гідротурбін 

них гидромашин МЭК 6019  
Ключові слова: енергокавітаційний стенд, методи вимірювання, похибки вимірювання, 

процедури градуювання. 
 

i n q  In th s article, descriptio  is given of the main and auxiliary e uipment of the power & cavitation test 
rigs ЭКС-15 and ЭКС-30 in the hydro machinery laboratory belonging to the Institute of Mechanical 
Engineering Problems at Ukraine's National Academy of Sciences. It has been shown that hydraulic 
characteristics of the test rigs and applied measuring instruments, as well as applied calibration procedures of 
primary sensing elements provide for such precision of measurements that corr  the re irements of the 
Code IEC 60 193: Model Acceptance Tests of Hydro Turbines and Reversible Hydraulic Machines. 

Keywords: Power & cavitation test rig, measurement method, measurement error, c
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УДК 62-82.001.2 
 

М.В. ЧЕРКАШЕНКО, д-р техн. наук; проф. НТУ «ХПИ» 
 
СИНТЕЗ МИНИМАЛЬНЫХ СХЕМ ГИДРОПНЕВМОА

 
ГРЕГАТОВ 

л : 

я 
пользовать графы операций 

 графа операций [2, 3], при этом 
справедливо следующее 

Утверж ализуется стандартной позиционной 
структ е н , п

смежным дугам. Доказательство 
данног ий представлено в [3]. 

а первом этапе проектирования определяем число внутренних состояний, 
которое равняется числу элементов памяти (ЭП) блока памяти. Для этого проведем 
разбиение π последовательности входных наборов P управляющего устройства (УУ) на 
непересекающиеся подмножества – блоки B такие, что 

Представлены методы синтеза минимальных систем и схем гидропневмоагрегатов. 
К ючевые слова гидропневмоагрегат, синтез, система управления, схема, граф операций, 

система уравнений, декомпозиция уравнений. 
 
Введение. При синтезе систем гидропневмоагрегатов используется стандартная 

позиционная структура, имеющая известные преимущества, основным недостатком 
которой является сложность схем. Частичная минимизация стандартной позиционной 
структуры была предложена в работах Юдицкого С.А., Goedecke W., Belforte G., 
Рэйдзо Я. и др. (см. обзор [1]). 

Метод полной минимизации стандартной позиционной структуры был впервые 
опубликован автором в [2]. Он основан на синтезе минимального графа операций [2, 3] 
и синтезе уравнений с использованием матрицы соответствий [2, 4]. 

При синтезе схем гидропневмоагрегатов ранее использовались методы 
раздельной декомпозиции уравнений, они описаны в работах Юдицкого С.А., 
Bettini A., Middlton F., Gauthier D., Eng B., Rohner P. и др. (см. обзор [1]). Основным 
недостатком данных методов является сложность схем. 

Впервые принципы безраздельной декомпозиции уравнений и метод синтеза 
схем на распределительной аппаратуре были представлены автором в [5]. Методы 
безраздельной декомпозиции уравнений приводят к минимальным схемам, они 
основаны на разложении уравнения по двум переменным, выбора переменных 
разложения и вычисления остаточных функций [6], что приводит в сочетании с 
модульной элементной базой [7–12] к схемам с минимальным числом модулей и 
элементов. 

В настоящей статье даны основные принципы построения минимальных схем 
гидропневмоагрегатов и эффективный метод синтеза схем с использованием 
минимального количества распределительной аппаратуры. 

Синтез систем гидропневмоагрегатов. В качестве математического описани
работы системы гидропневмоагрегатов целесообразно ис
С.А. Юдицкого. 

В основу методов полной минимизации стандартной позиционной структуры 
положено получение абсолютно минимального

дение. Граф разбиения Gγ ре
урой, если в нем одинаковы  входные аборы Pγ вызывающие оявление 

различных выходных наборов zν и zµ, приписаны не
о утверждения и синтез минимального графа операц
Н

PB =αU , а В 
случае  многоконтурного  графа  операций  для  любого контура  разбиение  проводят в 

© М.В. Черкашенко, 2014 

0=βα BB I . 
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отдельности. Одинаковые наборы Pγ, которые вызывают появление разных выходных 
наборов УУ zν и zµ, при разбиении должны быть в разных блоках и не быть последними 
элементами соседних блоков Bα и Bα+1 (следующим блоком за последним считается 
первый). Кроме того, любой набор Pγ следующего блока не должен быть 
тождественным последнему набору предшествующего блока Bα. 

Последнее утверждение можно изобразить как два соседних блока, где 
{..., Pγ ν}, {..., Pγ µ, ...}. Если предположить такое размещение наборов с целью 
сокращения количества блоков

 a z  a z
  B , то необходимо введение дополнительной задержки 

при синтезе выхода . 
Для иллюстрации на рис. 1 представлены графы операций пневмоагрегата 

загрузчика к токарному станку исходный и минимальный. 
Синтез уравнений, описывающих схему, ведется с использованием матрицы 

соответствий (МС) [2, 4]. Использование МС позволяет синтезировать систему 
уравнений независимо от числа входов и выходов, поскольку размерность МС 
определяется числом переходов системы управления. Строки МС отвечают наборам P с 
учетом сигналов Y с выходов ЭП, а столбцы – сигналам, которые вызывают переходы 
УУ. На пересечении строки i и столбца j элемент МС rij = 1, если все входные сигналы 
УУ, отвечающие столбцу j, входят во входной набор УУ, отвечающий строке i, rij = 0 – 
в остальных сл контура граф
операций в ьных наборов 
необходимо про ом сигналов из 
множества Xc для оречия, вызванные 
несвоевременным переключением ИУ, стремясь к использованию в переходах лишь 
сигнал

 п .  
и ре н й  

также, этап реализации отдельных фрагментов, 
основа

 ςz

учаях. Матрицы соответствий составляют для любого 
 отдел нимал

а 
G  ьности. Таким образом, для получения ми

вести удлинения поднаборов Q минимальным числ
переходов, которые вступают в против

ов из Q. МС является удобной математической моделью для выявления 
«противоречий» входной последовательности УУ и синтеза минимальной системы 
уравнений, описывающих схему гидропневмоагрегата. 

Синтез схем гидро невмоагрегатов Принцип безраздельной декомпозиции 
основан на разложен и уравнений по n – 1 пе ме но и вычислении остаточных 
функций, он включает в себя, 

нный на вычислении всех функций, реализующихся на выходе распределителя. 
Формула Шеннона разложения функции по k – 1 переменной имеет вид 

( ) ( )
( ) ( ).,1,1...,,1...,0,1...,,1...

...,1,0...,,0...,0,0...,,0... 21211121 kkkkkk

xxxxxxxx
xxxxxxxxy

ϕ+ϕ+
++ϕ+ϕ= −−−−  

11 21212121 kkkkkk kk −− −−−−

где x1 – xk – переменные; 121 −ϕ−ϕ k  – остаточные функции. 
На рис. 1 представлена построенная на распределителях схема предельно-

универсального модуля, реализующего функцию 
( ) ( )( )

(( ) ( ) ),......
.........

11 21223211

4312111

−− ϕ+ϕ+ϕ+ϕ+
++ϕ+ϕ+ϕ+ϕ=

−−−−

−−

kkkk kkkkkk

kkkkkk

xxxxxxx
xxxxxxxy

 

где 121 ...,, −ϕϕ k  – функции одной переменной 
11 12 −− −

{ }XX ,,1,0 . 
Данное уравнение легко получить методом подстановки функции, 

реализующейс  на выходах каждого распредея лителя. 
Данное уравнение совпадает с формулой Шеннона. 
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а 

 
Рис. 1 – Графы описания условий работы пневмоагрегата загрузчика: 

а – граф операций;   б – минимальный граф операций; 
Q – поднаборы, вызывающие переходы УУ между операциями; 

звезд чками по ечены одинаковые входные наборы 

, ни

о м
 

ительной аппаратурой. 
Устройства первого типа содержат серийные двухпозиционные распределители 

(напри . Аналогичные устройства 
могут быть построены с использованием четырех- и пятилинейных распределителей. 
На рис  

но, что в устройстве первого типа каждый выходной канал 
распределителя следующего яруса соединен с одним входным каналом распределителя 
предш и этом входные каналы распределителей 
послед

с

их входов 

Рассмотрим, построенные на распределителях у версальные устройства, 
которые позволяют реализовать любую гидро- и пневмосхему, а также метод 
проектирования схем с применением таких устройств [7]. 

Имеем два типа универсальных логических устройств: с гидро- и 
пневмоаппаратурой, выпускаемых серийно, и с оригинальной l-линейной 
распредел

мер, трехлинейные) с односторонним управлением

. 2а показана схема устройства первого типа, которое содержит трехлинейные 
распределители. 

Из схемы вид

ествующего яруса дерева устройства. Пр
него яруса, а также камеры управления распределителей являются входами 

устройства, а выходной канал распределителя первого яруса оединен с выходом 
устройства. Для устройства первого типа справедливы приведенные ниже 
соотношения. Число распределителей, которые входят в универсальное устройство, 
реализующее любую логическую функцию при k ≥ 2 переменных, определяется из 
соотношения 12 1 −= −kn ; число управляющ 1−= kx ; число настроечных 

входов 1− . 2=ϕ k

б 
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Рис. 2 – С емы устройств на предельно универсальных логических модулях 

 
х

ть n = k – 1. Линейность 

з

е каналы заперты. По 
соответствующим

Универсальное устройство второго типа (рис. 2б) включает оригинальные 
распределители, для которых при k ≥ 2 существует зависимос
распределителя i (где i = 1, ..., n) вычисляют по формуле 12 1 −= +il . Число входов 
определяют по ранее приведенным формулам. 

Пример устройства второго типа, которое реали ует функции четырех 
переменных, приведен на рис. 2в. Из рис. 2в видно, что входные каналы 
предшествующего распределителя соединены с выходными каналами следующего, 
расположенного через один, остальные выходны

 формулам вычисляем ,8,3 =ϕ=x  n = 3, l1 = 3, l2 = 7, l3 = 15. 
Таким образом, для реализации логической функции k переменных с 

использованием устройств следует в управляющие входы подать сигналы, которые 
отвечают переменным разложения, а в настроечные входы – сигналы, которые 
отвечают множеству значений { }XX ,,1,0 . Итак, реализация уравнений сводится к 
вычислению функций 

( ) ( ) ( )kkk xfxfxf k ,1,1,...,1...;;,1,0,...,0;,0,0,...,0 1221 =ϕ=ϕ=ϕ − . 
я уНапример, требуетс  построить схем  по уравнению 

321321 zzzzzzy += . 
Данное уравнение трех переменных. Выберем модуль, реализующий все 

функции трех переменных, например, построенный по принципу (рис. 2в). Находим 
остаточные функции 

( ) ( ) ( ) ( )1,1;00,1;01,0; fffz = 343231 0,0 zf =ϕ==ϕ==ϕ==ϕ . 
 рис. 3. 

е целесоо создавать устройства, которые 
реализуют любую логическую функцию любого числа переменных путем 
использования небольшого количества элементов тому были созданы предельно-
универсальные модул , которые реализуют, например, полный набор функций трех 
переменных, и декомпозиционные методы, которые позволяют реализовать любую 
логическую схему с n входными сигналами. 

 

Построенная схема показана на
В ряде случаев на практик бра о зн

. Поэ
и

 

б 
в 

а
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Рис. 3 – Пример построения схе  

 

нным на рис. 4. Данные модули реализуют на своем выходе логическую 
функц

мы

Реализация функций трех переменных осуществляется данными модулями по 
схемам, показа

ию )1,1()0,1()1,0()0,0( 1221121021 xxfxxfxxfxx 32 f+++ . Модуль на рис. 4а построен на 
основе модуля [8], на рис. 4б построен на основе 
основе

модуля [9], на рис. 4в построен на 
 модуля [10]. 
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2 б)

ии со и из следующих разделов. 
1) Анализ серийно выпускаемых элементов и модулей систем 

гидропневмоавтоматики с использованием упрощенных таблиц состояний. 
2) Разработка базовых схем разложения уравнений по одной и двум 

переменным. 
3) Непосредственное разложение уравнений путем определения переменных 

разложения и вычисления остаточных функций. 
4) Реализация остаточных функций путем их дальнейшего разложения либо с 

использованием полученных (по пункту 1) схемных решений. 
Анализ элементов и модулей схем гидропневмоавтоматики. Покажем 

построение упрощенной таблицы состояний за счет рассмотрения различных состояний 

 
Рис. 4 – Модули, реализующие формулу разложения функций по двум переменным 

 
Метод безраздельной декомпозиц сто т 

б 

в 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 26 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

лишь для управляющих входов распределительной аппаратуры. Размерность таблицы в 
этом случае составит для одного управляющего входа 2m, а для двух управляющих 
входов 4m, где m – число выходов. Это позволяет получить удобный аппарат анализа. 
Отметим, что размерность обычной таблицы состояний – 

Составим таблицу состояний для управляющих входов, а в столбцах для 
выходов будем записывать соответствующие настроечные входы, если сигнал на 
рассматриваемом выходе равен 1, и 0 – в противном случае. В табл. 1 показан 
гидравлический либо пневматический распределитель. Каналы распределителей 
отмечены цифрами, соответствующими международной маркировке. Построенная 
таблица для двух управляющих входов имеет вид (см. табл. 1). Так, находим для двух 
управляющих входов 

)(2 mnn + . 

jijijiji xbxxxxxxxay +++= )( = jiji xbxxxa ++ )( , что 
соответствует модулю представленному на рис. 4б. 

Основанием для безраздельной декомпозиции является сопоставление 
уравнений, реализующихся на выходах устройств с формулой Шеннона разложения 
логической функции по одной и двум переменным. 

 
Таблица 

Для двух Выход 
y 

1 
Функции на управляющих входов 

 

управляющих входов 

 выходах для двух 

ji xx  /

ji xx  a 

ji xx  a 

ji xx b  

ix

ji a xx  jx

y

a
2b 1

3

12

32

 
 
Если принять )1();0( 10 fbfa == , то получаем формулу )1()0( 10 fxfxy ii +=  

разложения логической функции по одной переменной, позволяющей понизить 
уравнение на один порядок, такой модуль представлен на рис. 5а. 

Формула разложения функции по двум переменным имеет вид 
qxxbxxcxxgxxy i jijijij ++= + .                                              (1) 

; 1Здесь )0,0(fg = )1,(fc = ; )0,1fb0 0 (2= ; )1,1(fq 3=  о о
 исходной на два порядка. 

 на рис. 5в [11], рис. 5г [12], реализуют уравнение 

– стат чные функции от 
разложения, меньшие

Модули
bxxcxxdxxxx jijijijiy +++=                                              (2) 

Если принять 
)( .  

)1,1()0,0(0 fxfxqx iii 3gxd i +=+= ; fc )1,0(1= ; fb =  и 
подст е ( вы ен д d, c аем 

)0,1(2

 и b, то получавить в уравнени 2) раж ия ля 
bxxcxxqxgxxxxxy jijiiijiji ++++= ))((2 ,  дал , раскрывая скобки, имеем уравнение 

(1). 
Для модуля рис. 5б уравнение имеет вид

и ее

 
jiji xbxxxa ++ )( .                                                       (3) 
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Если принять )1,0()1,1()0,0( 130 fxxfxfjxxxxgxa jiiij cjqi ++=++= ; b =  и 
подставить в уравнение (3) выражения для a и b, то олучаем 

f
п

)0,1(2

bxxcxxqxgxxxy jijiijji ++++= ))(( , и ,  р крыв я скобки, имеем уравнение (1). 
Алгоритм реализации схемы представлен на с. 5 в его основу положен метод 

[6]. Представляем логическое ура нени в минимизированном виде в дизъюнктивной 
нормальной форме. Проверяем ункцию на минимальность. Затем, сли функция 
бесповторная, то обращаемся к реализации по бл. 2. Здесь в верхней части приведено 
подключение каналов распредел еля ри ализ ии всех бесповторных функций 
трех переменных, а в нижней час  – реализация вс типов функций дву  переменных 
 использованием распределителя Есл исло  переменной или ее инверсии 
 слагаемых равно единице, то реализацию целесообразно провести по схеме рис. 5а. 
Если число повторений два и более, то проводим разложение функции по двум 
переменным (схемы рис. 5б–г). Схемы рис. 5в и рис. 5г различаются типом 
распределителей. Далее, если остаточные функции бесповторные, то проводим их 
реализацию по табл. 2, в противном случае остаточные функции представляем как 
исходную, и проводим их реализацию по алгоритму (рис. 6). 

Пусть задано уравнение в минимальной дизъюнктивной нормальной форме в 
виде

далее ас а
 ри

в е 
ф  

та
е

ит п ре ац  
ти
. 

ех х
с
в

и ч повторений

: 7654376543762761 zzzzzzzzzzzzzzzzy +++= . 
авнения. Так как наиболее часто повторяются

Проведем декомпозицию данного 
ур  переменные 6

~z  и 7
~z  в слагаемых 4 раза 

(здесь волнистой линией показано как прямое, так и инверсное значение переменной), 
о в качестве переменных разложения  [6] и

 
6zxi =   7zx j = . т  целесообразно выбрать

 

)0(0fa =

)1(1fb = bxaxy ii +=

)1,1()0,0( 30 fxfxd ii +=

0=jx

ix

);0,1(2fb =

)1,0(

)1,1()0,0(

1

30

fxx

fxfxa

ji

ij

+

++=
bxxaxxy jiji ++= )(

jx

ixjx

y

ix

ix

jx

jxix

)1,1()0,0( 30 fxfxd ii += )0,1(2fb =

)0,1(2fb = 1),0(1fc =1),0(1fc =

)a )б

)в
)г

 
Рис. 5 – Модули: 

а – модуль, реализующий формулу разложения функции по одной переменной; 
б-г – модули для реализации разложения функции по двум переменным 

 
Определим остаточные функции от разложения ( ) 5430 0,0 zzzf = ; ( ) 11 1,0 zf = ; 

( ) 22 0,1 zf = ; ( ) 5433 1,1 zzzf = . Здесь функции ( ) 5430 0,0 zzzf =  и ( ) 5433 1,1 zzzf =  одинаковые. 
Функция а функция ( ) 22 0,1 zf = , ( ) 11 1,0 zf = . Выбираем схему разложения по двум 

а б 

в 
г 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 28 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

переменным рис. 4в (либо рис. 4г). Функцию ( ) 5430 0,0 zzzf =  равную ( ) 5433 1,1 zzzf =  
реализуем либо схемой подключения в строке 3 табл. 2. Схема реализации функции 
представлена на рис. 7. 

Таким образом, при ранее известных методах, где на каждую операцию 
необходим распределитель, в данном случае понадобилось бы 15 распределителей. В 
случае реализации схемы непосредственно по представленной здесь табл. 2 – 
понадобилось бы 8 распределителей. 

Предложенный метод безраздельной декомпозиции уравнений позволяет 
синтезировать минимальные по числу распределителей схемы. Так для конкретного 
примера необходимо всего 3 распределителя. 

Таким образом метод является эффективным, а его использование – 
целесообразным. 

 
Таблица 2 

Реализация функций на выходе 2 
 

Настройка входов Функция входов 12 1 3 32 Функция на выходе 2 

ix  b  a  jx  jiji xbxxxay ++= )(  

ix  b  a  0 

jiji xbxxxay ++= )(  

bxaxy ii +=  

ix  b  0 jx  ji xbxy =  

ix  0 a  jx  )( ji xxay +=  

i b  1 jx  x  bxxy ji ++=  

ix  1 a  jx  ji xxay +=  

ix  b  a  0 bxaxy ii +=  

ix  b  0 0 bxy i=  

ix  0 0 a  axy i=  

ix  b  1 0 bxy i +=  

bxaxy ii +=  

ix  1 0 a  axy i +=  
 

 

y

7z
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6z
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1z 2z
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Рис. 7 – Схема реализации функции z 
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Рис. 6 – Алгоритм синтеза схем 
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Methods of synthesis of the minimal systems and schemes of hydropneumounits are presented. 
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equations, decomposition of the equations. 
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СИСТЕМЫ ГИДРОПНЕВМОАГРЕГАТОВ 
 
Представлены современные системы управления гидропневмоагрегатов, даются рекомендации 

по их использованию. 
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Введение. При проектировании схем систем гидропневмоагрегатов на первом 

этапе существует проблема выбора рациональной по заданным условиям системы 
управления (СУ) и устройств для ее реализации. 

В настоящее время используются следующие СУ гидропневмоагрегатов: 
пневматические; пневмогидравлические; электронно-пневматические; электронно-
гидравлические; электронно-пневмогидравлические. Пневматические СУ значительно 
уступают по скорости передачи сигналов электронным. Так, например, недостаточные 
плавность перемещения пневматических исполнительных механизмов и уровень 
передаваемой мощности можно повысить, применив пневмогидравлический привод; 
недостаточная скорость передачи пневматического сигнала, особенно при большой 
протяженности цепей управления, может при необходимости компенсироваться 
использованием электронно-пневматических. При необходимости создания больших 
усилий либо большой точности позиционирования пользуются ектронно-ис эл
гидравлические СУ. 

Основная часть. Выбор вида техники для реализации пневматической СУ 
следует производить с учетом функциональных возможностей устройств, в настоящее 
время, в основном, используется распределительная аппаратура. Использование 
пневмораспределителей высокого давления, в сочетании с современными методами 
проектирования схем [1] позволяет проектировать оптимальные СУ. 

Задача автоматизации наиболее эффективно решается в процессе разработки 
объекта автоматизации, так как при этом объект и система рассматриваются во 
взаимосвязи, и на базе технико-экономического анализа имеются возможности 
наиболее рационально приспособить друг к другу СУ и автоматизируемый объект. При 
модернизации действующих объектов разработка систем автоматизации производится 
применительно к существующей технологической схеме. При этом необходимо 
наметить требующиеся изменения технологической схемы, мероприятия по 
механизации оборудования и выявить практические возможности их осуществления. 

Для синтеза принципиальной схемы необходимы следующие исходные данные: 
описание СУ в виде графов операций и техническая характеристика автоматизируемого 
объекта; значения контролируемых параметров, требования к точности контроля, 
сведения об источниках питания; необходимые данные для подсчета технико-
экономической эффективности. Синтез схемы ведется в следующем порядке: 
составление формализованного описания алгоритма функционирования СУ на языке 
графов операций; синтез системы уравнений, описывающих схему; построение схемы с 
учетом минимального количества элементов и модулей. 

© Б.А. Вурье, А. . Г рдюхин, 2014  А о
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Основные требования к схеме определяются государственными стандартами, а 
именно: схема СУ должна иметь защиту от перегрузок; должна обеспечивать 
возможность прекращения выполнения технологического процесса на любой стадии 
(аварийный останов) и последующ го его пуск  (с доработкой цикла или через нулевую е а
защиту с начала цикла); должна быть проанализирована с технико-экономической 
точки зрения; СУ должна обладать помехоус ой ивостью, т.е. отсутствием сбоев в  т ч
производственных условиях при механических вибрациях и ударах, производственных 
допусках на условия эксплуатации, допустимых колебаниях уровней давления 
командных с ов; важным требованием рое необходи читывать при игнал , кото мо у
проектировании СУ, является ее надежность. Требования по надежности СУ 
обеспечиваются целым рядо  таких технических мероприятий как применение м , 
наиболее надежных элементов и устройств, резервирование элементов, автоматический 
контроль за исправностью схемы  т.д. Схема управления должна обеспечивать и
возможность быстрого и простого выбора необходимого режима работы, перехода от 
автоматического управления на ручное, снятие и введение блокировок. Проектируемая 
схема должна удовлетворять ребованиям техники безопасности [2]. 

Электоронно-пневматические СУ используются для управления как дискретных 
так и дискретно-аналоговых систем с позиционными ги

т

дропневмоагрегатами. 
Испол т

 ряд  для сист
ач повышения качества и функциональных возможностей 

позици

С
н: во-первых, относительно недавним 

оявлением доступных управляющих средств вычислительной техники и в связи с этим 

еобходимых для стыковки системы управления, построенной на базе электронных 
программируемых устройств, с распределительной пневмо

обоснованная возможность применения средств вычислительной техники для 
управл

, 
РТК, П ее 
стоимо

ований к 
функциональным возможностям автоматизированных объектов привело к повышению 
требований к гидропневмоагрегатам их основных перемещений, заключающихся в 
повышении плавности перемещения выходного звена привода, увеличении 
грузоподъемности, повышении точности отработки управляющего воздействия и др., 
объектом исследования были выбраны позиционные пневмоагрегаты различных 

ьзование аких СУ позволяет: расширить функциональные возможности 
позиционных гидропневмоагрегатов путем программного управления параметрами 
движения. 

При разработке систем гидропневмоагрегатов с электронным управлением 
встречается  сложно решаемых задач  широких потребителей ем. Важным 
является решение зад

онных гидропневмоагрегатов с электронными блоками управления, а также 
сокращение сроков проектирования систем гидропневмоагрегатов. 

ложности, с которыми сталкиваются разработчики систем позиционирования 
пневмоагрегатов, обусловлены рядом причи
п
недостаточной разработкой алгоритмов управления гидропневмоагрегатами, 
ориентированными на использование электронных программируемых устройств; во-
вторых, отсутствием широкой номенклатуры устройств связи с объектом (УСО), 
н

аппаратурой и датчиками; в-
третьих, отсутствием в номенклатуре отечественных заводов-изготовителей 
пропорциональной аппаратуры, позволяющей осуществлять аналоговое регулирование 
параметров рабочей среды. Кроме того, в настоящее время появились экономически 

ения гидропневмоагрегатами, так как система управления является не 
отдельным структурным компонентом, а частью общей системы управления ГАПС

Р или любого другого механизированного объекта, в связи с чем снижается 
сть. 
Учитывая выше изложенное, а также то, что повышение треб
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объектов автоматизации с электронными управляющими блоками; направление 
исследований – создание алгоритмов и программ управления позиционными 
гидроп компонуемых 
электр я. 

агрегатов 
получили как приводы перемещения рабочих органов автоматических манипуляторов 
либо Основные задачи, решаемые 
автома ации объектов 
манип ирования в пространстве. 

услови х автономии аппаратурной и программной избыточности. В первую очередь это 
проявляется и н а

п
их перемещений. 

Исходя
о с  

б

аты, работающие с жесткими 
упорам  

м и н

элементах механизма; во-вторых, повышение быстродействия 
распределительных устройств, которое также существенно влияет на точностные и 
динамические характеристики приводов. Кроме перечисленных выше основных 
проблем, стоящих перед разработчиками программно-управляемых систем 
гидропневмоагрегатов, существует еще много других, например, выбор датчиков 
обратных связи, выбор или разработка устройств связи датчиков и электромагнитов 
распределительной аппаратуры с системой управления и ряд других. 

Наиболее простым и распространенным способом регулирования координаты 
положения выходного звена привода является использование упоров. Причем упоры 
могут быть как постоянными (не переналаживаемыми), так и регулируемыми. 
К достоинству данного способа регулирования можно отнести его простоту и 
достаточно высокую точность позиционирования, а к недостаткам – ограниченность 
числа точек позиционировани ения без арного останова и 
исключения отс основанный на 
использовании внешних вспомогательных тор

невмоагрегатами на основе программирования свободно-
онных блоков устройств управлени
Наиболее широкое применение системы позиционных гидропневмо

других механизированных объектов. 
тическими манипуляторами, заключаются в переносе и ориент
ул
Следует отметить, что в настоящее время усиливается тенденция к интеграции 

не только как к средству объединения разрозненных производственных ячеек, но и как 
к системному подходу к проектированию, предусматривающему постепенную утрату 
автономии отдельных элементов систем автоматизации с упразднением неизбежной в 

я
в проектировани  робототехнических устройств е как универс льных 

средств автоматизации, а в качестве элементов конкретных систем автоматизации. Все 
это позволяет эффективно использовать новые подходы к проектированию 
программно-управляемых систем гидропневмоагрегатов. 

Функциональные возможности автоматических мани уляторов в значительной 
мере определяются техническими характеристиками приводов 

 из этого, были определены основные требования, предъявляемые к 
программно-управляемым приводам: бе печение заданного цикла 
последовательностного управления; обеспечение заданных технических характеристик, 
определяемых технологическим процессом; простота изготовления и экономичность; 
высокая надежность и безотказность работы; возможность ыстрого 
перепрограммирования системы управления. 

Известно, что позиционные гидропневмоагрег
и (иногда с амортизацией), обеспечивают высокую точность позиционирования. 

Разработчики программно-управляемых систем гидропневмоагрегатов сталкиваются с 
рядом пробле , обусловленных их конструкт вными особен остями, к которым 
относятся: во-первых, необходимость снижения сил трения в исполнительных 
механизмах. Известно, что одним из условий получения удовлетворительных 
динамических и точностных характеристик являются минимальные потери на трение в 
подвижных 

я, а также сложность обеспеч уд
кока и колебаний. Вторым способом является способ, 

мозных устройств, в том числе 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 34 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

различ

 с р ,  

у можно отнести так называемый способ 
цифрового регулирования, основанный на использовании многопоршневых 
исполнитель но отнести 
также приводы мостового типа. Этот с особ применяется в основном для 
регули

е
сть конструкции и увеличение габаритов привода (для 

многопоршневых механизмов и приводов с дозаторами
и склонность к автоколебаниям (для приводов мостовог

техник
гидроп т

м систем управления, базирующихся в настоящее 
время на микропроцессорных средствах вычислительной техники
применять сложные управляющие алгоритмы. 
 

14  1(

 
Представлені сучасні системи управління гі ропневмоагрегати, даються рекомендації щодо їх 

використання. 
Ключові слова: гідропневмоагрегати, система равління, схема, проектування, аппаратура. 

ных демпферов. В зависимости от вида используемой энергии тормозные 
устройства могут быть пневматическими, гидравлическими, электрическими или 
комбинированного типа. Преимуществом второго способа регулирования перед 
первым является возможность остановки выходного звена привода в любом 
промежуточном положении, а также получение более высокой плавности хода. Однако 
данный способ регулирования приводит к существенному конструктивному 
усложнению истемы гид опневмоагрегатов увеличению его габаритов, снижению 
точности позиционирования и, кроме того, не позволяет разработчику воспользоваться 
стандартной гидропневмоаппаратурой, выпускаемой отечественной 
промышленностью. К третьему способ

ных механизмов и пневмогидравлических дозаторов, сюда мож
п

рования координаты положения выходного звена привода. К достоинству его 
можно отнести возможность получ ния высокой точности позиционирования, к 
недостаткам – сложно

), а также низкую устойчивость 
о типа).  

Выводы. Общим для рассмотренных выше 3-х способов регулирования 
является использование внешних вспомогательных устройств при практически полном 
отсутствии регулирования параметров рабочей среды в полостях исполнительного 
механизма (исключение составляют приводы мостового типа). Такой подход не 
позволяет получить высоких о-экономических показателей 

невмоагрега ов. 
Эффективность использования указанных способов регулирования определяется 

постоянным совершенствование
, позволяющих 
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ОСОБЕННОСТИ ОЦЕНКИ ЧАСТОТЫ 
ПРОДОЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ РОТОРА ГИДРОАГРЕГАТА 
 
Рассмотрены особенности расчета продольных колебаний роторов вертикальных гидроагрегатов 

и пример их применения при модернизации Камской ГЭС для устранения причин повышенных 
вертикальных вибраций опорного узла агрегата. 

Ключевые слова: гидротурбина, расчет, собственные колебания ротора, МКЭ (метод конечных 
элементов). 

 
При проектировании вертикальных гидроагрегатов конструкторы всегда 

уделяют особое внимание расчету собственных частот ротора идроагрег та и их 
отстройке от основных

г а
 возмущающих частот для предотвращения резонансных 

явлений. Общепринятым, обязательным является расчет поперечных (изгибных) и 
крутильных колебаний [1]. Методика и рекомен

е и продольные (осевые) колебания. 
Натурные испытания с контролем вибрационного состояния агрегатов, проведенные на 
ряде Г

дации для их расчетов давно 
выработаны и приведены во множестве справочных пособий [1–3]. 

Но собственные частоты ротора не ограничиваются только поперечными и 
крутильными колебаниями, возможны ещ

ЭС, показали наличие осевых олебаний роторов с заметной амплитудой, 
передающихся на опорные узлы агрегата. Результаты этих испытаний выявили 
необходимость расчетов продольных колебаний при проектировании новых 
гидроагрегатов или модернизации уже существующих. 

При построении модели для расчета продольных колебаний необходимо 
учитывать расположение вертикальной опоры ротора – подпятника. Несмотря на все 
многообразие конструктивного исполнения вертикальных гидроагрегатов, по 
компоновке их можно разделить всего на 2 группы (рис. 1): а – подвесные, с 
подпятником на несущей верхней крестовине над ротором генератора; б – зонтичные, с 
подпятником на крышке турбины или нижней крестовине, расположенной под ротором 
генератора. 

к

 
а                                                    б 

Рис. 1 – Компановка вертикальных гидроагрегатов: 1 – подпятник 
© И.С. Веремеенко, С.А. Андрющенко, 2014 
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Для первой схемы (рис. 1а) приведено аналитическое решение в работе [3]. 
Жесткость опорного узла Cо определяется жесткостями подпятника Cп и верхней 
кресто

  м

можно 
исполь

вины генератора Ск. Жесткость несущей крестовины можно вычислить методами 
конечных элементов (МКЭ) или для упрощенной модели по формулам сопротивления 
материалов. Для уже работающих ГЭС не исключен и экспериментальный етод, 
основанный на установке на опорный узел груза и замере перемещений. Жесткость 
подпятника определяет проектировщик генератора. Предварительно 

зовать значения величины жесткости из диапазона (1,1–2,0)×109 Н/м на 
основании данных источников [4, 5]. На рис. 2 приведена расчетная модель ротора 
гидроагрегата с подвесным генератором. 

 
Рис. 2 – Расчетная модель ротора гидроагрегата с подвесным генератором 

 
Жесткости участков вала от подпятника до центра масс ротора генератора  C

р м р
в1 и 

от центра масс ротора генератора до цент а асс абочего колеса Cв2 можно 
определить по формуле 

L
dDE

L
EFC

4
)(

в
−

== ,                                                  (1) 

где Е – модуль упругости, для стали Е = 2,1×10

22π

11 Н/м2; L – длина участка вала; 
D, d – наружный и внутренний диаметры участка вала. 

Для случая, когда вал состоит из n участков переменного сечения, суммарную 
жесткость вала определяют из соотношения 

nСССC 21Σ

                                (2) 

Первую и вторую собственные частоты продольных колебаний можно 
определить по формуле [3, 6]: 

1...111
+= .                      

21

2

2

2

1

21

2

2

1

21
2,1 222 MMMMMM

f +⎟⎟
⎠

⎜⎜
⎝

−±⎟⎟
⎠

⎜⎜
⎝

+
π

= ,                       (3) 

где С

22
4111 CCCCCC ⎞+⎞⎛ + C⎛

1 – осевая жесткость участка вала от подпятника до ротора генератора Cв1 
совместно с жесткостью опорного узла Co; С2 = Cв2 – осевая жесткость участка вала от 
ротора генератора до рабочего колеса; М1 – масса ротора генератора; М2 – масса 
рабочего колеса. 

Для варианта зонтичного конструктивного исполнения гидроагрегата (рис. 1б) в 
справочниках готового аналитического решения для определения частот продольных 
колебаний не предлагается. Расчетная схематическая модель для этого варианта 
компоновки агрегата может быть представлена, как указано на рис. 3. 
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Рис. 3 – Расчетная модель зонтичного гидроагрегата 

 

NASTRAN. Малое число КЭ (два стержневых элемента, одна линейная 
жестко  
реальные константы элементов) позволяют написать относительно не сложную 
специализированную программу вычисления частот собственных продольных 
колебаний роторов гидроагрегатов с учетом суммарной жесткости опорных узлов на 
основе МКЭ. 

Определение осевой жесткости опорного узла гидроагрегатов с зонтичными 
генераторами с опорой подпятника на крышку турбины несколько более трудоемко из-
за более сложной конструкции последней по сравнению с крестовиной генератора. 
Методики расчета крышек гидротурбин, применимые для оценки их осевой жесткости, 
достаточно подробно изложены в литературе [1, 3, 7, 8]. В современной практике 
проектирования для расчета крышек гидротурбин применяют МКЭ в трехмерной 
постановке с использованием объемных или оболочечных КЭ [7, 8]. 

Расчетный анализ колебаний вращающихся частей гидроагрегатов зонтичного 
типа показывает, что на первой частоте может иметь место вертикальное движение 
вала с массами ротора генератора и рабочего колеса как единого целого. Это 
характерно для агрегатов средней и большой мощности, у которых жесткость опорного 
узла Со намного меньше жесткости участков вала Cв1 и Св2 (Сo << Cв1 и Сo << Cв2). В 
таких случаях для предварительной оценки первой частоты допустимо упростить 
расчетную модель до вида, приведенного на рис. 4, для которого известно 
аналитическое решение. 

Для решения этой задачи можно использовать МКЭ с применением линейных 
жесткостей, стержневых элементов и сосредоточенных масс. Решение задачи может 
быть получено с помощью универсальных расчетных КЭ программ, например, ANSYS 
или NX 

сть и две сосредоточенных массы) и неизменность модели (меняются только

в21

o

2
1

МMМ
Cf

++π
= ,                                                     (4) 

где М1 – масса ротора генератора; М2 – масса рабочего колеса; Mв – масса вала ротора 
гидроагрегата; Co – жесткость опорного узла. 

 
Рис. 4 – Упрощенная расчетная модель 
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Подтверждением необходимости анализа продольных колебаний роторов при 
проектировании гидроагрегатов или их модернизации может быть опыт модернизации 
основн этой станции были установлены 
23 верт гидротурбины ПЛ20/510-В-500 единичной 
мощно
турбин  
превыш оследние 
пятнад лес 
(р.к.) отурбин, камер р.к., других конструктивных элементов ряда сборочных 
единиц нные 
гидрот стью до 25…26 МВт 
(макси ых элементов проточной 
части усовершенствованными гидродинамическими характеристиками. Несмотря на 
то, что р

ветствует 
оборот

ых испытаниях уровень пульсаций давления в 
проточной  модернизированной турбины (под крышкой турбины) с оборотно- 
лопаст

особы устранения изменения частоты колебаний вала: 
1) увеличение массы ротора за счет установки грузов; 
2) изменение жесткости подпятника за счет изменения количества или

материала сегментов; 

ого силового оборудования Камской ГЭС. На 
икальные поворотно-лопастные 
сти 21,8 МВт с зонтичными генераторами и опорой подпятника на крышку 
ы. Гидроагрегаты работают на станции с 1954–1958 года, выработали с
ением свой нормативный срок эксплуатации (30 лет), в связи с чем п
цать лет проводится их последовательная модернизация с заменой рабочих ко
гидр
, систем возбуждения генераторов и автоматики. Модернизирова
урбины отличаются повышенным КПД (на 2…5 %) и мощно
мальная до 28…29 МВт) за счет применения ряда нов
с 
 работы по модернизации гидроту бинного оборудования этой ГЭС выполняли 

разные разработчики и изготовители по своим индивидуальным проектам, при 
проведении натурных испытаний с контролем вибрационного состояния 
модернизированных агрегатов на максимальных нагрузках была отмечена одна общая 
особенность – повышенная вертикальная вибрация на частоте ≈8,33 Гц (соот

но-лопастной частоте) в зоне установки подпятника генератора. Измеренный 
специалистами ХТИ при натурн

 части
йно  частотой не превышал 2,5 % от напора испытаний во всем диапазоне 

нагрузок от 40 % до 100 % Nном, что не могло быть основным источником повышенной 
вибрации опорного узла маслованны подпятника на этой частоте при отсутствии 
резонансных явлений в узле «маслованна с опорой подпятника + крышка турбины 
+ ротор агрегата». 

Выполненный анализ проектов показал, что при модернизации всех агрегатов 
заметно уменьшалась масса ротора гидроагрегата (более чем на 5 %) за счет демонтажа 
старых систем возбуждения генератора и уменьшения массы рабочих колес 
гидротурбин. Изменение массы ротора для данной компоновки гидроагрегата могло 
повлиять на собственные частоты системы («ротор агрегата + опорные узлы»). 

По результатам уточненного расчета первая частота продольных (осевых) 
колебаний ротора агрегата составила ≈9 Гц, что с учетом погрешности расчета из-за 
упрощений расчетной схемы и допуска в определении жесткости элементов 
подпятника практически совпадает с возмущающей оборотно-лопастной частотой и 
могла быть причиной резонансных явлений. 

При модернизации  последующих агрегатов на Камской ГЭС в объем работ, по 
рекомендации ХТИ, включили  замену старых крышек турбин, выполненных из чугуна, 
на новые из углеродистой стали с повышенной жесткостью с Ск = 4,9·109 Н/м вместо 
Ск = 2,5·109 Н/м. Принятые меры позволили поднять суммарную жесткость опорного 
узла, отстроить собственную частоту продольных колебаний системы ротора и 
опорных узлов от возмущающей оборотно-лопастной частоты, снизить уровень 
вертикальной вибрации опорных узлов до рекомендованных значений. 

Наряду с реализованным решением по увеличению жесткости крышки турбины 
рассматривались и другие сп
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3) установка экспериментальных гасителей колебаний на опору подпятника. 
е

з
и

родольных колебаний 
роторо
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 given to design calculation peculiarities of longitudinal oscillations of 
rotors on u  h r w

Следует отметить, что решение о замен  крышек гидротурбин при 
модернизации агрегатов обусловлено еще и дополнительными факторами: 
обнаружением трещин в крышке на одном и  агрегатов, невысоким оставшимся 
ресурсом старых крышек турбин, невозможностью их ремонта из-за свойств матер ала 
и технологии их производства (крышки отлиты из серого чугуна). Новые сварные 
крышки турбины повышенной жесткости из листового проката углеродистой стали 
более технологичны в производстве и ремонтопригодны на ГЭС. 

Выводы. В статье рассмотрены особенности расчета п
в вертикальных гидроагрегатов. Приведен пример Камской ГЭС, при 

модернизации которой анализ продольных колебаний ротора помог определить и 
устранить причину повышенных вертикальных колебаний опорного узла агрегата. 
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Розглянуто особливості розрахунку поздовжніх коливань роторів вертикальних гідроагрегатів і 

приклад їх застосування при модернізації Камськой ГЕС для усунення причин підвищених вертикальних 
вібрацій опорного вузла агрегату. 

Ключові слова: гідротурбіна, розрахунок, власні коливання ротора, МКЕ (метод кінцевих 
елементів). 

 
Herein, consideration has been
 vertical-shaft hydra lic units, and an example of their application as been conside ed ith regard to 

Kamskaya HPP modernization aimed at elimination of increased vertical vibrations of the hydraulic unit support 
assembly. 

Keywords: Hydro turbine, design calculation, natural rotor oscillations, FEM (finite element method). 
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МАТИЧ ОЕ МО ОВАН ЧЕНИ КОСТ
ЛИЗ ХАРАКТЕРИС ОТОК ДВОД
ОТУРБИ ПЛ20 КР НЧУГС ГЭС 

 

воро

 программного комплекса FlowER-U. Дан анализ 
структуры потока и потерь энергии в элементах подвода гидротурбины Кременчугской ГЭС. 

Ключ мера, статор, 
аправляющий аппарат, потери энергии. 

 

е Та о а д ка
 

еальными 
: строительство объектов гидроэнергетики, 

заложенных еще в 80-х годах ХХ века, развитие малой гидроэнергетики, модернизация 
морально и физически устаревшего оборудования, отработавшего 40–50 лет. Это 
направление является приоритетным, т.к. позволяет добиться результатов при 
значительно меньших затратах – в 2–3 раза ниже, чем при новом строительстве. Основу 
гидроэнергетики Украины составляют ГЭС Днепровского каскада. Из 93 агрегатов, 
установленных на нем, 78 оснащены поворотно-лопастными гидротурбинами. 

В работе представлены результаты расчетного исследования пространственного 
вязкого течения жидкости в спиральной камере, статоре и направляющем аппарате 
осевой поворотно-лопастной гидротурбины ПЛ20 Кременчугской ГЭС. 
Математическое моделирование течения выполнено на основе численного 
интегрирования уравнений Рейнольдса и двухпараметрической модели турбулентности 
Ментера (SST). Расчеты проведены с помощью программного комплекса FlowER-U, 
обладающего достаточной достоверностью для количественной и качественной оценки 
структуры потока и энергетических характеристик проточных частей (ПЧ) поворотно
лопастных гидротурбин [

 
 

, главный конструктор гидротурбин ОАО «Т
ук н.с. ИПМа

аш АН О.Н. ХО нд. с.н Н
М

, Харько
А.В. 
 

Г  ОАО к  ов

МАТЕ ЕСК ДЕЛИР ИЕ ТЕ Я ЖИД И 
И АНА ТИК П А В ПО Е 
ГИДР НЫ ЕМЕ КОЙ 

Представлены результаты расчетного исследования пространственного вязкого течения 
жидкости в спиральной камере, статоре и направляющем аппарате осевой по тно-лопастной 
гидротурбины ПЛ20 Кременчугской ГЭС. Математическое моделирование течения выполнено на основе 
численного интегрирования  уравнений Рейнольдса и двухпараметрической модели турбулентности 
Ментера (SST). Расчеты проведены с помощью

евые слова: математическое моделирование, вязкое течение, спиральная ка
н

 
Введение 
В энергетических системах развитых стран доля мощностей ГЭС и ГАЭС 

составляет не менее 15 % от суммарной мощности генерирующих источников энергии. 
В энергосистеме Украины доля мощностей гидроэлектростанций по состоянию на 
начало 2012 г. н превышает 10 %. кая ситуация буславлив ет ефицит к 
маневренных, так и регулирующих энергоисточников. 

В Украине в ближайшее время не предусматривается строительство новых 
крупных гидроузлов [1]. Наиболее р направлениями увеличения 
енерирующих мощностей являютсяг

-
2]. 
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1 Объект исследования 
ПЧ гидротурбины состоит из спиральной камеры с трапецеидальными 

меридиональными сечениями развитыми вниз и углом охвата в плане ϕсп = 180°. 
Решетка статора имеет 17 колонн, включая зуб спирали. В спиральной части 
применяется форма профиля колонны небольшой положительной кривизны, а в 
открытой части спирали – установлены еще четыре формы колонн. Расчетные 
сследования течения жидкости в спиральной камере проводились совместно с 
решеткой статора, такая конструкция спи али и статора значительно усложнила 
создание ма

Ради х лопаток 
II-32-2 

и
р

тематической модели и построение расчетной сетки. 
альный направляющий аппарат (НА) состоит из 32 симметричны

У высотой b0 = 0,4D1, диаметром расположения осей поворота лопаток 
D0 = 1,1625D1. Рабочее колесо ПЛ 20/3271у-В имеет диаметр втулки dвт = 0,37D1 и 
число лопастей z1 = 4. Отсасывающая труба высотой h = 1,915D1, длинной l = 4,1D1 и с 
коленом типа 4А (рис. 1). 
 

 
                             а                                                             б                                                     в 

Рис. 1 – Исследуемая проточная часть гидротурбины: 
а – спиральная камера и решетка статора;   б – решетки НА и РК;   в – отсасывающая труба 

 
2 Математическая модель. Условие выполнения расчетов  
Исследования выполнены с помощью программного комплекса FlowER-U, 

позволяющего моделировать пространственные вязкие течения несжимаемой жидкости 
в проточных частях гидротурбин на основе численного интегрирования уравнений 
Рейнольдса с дополнительным членом, содержащим искусственную сжимаемость. Для 
учета турбулентных эффектов применяется дифференциальная двухпараметрическая 
модель SST Ментера. Численное интегрирование уравнений проводится с помощью 
неявной квазимонотонной схемы Годунова второго порядка точности по пространству 
и времени. Подробное описание математической модели и численного метода 
представлено в работах [3, 4]. 

Дискретизация исследуемой проточной части выполнена с помощью 
неструктурированной сетки с шестигранными ячейками с общим чис  ячеек 
4,418 млн.: спиральн ин межлопаточный 
канал 

 при оптимальном значении угла установки лопасти РК ϕл = 15º для пяти 

лом
ая камера с решеткой статора − 2,840 млн., од

в решетке НА – 456 тыс., один межлопастной канал в решетке рабочего колеса 
(РК) – 622 тыс., отсасывающая труба − 500 тыс. 

Условия, задаваемые на границах расчетной области: 
• на входе в спиральную камеру – вектор скорости потока, соответствующий 

необходимому расходу; 
• на стенке – условие прилипания (скорость равна нулю); 
• на выходе из отсасывающей трубы – статическое давление. 
Численные исследования проведены для модели с диаметром РК D1 = 1 м при 

напоре Н = 1 м
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полож

Таблица 1 

Режимы 

ений открытия НА и соответствующих им значениях приведенного расхода и 
частоты вращения, определенных по универсальной характеристике ПЛ 20/3271у-В-46 
(табл. 1). 

Режимные параметры при расчетных исследованиях 
 

Параметры 5  1 2 3 4 
a0, мм 48,91 54,35 56,52 59,78 65,22 
QI′, л/с 950 1071,4 1117,9 1185,7 1317,8 

n1', мин–1 123,2 145,3 152,9 162,9 182,1 
КП  Д, % 89 9 9,2 0,7 0,65 90,05 88 

 
льтаты расчетного исследования  жид  под  

гидрот
3 Резу течения кости в воде ПЛ
урбины 
Распределение абсолютной скорости V в спиральной камере в среднем по высоте 

колонны сечении представлено на рис. 2. 

 
Рис. 2 – Распределение абсолютной скорости в спиральной камере, режим 3 

 
Изол ужной Vu, 

адиальной Vr и осевой Vz для меридиональных сечений спирали ϕсп = 90° и ϕс
приведены на 

Из приведенных результатов видно,  значение скорости и ее составляющих 
ра ясь к колонн и высоты 
меридиональных сечений камеры. Особенн течения в спирали с 
меридиональными сечениями развиты  вниз является област в нижней асти 
сечений  значения скоростей бли  нулю. менение хода ст ра 
потока  не меняется. 
 

инии абсолютной скорости V и ее составляющих – окр
п = 180°: р

рис. 3. 
 что

стут, приближа ам статора, при уменьшении радиуса 
остью 

ми ь ч
, где зки к С из м рас рукту
практически
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Рис. 3 – Изолинии скорости и её компонент 

в 
 
Распределение  скорости, 

ее сос меры после решетки 
статор

сечениях спиральной камеры ϕсп = 90° и ϕсп = 180°, режим 3 

 осредненных по высоте канала значений абсолютной
тавляющих и угла потока αсп на выходе из спиральной ка
а на радиусе R = 520 мм представлены на рис. 4. Величина осредненной 

абсолютной скорости практически постоянная, осевая составляющая близка к нулю. 
Окружная и расходная составляющие скорости и угол потока в спиральной части 
камеры изменяются незначительно, а в открытой части камеры окружная компонента 
Vu уменьшается, радиальная Vr и угол потока возрастают. Осредненный угол потока в 
спиральной части камеры равен αсп = 38,9°, а в открытой части возрастает до 76°. 
 

 
Рис. 4 – Распределение осредненных по высоте канала абсолютной скорости, 
ее составляющих и угла потока по углу охвата спирали на радиусе R = 520 мм 

 
Визуализация обтекания решетки статора при оптимальном значении расхода 

(режим 3) приведена на рис. 5. Лучшая картина обтекания наблюдается в девяти 
колоннах, расположенных в спиральной части камеры. Здесь практически отсутствуют 
ударные потери, а гидродинамический след за колоннами незначительный. В открытой 
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части камеры, где установлены четыре типа колонн, обтекание хуже. Заметно резкое 
изменение значений скорости на спинке профиля и развитый гидродинамический след 
за колоннами, достигающий области лопаток НА. 

 

 
Рис. 5 – Изолинии скорости в решетке статора, режим 3 

та ϕ  от 0 до 180°), значение α  = 57,7° – 
осредн лу 
потока при ϕсп от 270 до 360°. Проведение таких исследований позволило определить 
влияние неравномерности входных условий на структуру потока и потерь энергии в 
решетке НА. 

Изолинии статического давления и векторы меридиональной составляющей 
скорости при обтекании лопаток НА потоком с различными углами натекания для 
открытия, соответствующему оптимальному расходу (режим 3), приведены на рис. 6. 

 
Численное исследование течения в области НА выполнялось для 5-ти расчетных 

режимов (табл. 1) при трех значениях угла натекания потока на входе в решетку: 
αп1 = 38,9°, 57,7° и 73,3°. Значение αп1 = 38,9° соответствует осредненному углу потока, 
создаваемому спиральной частью (угол охва сп п1

енному углу потока при угле охвата ϕсп от 180 до 270° и αп1 = 73,3° – уг

 
Рис. 6 – Изолинии статического давления и векторы меридиональной составляющей скорости 

при обтекании лопаток НА потоком с различными углами натекания, режим 3 
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Таблица 2 
Значения геометрических углов лопатки в зависимости от открытия НА 

 
Режимы Па 4 5 раметры 1 2 3 

a0, мм 56,52 59,78 65,22  (D1 = 1 м) 48,91 54,35 
α , ° 38,138 41,723 43,177 45,416 49,337 1л

α2л, ° 28,128 32,172 33,825 36,385 40,906 
 
Для открытия НА, соответствующего оптимальному расходу a0 = 56,52 мм, 

бтекание лопаток, находящихся в спиральной части камеры, происходит с небольшим 
полож

Это 
оказыв патки на 
тыльной  поверхности (рис. 7) и на потери энергии (табл. 3). С увеличением 
угла н

о
ительным углом атаки (табл. 2). Лопатки, находящиеся в открытой части камеры, 

обтекаются потоком с отрицательными углами атаки, достигающими 30°. 
ает влияние на распределение статического давления по профилю ло

 и лицевой
атекания потока с αп1 = 38,9° до αп1 = 73,3°, потери в решетке НА для 

оптимального расхода выросли на 0,5 %. 
 

 
Рис. 7 – Распределение статического давления по профилю лопатки, режим 3 

 
Таблица 3 

ных углах натекания потока 

вляющем аппарате hHA, % 

Потери энергии в решетке НА при различ
 

Потери в напра
Режимы 

Угол

α 3 4 5 

 натекания 
потока 
п1, град 1 2 
38,9 1,07 0,91 0,87 0,89 0,87 
57,7 1,13 0,98 0,99 0,88 0,82 
73,3 1,64 1,45 1,38 1,28 1,17 

 
яющей 

скорос
с

  ту
еличины входного угла перед НА. Также видно, что геометрические 

углы лопасти РК имеют рас

На рис. 8 для режима 3 представлены значения окружной составл
ти Vu, радиальной Vr, осевой Vz и относительного угла потока βп1 в сечении, 

расположенном перед входной кромкой РК. Как видно из ри . 8, решетка НА 
выравнивает окружную неравномерность потока и на входе в РК струк ра течения 
мало зависит от в

хождение с углами потока. 
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Рис. 8 – Распределение компонент ско ости и угла потока р

в сечении перед РК при разных углах натекания потока на решетку НА 
 

4 Определение потерь энергии в подводе гидротурбины 
ь аПотери энергии в подводе гидротурбины определялис  как сумм  потерь в 

спиральной камере со статором и в решетке НА. Суммарные потери в спиральной 
камере со статором вычислялись как разность полной энергии на входе в спираль и 
выходе из статора, деленная на напор. Потери в НА определялись путем осреднения 
результатов р при азличных углах натекания пропорционально расходу, т.е. 
hНА = 0,5hНА1 + 0,25hНА2 + 0,25hНА3, где hНА1, hНА2 и hНА3 – потери в НА при углах потока 
на входе αп1=38,9, 57,7 и 73,3° соответственно. 

Потери энергии в спиральной камере и статоре растут с увеличением расхода и 
скорости потока и в оптимуме характеристики составляют 0,7 % (рис. 9). В решетке НА 
большие потери энергии получены при меньших открытиях НА и меньших значениях 
расхода. При открытии НА потери снижаются и в оптимуме составляют 1 %. 
Суммарные потери в подводе гидротурбины в исследуемом диапазоне расходов 
изменяются незначительно и в оптимуме составляют 1,7 %. 

 
Рис. 9 – Распределение потерь энергии в подводе гидротурбины ПЛ 20/3271у 
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Выводы 
Расчетное исследование трехмерного вязкого течения жидкости в подводе 

вертикальной поворотно-лопастной осевой гидротурбины ПЛ 20/3271у Кременчугской 
ГЭС п

 в направляющем аппарате в условиях 
прибли

етрические углы лопасти РК имеют расхождение с углами потока. 
Представленные результаты расчета течения жидкости в подводе осевой поворотно-
лопаст

ания модернизируемых 
проточных частей гидротурбин. 

ев // Прикладная 
гидроме  (8 д

о
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УДК 621.224 
Математическое моделирование течения жидкости и анализ характеристик потока в 

подводе гидротурбины ПЛ20 Кременчугской ГЭС [Текст] / А.В. Русанов, А.В. Линник, 
П.Н. Сухоребрый, О.Н. Хорев, А.В. Рябов // Вісник НТУ «ХПІ». Серія: Енергетичні та теплотехнічні 
процеси й устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – С. 41-48. – Бібліогр.: 4 назв. – ISSN 2078-
774X. 

 
Наведено результати розрахункового дослідження просторової в’язкої течії рідини в спіральній 

камері, статорі та напрямному апараті осевої поворотно-лопатевої гідротурбіни ПЛ20 Кременчуцької 
ГЕС. Математичне моделювання течії виконано на основі чисельного інтегрування рівнянь Рейнольдса 
та двопараметричної моделі турбулентності Ментера. Розрахунки проведено за допомогою програмного 
комплексу. Дано аналіз структури потоку та втрат енергії в елементах підводу гідротурбіни 
Кременчуцької ГЕС. 

Ключові слова: математичне моделювання, в’язка течія, спіральна камера, статор, напрямний 
апарат, втрати енергії. 

 
The results of vane Kaplan turbine 

PL20 Kremenchug HPP are presented. Mathematical modeling of flow made on the basis of numerical 
integrati q p r . e

озволило получить новые данные о структуре пространственного потока в 
спиральной камере, статоре и направляющем аппарате. Определены величины 
неравномерности осредненных по высоте канала характеристик потока после решетки 
статора, рассчитаны обтекание и потери энергии

женным к реальным. Полученные параметры потока перед рабочим колесом 
показывают, что решетка направляющего аппарата выравнивает поток в окружном 
направлении, а геом

ной гидротурбины подтверждают возможность использования программного 
комплекса FlowER-U для разработки новых и совершенствов
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газодинамических процессов в проточных частях турбомашин [Текст]: моногр. / А.В. Русанов, 
С.В. Ершов.  − Х.: Ин-т пробл. машиностроен. НАН Украины, 2008. − 275 с. 

 the design study of viscous flow in spiral casing, stay ring, guide 

on of the Reynolds e uation and the two- arameter model of tu bulence Menter (SST)  Th  calculations 
were performed using the software package FlowER-U. The analysis of the structure of the flow and energy loss 
in the elements of the supply turbines Kremenchug HPP. 

Keywords: mathematic modeling, viscid flow, spiral casing, stay ring, guide vane, losses of energy 
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СОВЕРШ РБИЕНСТВОВАНИЕ РАБОЧИХ ПРОЦЕССОВ ГИДРОТУ Н С 
ПРИМ ЛЯ ЕНЕНИЕМ НОВЫХ КОНСТРУКТИВНЫХ РЕШЕНИЙ Д
РАЗЛИЧНЫ

В статье рас
ершенствования ра

Х ДИАПАЗОНОВ НА
 

сматривает  счет 
сов бочих проц бин на диап

Ключевые слова: гидротурбина, рабоч  колесо, проточная часть, ощность, . 
 

Потребление эне на сел определяющее ь развития 
до том или ино арст непрерывно возрастает. Однако 
энергетические ресурсы  ограничены и составляют: 

Уголь, нефть, газ.................... 12 т.у.
........................ .у.т. 

Солнечная энерги ...... 12 т.у
ргия ............... у.т. 

Гидроэнергия .........................  т.у.т
я энергия ..... 12 т.у.т. 

п ом энергопот ,01×1012 т.у.т. Казалось население 
Земли челетия обеспечено энергоресурсам ет никаких прич я 
серьезных беспокойств. Однако ряд энергоресурсов не может быть использован в 
качест производства в силу ряда серьезных причин. Одной из этих 
причин является низкая по плотности величина энергетических потоков, например: 

 
< 100 кВт/м². 

..........< 3 кВт/м². 
Солнечная............................... кВт/м². 
Энергия приливов............. 2 кВт/м². 

д ц

воды, что основными 
перспективными

© О.В. Потетенко, . Дранковский, Е.С. Крупа, О.С. Вахрушева, 2014 

ПОРОВ 

фективности рся вопрос повышения эф
ессов новых типов гидротур

аботы гидроагрегатов за
азон напоров 30–1000 м. 

ее м напор

Введение 
ргии д на

м госуд
ушу ения,  у нрове

стигнутый в  
Земли

ве, 

 
11×10 т. 

Уран ............. ...8×1012 т
я ....... ... 0900×1 .т. 

Ветровая эне ....2×1012 т.
7×1012 . 

Геотермальна
 

....1770×10

ри годовом миров
 на многие тыся

реблении 0  бы, что 
и и н ин дл

ве основного для 

Волновая энергия ..................
Ветровая .......................

< 0,1 
.....< 0,00

Биомасса .................................< 0,0002 кВт/м². 
Геотермальная........................< 0,00006 кВт/м². 
 
Для сравнения приведем сле ующие ифры: 
• при сжигании угля на крупных электростанциях – 500 кВт/м2; 
• при использовании ядерного топлива на электростанциях – 650 кВт/м2. 
Анализируя вышеприведенные цифры, можно сделать вы

 направлениями использования энергоресурсов Земли наряду с 
органическим топливом (уголь, нефть, газ) являются атомная энергетика, 
гидроэнергетика. 

В.Э
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Рас
энергия 

 точки зрения, при комплексном решении ряда задач, наряду с 
произв о о д

газ
 и производством 

электроэнергии на электростанциях, где относительная простота добычи, 
транспортировки и технологического процесса сжигания обусловило применение в 
первую м ленно 
развит

з т н о
т д н м

еские зоны и др. 

 а е  е
зок суточного регулирования. В мировой практике для 

этого и

атации в первую очередь на пиковых нагрузках суточного 
регули но а п ку

работают при 
оптимальной нагрузке. 

Как видно из вышеприведенных цифр, мировые запасы гидроэнергии далеко не 
исчерпаны. Что касается Украины, то по мнению специалистов гидроэнергетические 
ресурсы здесь используются на величину порядка 10 %. Реки западной части Украины 
практически не используются, что приводит также и к большим стихийным бедствиям: 
потопам и наводнениям. 

Учитывая специфику эксплуатации гидроагрегатов на нерасчетных 
быстроменяющихся нагрузках в плане строительства новых и реконструкции 
действующих ГЭС и ГАЭС возникают новые повышенные требования к 
гидроагрегатам. 

1) Повышение надежности гидроэнергетического оборудования в связи с 
частыми пусками и остановками гидроагрегатов, эксплуатаций на неоптимальных 
часто меняющихся нагрузках. 

2) Расширение зоны высокого КПД и надежной эксплуатации по расходам и 
напорам. 

сматривая себестоимость одного киловатта электроэнергии производимой на 
различного типа электростанциях следует отметить, что самая дешевая электро
производится на гидроэлектростанциях (на порядок дешевле, чем на тепловых), а на 
втором месте по себестоимости являются атомные электростанции. 

С экологической
одств м электроэнергии таких как защита т паводков и наво нений, 

рациональное орошение земель и др. гидроэлектростанции, как и атомные 
электростанции с серьезной противоаварийной защитой, являются наиболее чистыми 
(без каких либо вредных выбросов) производителями электрической энергии. 

В потребительском энергетическом балансе нефть и  занимают основную 
превалирующую позицию. Это связано с автотранспортом

 очередь газа и нефтепродуктов. Однако ресурсы нефти и газа про ыш
ых стран практически исчерпаны, а на международном рынке цены на них 

непрерывно во растаю . Новые разведа ные источники рганического топлива 
располагаю ся в трудно оступных или удаленных от промышле ных районов естах, 
например, морской шельф, арктич

Следует отметить, что многие специалисты в области энергетики склоняются к 
тому, что на ближайшие 50-100 лет дальнейшее развитие выработки электроэнергии 
будет связанно с атомной энергетикой и ограничением потребления нефти и газа. 

Как известно, крупные энергоблоки оборудованные паровыми турбинами 
тепловых и томных эл ктростанций не могут эксплуатироваться в р жиме покрытия 
так называемых пиковых нагру

спользуются гидроагрегаты оборудованные гидротурбинами и насос-турбинами. 
Во многих промышленно развитых странах расширяется строительства 

гидроэлектростанций (ГЭС) и гидроаккумулирующих станций (ГАЭС) 
предназначенных для эксплу

рования. Извест , что время н запуск или олную останов  работы 
гидротурбины исчисляется минутами и зафиксированы случаи, когда в течении суток 
гидроагрегат останавливался и запускался на полную мощность порядка 10 раз. Если 
проанализировать график эксплуатации гидротурбин, то они редко 
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3) Повышение среднеэксплуатационного КПД, авитационных показателей, 
снижение уровня нестационарност

к
и потока (пульсации скоростей и давлений) в новых  

вышеотмеченных условиях эксплуатации. 

ч о к
са о пр

агрегатов на напоры от 4 до 300 м 

Обычно прямоточные гидроагрегаты применяются на напоры до 40 м. Это 
связано с тем, что безспиральный подвод потока к рабочему колесу характерный для 
прямоточных гидроагрегатов приводит к тому, что момент количества движения 
необходимый для оптимальной работы гидротурбины создается колоннами статора и 
лопатками направляющего аппарата, что возможно для напоров до 40 м. 

Новые конструктивные разработки связанные с применением сопловых 
аппаратов с поворотными выходными элементами (рис. 1) позволяют получить 
необходимый момент импульса (количества движения) для оптимальной работы 
гидротурбин на напоры вплоть до 80–100 м в случае одноагрегатного использования и 
вплоть до 300 м в случае сдвоенных прямоточных агрегатов [1]. 

 

Эти вопросы решаются комплексно, как путем разработки новых лопастных 
систем и проточных астей гидротурбин традиционн го типа та  и совершенствование 
рабочего процес , в том числе для н вых конструктивных решений именительно к 
гидроагрегатам вновь строящихся ГЭС и ГАЭС. 

Таким образом, целью исследования является решение проблемы повышения 
надежности и эффективности при эксплуатации гидроэнергетического оборудования на 
пиковых нагрузках. 

 
1 Применение прямоточных капсульного типа и расположенных в бычке 

(бетонной колонне) гидро
 

 
Рис. 1 – Конфузорный к нал радиально-осевой гидротурбины 

 
Преимущества прямоточных гидроагрегатов применительно к сложным 

условиям эксплуатации несомненны. Во-первых, они имеют более широкий, в полтора-
два раза превышающий по сравнению с традиционно применяемыми на напоры 
40–300 м гидротурбинами, диапазон эксплуатации по расходам с высокими 
энергокавитационными показателями; во-вторых, более высокий 
среднеэксплуатационный КПД и надежность работы гидроагрегата, обусловленная 
низким уровнем нестационарности потока, безусловно бол

а

ее высокая.  
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На рис. 2 изображен сдвоенный прямоточный гидроагрегат [1, 2], в таблице 1 
представлены, р очего процесса 
сдвоенного прямоточного гидроагрегата, научно-обоснованные предложения для 
проектирования проточных частей и лопастных систем с оптимальными 
энергокавитационными показателями. 

азработанные в результате глубокого анализа раб

 
Рис. 2 – Сдвоенный прямоточный гидроагрегат 

Таблица 1 
Вариант (проект) номенклатуры сдвоенных прямоточных гидроагрегатов 

 
Тип лопастной системы 

и напоры срабатываемые гидроагрегатами 
Суммарный напор 

сдвоенного 
гидроагрег агрегат ата первый гидроагрегат второй гидро

)  )1(
1H  )1(

2H  )1(H  )2(
1H  H )2(

2  )2(H  2()1( HHH +=
ПЛГ-25 ПЛГ-15 ПЛГД-45, 45 м 10 м 15 м 25 м 15 м 0 м 15 м 
ПЛД-50 ПЛГ-25 ПЛГД-75, 75 м 25 м 25 м 50 м 25 м 0 м 25 м 
ПЛД-70 ПЛГ-40 ПЛГД-110, 110 м 30 м 40 м 70 м 40 м 0 м 40 м 
ПЛД-90 ПЛ-60 ПЛГД-150, 150 м 

30 м 60 м 90 м 60 м 0 м 60 м 
ПЛД-110 ПЛ-70 

ПЛГД м -180, 180 м 40 м 70 м 110 м 70 м 0 м 70 
ПЛД-140 ПЛД-90 ПЛГД-230 90 м , 230 м 50 м 90 м 140 м 90 м 0 м 
ПЛД-170 ПЛД-90 ПЛГД-260, 260 м 80 м 90 м 170 м 90 м 0 м 90 м 

 
Если обозначить: 

( )
)1(

1
1

1)1(
1 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
η
ω

= urV
g

H       и      ( )
)1(

2
2

2)1(
2 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
η
ω

= urV
g

H  

для первого гидроагрегата и: 

( )
)2(

1
1

1)2(
1 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
η
ω

= urV
g

H      и      ( )
)2(

2
2

2)2(
2 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
η
ω

= urV
g

H  
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для второго гидроагрегата, то напор, срабатываемый первым гидроагрегатом, будет 
а на втором гидроагрегате – 

Следует отметить, что ротор второго гидроагрегата вращается в 
противоположном направлении по отношению к направлению вращения ротора 
первого гидроагрегата и отрицательный момент количества движения, определяемый 
напором является положительным для второго гидроагрегата: 

)1(
2

)1(
1

)1( HHH −= , )2(
2

)2(
1

)2( HHH −= . 

 )1(
2H  )2(

1
)1(

2 HH =− . 
Как и в любой гидротурбине, рабочий процесс осуществляется посредством 

создания крутящего момента на рабочем колесе гидротурбины (который определяется 
суммарным моментом сил гидродинамического давления на лопасти) равным 

( ) ( )[ ] nuu MrVrVQМ ∆−−ρ= 21кр , 
где  – потери момента количества движения жидкости за счет трения о 
неподвижные поверхности и протечки в уплотнениях минуя проточную часть. 

Рабочий процесс в данном гидроагрегате описывается уравнением Л. Эйлера для 
гидротурбины 

nM∆

( ) ( )г rVrVgH
−= u 21 uω

η . 

При от уровня 
гидрав потерь. В урбин, особенно на 
нерасч ч

работе гидротурбины гидравлический КПД зависит 
 балансе потерь осевых гидротлических 

хетны  (далеких от оптимального) режимах существенную асть потери напора 
играют циркуляционные потери. Циркуляционные потери обусловлены наличием 
окружной составляющей скорости за рабочим колесом 

∫
QQ 2ц

На оптимальном режиме эксплуатации эти потери близки к нулю, т.к. 

= u dQVh 1 2
2 . 

gH

( ) 0≈rV . 2u

Есть примеры в мировой практике гидротурбостроения, когда большой напор 

 
ущественно меньшим, т.к. «отрицательный» момент количества движения за первым 
колесом будет являться положительным для второго

у. 

дам (мощностям) и напорам более чем в два раза. 

срабатывается двумя последовательно расположенными гидротурбинами, что 
позволяло применять радиально-осевые рабочие колеса, обладающие рядом 
преимуществ, вместо ковшевых. 

В рассматриваемом случае имеет место не только увеличение пропускной 
способности сдвоенного прямоточного гидроагрегата более чем в два раза, но и 
оптимизация рабочего процесса за счет трехэлементной комбинаторной зависимости 
связывающей открытие направляющего аппарата с разворотом одной и второй 
лопастной системы. Используются преимущества присущие контрроторным 
прямоточным гидроагрегатам. 

Момент количества движения перед первым рабочим колесом может быть 
с

 колеса вращающегося в 
противоположную сторон

Трехэлементная комбинаторная зависимость, определяющая минимум 
гидравлических потерь энергии и в первую очередь за счет снижения циркуляционных 
потерь вплоть до нуля, позволяет расширить зону высокоэффективной работы 
гидроагрегата по расхо
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2 Совершенствование рабочего процесса поворотно-лопастных и 

на режимах отличных от 
оптимального при частой перемене нагрузок являются поворотно-лопастные 
гидротурбины. Жестколопастные же (радиально-осевые и пропеллерные) 
гидротурбины характеризуются на этих режимах и особенно на пуско-остановочных 
повышенными величинами нестационарности, резко снижающих надежность работы 
различных узлов гидротурбины. Это связано также и с возникновением мощных 
спиралеобразных вихревых структур в отсасывающей трубе на режимах с большими 
циркуляционными потерями. 

Новые разработки кафедры гидромашин НТУ «ХПИ» [2–6] позволяют устранить 
эти недостатки (рис. 3–6). 

 

радиально-осевых гидротурбин 
 
Наиболее приспособленные для эксплуатации 

 
 

Рис. 3 – Высоконапорная поворотно-лопастная гидротурбина, 
позволяющая ее установку на напоры свыше 100 м 
и расширяющая в полтора-два раза по напорам 

и расходам диапазон надежной и высокоэффективной эксплуатации 
 

Анализ рабочих процессов гидротурбин отечественного и зарубежного 
производства эксплуатируемых на напоры 400–600 м показывают, что подводящие 
органы этих гидротурбин и в первую очередь спиральные камеры призваны 
увеличивать, по сравнению с величиной имеющей место во входном сечении спирали, 
момент количества движения потока в два раза. Для примера в гидротурбинах на 
напоры до 200 м подводящие органы сохраняют постоянную величину ρQ(Vur) – 
момент количества движения. Это приводит к гидравлическим потерям энергии 
доходящим до (3–5) % в подводящий органах (см. рис. 7). 
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Рис. 4 – Высоконапорная радиально-диагональная гидротурбина 

 

 
Рис. 5 – Сравнение прогнозной универсальной характеристики РОД-400 

с характеристикой гидротурбины РО 400/3515-В-80 № 2514 ХТЗ 
 
Эти недостатки устраняются посредством применения для высоконапорных 

радиально-осевых гидротурбин, вплоть до напоров 1000 м, радиально-диагональных 
рабочих колес и в качестве подводящих органов сопловых аппаратов (рис. 8) при 
просторной спиральной камере, которые обеспечивают более равномерный подвод 
воды на всех режимах эксплуатации, необходимый момент количества движения перед 
рабочим колесом  при существенном снижении потерь в подводящих органах [6]. 
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а 

 
б 

Рис. 6 – Радиально-осевое рабочее колесо с поворотными выходными элементами: 
1 – жестко закрепленные лопасти рабочего колеса;   2 – поворотные выходные элементы 

лопастей рабочего колеса;   3 – укороченные лопасти рабочего колеса; 
а – разрез диально-осевого коле  с повор ны  выходными элементами; 
б – конформное отображение на

 ра са от ми
 плоскость криволинейных поверхностей 

сечений лопастей рабочего колеса 
 

 

олесом на различных режимах 
 
очи  кРис. 7 – Параметры потока перед раб м
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Рис. 8 – Конструкции подводящих органов высоконапорной гидротурбины 

с применением сопловых аппаратов 
Выводы 
1 В работе представлены перспективные направления в гидроэнергетике, 

позволяющие существенно расширить зону эксплуатации гидротурбины по напорам и 
расходам, повысить надежность работы оборудования на пиковых нагрузках, 
сущ ственно повысить среднеэксплуатационный КПД. 

2 Представлены перспективные направления совершенствования 
высоконапорных гидротурбин, позволяющие эффективную их эксплуата ию при 
напорах до 1000 м. 

е

ц  
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У статті розглядається питання підвищення ефективності роботи гідроагрегатів за рахунок 
вдосконалення робочих процесів нових типів гідротурбін на діапазон напорів 30-1000 м. 
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The article deals with the issue of increasing the efficiency of hydraulic units by improving the 
workflow of new types of hydraulic turbines to a range heads 30-1000 m. 
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ПРИБЛИЖЕННЫЙ МЕТОД РАСЧЕТА КИ
 

В
 
Излагается приближенный метод расчета кинематических параметров потока в окрестности 

входных и выходных кромок рабочего колеса радиально-  отурбины. Наряду с 
распределенными параметрами приводятся основные теоретические , описывающие 
кинематику пространственного потока в рамках модели осредненных параметров. Показана 
целесообразность применения приведенного кинематического расчета распределенных и осредненных 

теристик для оценки условий обтеканий входных и выходных кромок лопасти. 
Ключевые слова: радиально-осевая гидротурбина, рабочее колесо, кинематические 

характеристики, проточная часть. 
 
Введение 
Улучшение энергетических показателей гидротурбины (Г  непосредственно 

связано с развитием методов математического моделирования (МММ) рабочего 
процес оптимизации энергетических и 
кавита

 о работк
анализа влияния геометрических параметров на энерг

э
ММ)

построении ММ рабочего процесса исходят из 
кинема

ч  о
 пространственного потока, позволяющих для заданных 

конкретных условий найти распределение кинематических параметров в П
Одна ия задач 

обтека

е  
наличие  структуре потока в элементах ПЧ, 
получаемой с помощью 3-х мерных методов расчет
закономерности влияния геометрических и режимных параметров на структуру потока 
и на со  

числ

р
д

исполь й.  
ч ях 

© В.А. Колычев, И.И. Тыньянова, 2014 

И.И. ТЫНЬЯНОВА, канд. техн. наук; доц. НТУ «ХПИ» 
 

НЕМАТИЧЕСКИХ 
ПАРАМЕТРОВ ПОТОКА В ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ 
РАДИАЛЬНО-ОСЕ ОЙ ГИДРОТУРБИНЫ 

осевой гидр
зависимости

харак

Т)

са, являющихся основой для прогнозирования и 
ционных показателей ГТ. 
В настоящее время для совершенствования проточной части (ПЧ) широко 

используются методы расчетно-теоретической т и ПЧ путем многовариантного 
етические характеристики ГТ. 

При том используется многоуровневое описание рабочего процесса в виде комплекса 
математических моделей ( , характеризующихся разной степенью абстрагирования 
от реальной картины течения. При 

тического описания потока в ПЧ. Наиболее полные данные о кинематических 
характеристиках элементов ПЧ могут быть полу ены с помощью с временных 
численных методов расчета

Ч [1–3]. 
ко, проведение многовариантного анализа ПЧ на основе решен

ния лопастных систем в трехмерной постановке представляется весьма 
затруднительным в связи с большим числом переменных, влияние которых исследуется 
при пр ует также отметить, что само по с беоведении численного эксперимента. След

 детальной информации о внутренней
а, не позволяет выявить 

ставляющие потерь энергии. Задача установления таких закономерностей может 
быть решена при наличии небольшого числа переменных. При большом е 
переменных (а это имеет место при численном анализе) выявление влияния 
геометрических парамет ов ПЧ на структуру потока и потери энергии на основе 3-х 
мерных методов представляет значительные тру ности. 

 и потока в Другой подход к расчету и анализу кинематик ПЧ заключается в 
зовании приближенных кинематических моделе С помощью этих моделей 

определяются кинематические параметры потока в расчетных се ени ПЧ (рис. 1). На 
основании  этих  моделей  определяются отдельные виды потерь в элементах ПЧ. Такой 
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подход был использован в работах [4–6] при анализе рабочего процесса ради ьно-
осевых ГТ и в
такого

ал
 [7] при анализе потока в диагональных ГТ. Определенным достоинством 

ых моделей течения дает возмо
этапе ь  ь

послед  

хо

и о а

а этих параметров нужны для определения потерь энергии, расчета 
энергобалансовых характеристик, прогнозирования энергокавитационных показателей. 

Излагаемый метод расчета кинематических параметров потока базируется на 
совместном использовании: 

– упрощенной модели осредненного осесимметричного течения, приближенно 
учитывающей смещение поверхностей тока в полости рабочего колеса; 

– уравнения кинематической связи в элементарных решетках на 
осесимметричных поверхностях тока; 

– кинематического описания потока с помощью осредненных параметров. 
При разработке ПЧ оказывается необходимым знание как распределенных так и 

осредненных параметров потока в расчетных сечениях ПЧ (0–0, 1–1, 2–2, см. рис. 1). 
Распределенные характеристики в данном сечении – устанавливают зависимость 
кинематических параметров потока (

 подхода является возможность построения зависимостей кинематических 
параметров в расчетных сечениях ПЧ от геометрических и режимных параметров в 
аналитическом виде. 

Применение упрощенн жность уже на начальном 
ого режима, определить проектирования рассчитат  параметры оптимал н

кинематические параметры потока на входе и выходе из рабочего колеса (РК) и 
величины потерь энергии на этом режиме [4, 8, 9]. Для уточнения геометрии ПЧ на 

 трехмерные методы ующих этапах проектирования следует использовать
расчета. 

Целью данной работы является разработка приближенного метода расчета и 
анализа кинематических характеристик. 

В задачу работы в дит установление зависимостей кинематических параметров 
потока от геометрических и режимных параметров РК. 

 
Определение распределенных кинематических характерист к п ток  в 

расчетных сечениях ПЧ 
В процессе проектирования ПЧ необходимо знание распределения 

кинематических параметров потока в окрестности входных и выходных кромок 
(относительных углов потока перед РК, циркуляции и меридиональной скорости за РК 
и др.) как на расчетном, так и на нерасчетных режимах. Данные, получаемые в 
результате расчет

 – циркуляции скорости, меридиональной 
и окружной составляющих скорости) 
в каждой точке сечения от 
геометрических и режимных 
параме

 распре- 
деленных кинематических пара- 
метров 
и составляющих
точках расчетных сечений ПЧ, что 
дает возможность установить 
кинематические условия обтекания 
лопастных систем направляющего 
аппарата (НА) и РК. Эти данные 

um cc ,,Γ

 
Рис. 1 – Расчетные сечения проточной части РО ГТ 

тров. 
Методика расчета

сводится к определению углов 
 скорости потока в 
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должн
НА и РК с подводящими и отводящими органами ГТ. 

К
осредненных параметров. Процесс осреднения связан с переходом от действительного 

е параметров по поперечному сечению к 
распределением этих параметров. Для оценки 

параметров условия согласования входных и выходных 
исполь

уравнений для расчета кинематических характери
Последнее обстоятельство дает дополнительные возможности
опытных и расчетных данных, полученных при исследовании 
быстроходности

опаток, а также от формы полости в зазоре между 
лопастными системами направляющего аппарата
рассма его
анализ

та

ы использоваться при проектировании ПЧ для согласования лопастных систем 

инематика потока в каждом сечении также может быть описана с помощью 

потока с неравномерным распр делением 
некоторому потоку с равномерным 

элементов РК с потоком 
зуются данные как о распределенных так и осредненных параметров потока [8, 

10, 11]. 
Существенным отличием предлагаемого подхода является использование 

стик в безразмерной форме. 
 для привлечения 

элементов ПЧ близкой 
. 

Структура потока в области, ограниченной сечениями 0–0 и 1–1 зависит от 
геометрии направляющих л

 и рабочего колеса. В 
триваемой области поток можно считать осесимметричным и исходить при  
е из модели осредненного осесимметричного движения [12]. 
При определении кинематических характеристик в окрестности входной кромки 

РК исходим из предположения, что известны осредненные и распределенные 
кинематические характеристики НА (сечение 0–0), предс вленные в виде 
безразмерных зависимостей [12, 13]: 

( ) ( )
( )0aΓ

000
00

,
,

la
lamm

Γ
== ;                                                  (1) 

( )00

2
0

0 , laf
Q
Dcc m

m ==∗ ;     1 ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

Γ

max0

00

a
a

f
Q
D ,                                   (2) 

где m – коэффициент, учитывающий неравномерность вых
лопатки НА; l  – координата, отсчитываемая от го

одной циркуляции по высоте 
0  верхне  

ки ло ости; 
кольца НА вдоль выходной 

кром патки; ∗
mc0  – безразмерный коэффициент меридиональной скор 00 , Γmc  – 

соответственно меридиональная скорость и циркуляция потока в данной точке сечения 

0–0; ∫ dQ00  – осредненная величина иркуляции

При расчете потока в сечении 1–1 учитывается распределение циркуляции 0

Γ=Γ
1 ц . 
Q

 Γ  
вдоль выходной кромки лопатки и условие постоянства циркуляции на поверхности 
тока (ψ = const, ψ – функция тока). 

Относительные углы потока β1 в окрестности входной кромки находятся по 
формуле 

Q
m

kr1ctgctg
c*

1
11

′
−α=β ,                                                   (3) 

вытека

точке потока

ющей из известного соотношения, связывающего составляющие скорости в 

данной ctg 1111 β−= mcuc , (
Qu
Dk

3ω
=  – обобщенный режимный параметр, 

учитывающий подобие полей скоростей). Знание углов потока необходимо для анализа 
условий об

Q

текания входных кромок и расчета ударных потерь энергии в РК. 
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В работе [13] представлены систематизирован
данные о кинематических характеристиках НА в диапазоне
которые могут быть использованы при расчетно-теоретич

Меридиональна корость в фиксированной точке выходной кромки 
представляется в виде 

ные и обобщенные опытные 
 напоров Н = 45–500, 

еской отработке ПЧ. 
Для расчета распределения кинематических параметров вдоль выходной кромки 

лопасти исходим из упрощенной модели осредненного осесимметричного движения, 
приближенно учитывающего смещение поверхностей тока при изменении режима 
работы гидротурбины [12]. 

я с  

( ) ( )QlBlAc m 222 −ω= .                                                     (4) 
Коэффициенты и выражаются в зависимости от коэффициентов 

 [12]: 
2A  2B  

( ) ( )lNlM 22 ,

)()(
cos)( dlrlL

l

δ∫

cos)(
)(2 lL

dlrlP
lA

nl

δ∫
lP

b

n

b

l

l +−= ;       

∫ δπ
l

drlL cos)(2
=

n

b

l

l
lB )(2 , 

где 

;      

lL )(

∫ ∫∫
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
−=

n

b

n

b

n

b

l

l

l

l

l

l

dldllMlNdllMlP )(exp)()(exp)( 2 dllMlL
n

b

l

l ⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
−= ∫ )(exp)( ;

( )
δβ⎥

⎤⎡ 2вхrcd u

⎦ψ⎢
⎣

π+γβ−ω= cossincosctg2)( 2222 d
rlN . 

змерного коэффициента меридиональной скорости 

Обозначения сохранены такими же, как и в [12]. 
 Преобразуя выражение (4) к безразмерной форме, получим распределение 

безра
Q
Dcc m

m

2
2

2 =∗  вдоль выходной 

кромки [4]. 
)()()( 222 lBklAlc Qm ′′−′′=′∗ ,                                               (5) 

где 
1D

кромки лопасти. Коэффициенты 22 , BA

ll =′  – безразмерная координата, отсчитываемая от ступицы вдоль выходной 

′′  зависят только от закона распределения углов 
вдоль выходной кромки рабочего колеса l . 

Г2β  2

Для определения распределения углов 2β  вдоль вы
н ие кинематической связи относительных углов потока для каждой из 

элемен

ходной кромки используется 
урав ен

тарных решеток [4]: 

Q
a k

BkrBr 2
2

2
021

22
2 1 ′

⎟
⎟

⎠
⎜
⎜

⎝

−′′

где ark ,, 02β  – гидродинамические параметры данной элементарной решетки. 
Для густых решеток радиально-осевых РК коэффициент прозрачности очень мал 

rr
rk

rkkBrk 2
2

2

2
1

2
11

1
)1(ctg)1(ctgctg

′⎟
⎟
⎞

⎜
⎜
⎛

−
−−−β−+β

′′
=β ,                  (6) 
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и можно полагать k = 0. Активный радиус решетки находится по формуле Стодолы: 

γβ
π

22 za += sinsin1rr . 

При k = 0 зависимость (6) принимает вид 

Q
a k

B
r

r
r

2

2
2

2

2

022 1ctgctg
′
′

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−β=β .                                           (7) 

Q

режимов приводит, как показывают расчеты, к 
Изменение режимного параметра в диапазоне основных эксплуатационных 

несущественному изменению 
k  

2ctg β . 
Поэтому представляется оправданным без существенного ущерба для точности 
определять величину 2ctg β  для некоторого характерного режима (например, для 
оптимального), считая в дальнейшем величину 2β  неизменной от режима работы. 

Необходимые для расчета коэффициентов 2A′  и геометрические 

в расчетных точках выходной кромки от 
геомет

2

характеристики меридионального потока (углы δ, γ, кривизны 1K  и 2K ) находятся по 
принятому базовому потоку. Коэффициент меридиональной скорости ∗

mc2  определяется 
в расчетных точках выходной кромки для ряда значений режимного параметра Qk , по 
формуле (5). 

Зависимость циркуляции 

B′  

рических и режимных параметров находятся подстановкой значения 
QBAc m 222 −ω= , в формулу циркуляции за РК 

( )ωπ+ωπ=Γ 2 c22 QArr ∗β− 222222

Переходя к безразмерным параметрам, запишем зависимость безразмерного 
коэффициента циркуляции от безразмерных геометрических и режимных параметров 

tgB .                                       (8) 

( ) ∗∗ β′′π−β′′+′π=
Γ

222222
2

2
2 ctg2ctg2 BrkArr
Q
D

Q .                                  (9) 

Опытные данные, полученные в результате зондирования потока за РК в 
широком диапазоне напоров (Н =100–500 м) [4], были использованы для пос
зависимости коэффициент меридиональной скорости и коэффициент циркуляции от 
режимного параметра Графики (рис. 2, 3) показывают, что коэффи
меридиональной скорости и коэффициент циркуляции линейно зависят от режимного
параметра. Это подтверждает справедливость полученных зависимостей (5) и (9), 
устана х параметров потока за РК от его 
геомет

(5

троения 

Qk . циент 
 

вливающих cвязь кинематически
рических и режимных параметров. 
Распределенные кинематические характеристики потока вдоль выходной кромки 

), (9) используются для нахождения осредненной кинематической характеристики 

РК: ⎟⎟
⎠

⎜⎜
⎝

=
QQ

f ,  – выражающей связь осредненных циркуляций перед и за РК. 

Осреднение (9) по расходу приводит к выражению для коэффициента безра рной 
осредненной циркуляции [14]: 

⎞⎛ ωΓΓ DDD 3
12

Q
зме
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Рис. 2 – Зависимость ( )Qm kfc =′  Рис. 3 – Зависимость ( )Qkf
Q

 

DΓ2 =  

23

20

3

1
2

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ ω
−−

ω
=

Γ
Q
DFF

Q
DF

Q
D ,                                            (10) 

де г

( ) 22222
2

22
3

2
2

1 cosctg24
вт

ldBArBrF
nl

l

′δβ′′′+′′π= ∫
′

′

∗ ;   222
2

2
2

2
2

0 cosctg4
вт

ldBrF
nl

l

′δβ′′π= ∫
′

′

∗ ; 

( ) 222
2

2
2

22
3

2
2

2 cosctg4
вт

ldArArF
nl

l

′δβ′′+′′π= ∫
′

′

∗ . 

Численный эксперимент показывает малость члена формулы (10), содержащего 
23

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ ω
Q
D , по сравнению с другими членами правой части. Если им пренебречь, то 

получим линейную зависимость 
Q
D2Γ  от 

Q
D3ω . 

( ) ( ) Qkkk
Q
Dk

Q
D 212

2
11 Λ

π
−+µ−−

Γ
=

Γ .                                       (11) 

Формулы гидродинамических параметров пространственной вращающейся 
решетки РК находятся из сравнения (10) и (11) (с учетом 02 =F ): 

∫
′

′

∗ ′δβ′′π=µ
nl

l

ldBr
вт

222
2

2
2

2
2 cosctg4 ;                                                (12) 

( ) ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
′δβ′′′+′′π

π
=Λ ∫

′

′

∗
nl

l

ldBArBr
вт

22222
2

22
3

2
22 cosctg242 .                                (13) 

В рамках модели движения жидкости по фиксированным поверхностям тока 
формула (13) принимает вид 
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⎟
⎟
⎞

⎜
⎛

′δ′′π=Λ ∫
⎠

⎜
⎝π

′

′lвт

                                     (14) 
nl

ldBr 222
3

2
22 cos42 .         

Ранее было показано [15], что коэффициент осредненной циркуляции за РК 
Q

 

линейно зависит от режимного параметра Qk . В точках, расположенных на выходной 
кромке  имеет место линейная зависим

DΓ

ост коэффициента меридиональной скорости и 
коэфф

у 
простр

ливает связь безразмерных кинематических комплексов 
(коэффициентов

, ь 
ициента циркуляции от обобщенного режимного параметра Qk . 
 
Кинематическое описание потока с помощью осредненных параметров 
Приведем основные теоретические зависимости, описывающие кинематик
анственного потока в рамках модели осредненных параметров [15]. Основное 

уравнение устанав
 осредненных циркуляций) во входном и выходном сечениях РК, 

вращающегося с постоянной частотой вращения ω = const 

( ) ( ) Qkkk
Q

k
Q

212

2
11 Λ−+µ−−= ,              DD ΓΓ π                           (15) 

где  – гидродинамические параметры пространственной решетки. 
Уравнение не накладывает ограничений на пространственность и вязкость [15], 

поэтому оно справедливо для реального обтекания пространственной решетки РК. 
В сечениях, расположенных в пределах безлопастных участков ПЧ, 

кинематические комплексы практически не изменяются, поэтому можно полагать: 

 λµ,,k

Q
D

Q
D 10 Γ
=

Γ  и 
Q
D

Q
D 32 Γ
=

Γ . 

Гидродинамические характеристики лопастных систем (РК и НА) выражаются в 
зависимости от безразмерных кинематических комплексов во входных и выходных 

сечениях. Кинематическая характеристика НА устанавливает связь: ( )0
0 af
Q

D
=

Γ , где 

0a  – относительное открытие НА. 

Коэффициент гидравлического момента 2
кQ
DMkM ρ

= Γ
Γ  и коэффициента 

теоретического напора 2

4
T

T Q
DgHKH = , характеризующие силовое взаимодействие 

потока с РК, также выражаются в зависимости от кинематических комплексов во 
входном и выходном сечениях: 

Q
D

Q
DГ

Q
DГKH

3
21

T 2
1 ω

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

π
= ;                                              (16) 

( )
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
Λ

π
−µ+

Γ
π
−

=Γ QM k
Q
Dkk 21

22
1 .                                            (17) 

Осредненные значения меридиональной и окружной составляющих скорости 
находятся из равенства расхода и момента количества движения действительного и 
осредненного потоков в рассматриваемом сечении [15]: 
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σδdcm cos ;     ( )QrcdrcdcrcM uumu ρ=ρ=σδρ= ∫∫
σσ

cos . ∫∫ =σ= dcQ n
σσ

Формулы осредненных меридиональной и окруж
ти имеют вид: 

ной составляющих абсолютной 
скорос

brd
cm ~2cos
~

π
=

σδ
=
∫

QQ

σ

;        
Qr

cu ~
~

ρ
= , M

где 
∫
σ

σ

σδ
=

dcos
 – среднее значение радиуса в рассматриваемом сечении; 

∫
r~

σδdr cos

∫ σδ
π

= db cos~2
1  – параметр, характеризующ

σ

ий высоту ПЧ. 

 по расходу циркуляции в данном сечении 
r
Величина осредненной

( )
Q
MrcdQrc

Q u
Q

u ρ
π

=π=π=Γ ∫
2221 . 

Осредненные углы закрутки потока в расчетных сечениях 

Q
b

Q
Mb

c
c iiii

im

iu
i

Γ
=

ρ
π

==α 2

2~ctg . 

Осредненные углы потока в сечениях ПЧ выражаются через безразмерные 
комплексы 

ii S
Q
D1~ctg Γ

=α ,                                                        (18) 

где i – номер сечения; iS  – параметр характеризующий высоту ПЧ в i-ом сечении. 
Принимая 3210 , Γ=ΓΓ=Γ  из (18) находим связь осредненных углов потока в 

сечениях: 0–0 и 1–1: 

1
1

0 S
0 ~ctg~ctg α=α

S .                                                     (19) 

В соответствии с (18) осредненный угол потока в абсолютном движении в 
сечении 2–2: 

( ) ( ) QkSkSk
S
Sk 221

1
2 1

2
1~ctg~ctg −2 π

+µ−−α=α .                            (20) 

Осредненные углы потока в абсолютном и относительном движениях во 
входном и выходном сечениях РК связанны соотношениями: 

2,12,1
2

2,12,1
~ctg~

2
~ctg β−

π
=α Qr kSk ,                                           (21) 

где ∫= dQ
R
r

Q
kr 2

2
2,1

2,1
1~ . 

Угол потока за РК в относительном движении 

( ) ( ) Q
rr kS

k
kk

kSk
S
Sk

21

~~
11~ctg~ctg 2

2
1

2
22

21
1

2
2

π
⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

−

−
−Λ−+−−β=β .                  (22) 

Зависимости (18)–(22) дают возможность рассчитать осредненные углы потока в 
 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 65



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

расчетных сечениях ПЧ: 0–0, 1–1, 2–2, 3–3, если предварительно найдены 
гидродинамические параметры пространственной решетки Λµ,,k  и коэффициенты 

21
~,~

rr kk , характеризующие расположение  и выходной кромок в 
меридиональной проекции, а так же коэффициенты перехода iS  от кинематических 

комплексов 

входной

Q
DiΓ  к осредненным углам потока iα

~  и iβ
~  [4, 15]. 

Знание углов потока iα
~  и iβ

~  необходимо для представления характеристик 
потерь лопастных систем – зависимостей коэффициентов потерь, от кинематических и 
геометрических параметров [16]. Эти углы являются аргументами в функциональных 

зависимостях коэффициентов потерь НА и РК ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ α
= 0

0

0
НА , ctg a

S
fkh , 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ αβ
=

2

2

1

1
РК

 ctg, ctg
SS

fkh . 

Приведенное кинематическое описание потока может быть использовано для 
определения потерь энергии в элементах ПЧ [9, 16], а также для исследования влияния 
геометрических и режимных параметров на кинематические и энергетические 
характеристики ГТ. 

Результаты расчета распределенных и осредненных параметров потока во 
входном сечении РК используются для определения потерь, обусловленных отрывом 
потока при обтекании входной кромки. Данные расчета потока в окрестности выходной 
кромки

 

 РК используются для определения циркуляционных потерь. Как известно эти 
категории потерь оказывают наиболее существенное влияние на формирование 
энергетических характеристик ГТ. 

Для определения потерь трения в лопастных системах РК и НА может быть 
использован приближенный метод расчета средних по профилю относительных 
скоростей на сторонах давления д

~W  и разряжения р
~W  [4]. 

Заменяя действительный поток с неравномерным распределением скорости 
вдоль профиля некоторым условным потоком с постоянным распределением скоростей 
с помощью законов сохранения можно получить следующие формулы для средних (по 
профилю) относительных скоростей на сторонах разряжения р

~W  и давления д
~W  в 

зависимости от осредненных углов потока [4]: 
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~~~~~
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⎫
⎪
⎧

~W

Смысл обозначений приведен в [4]. 
Формулы (23) и (24) дают представление средних по профилю скоростей на 

стороне разряжения и давления (по отношению к осредненной относительной скорости 
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2
~W  на выходе из рабочего колеса) в зависимости от геометрических параметров РК и 
осредненных углов потока. 

Формулы (23) и (24) используются для приближенного определения толщины 
потери импульса на профиле рассматриваемой средней решетки профилей **δ , что 2

необходимо для оценки трения в РК 
t

l**
2

тр ~sin
2δ

=ζ . 
2

В [13] получена приближенная формула для к
β

оэффициента потерь трения в РК: 

⎥
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⎢
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⎟
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⎠

⎞
⎜
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⎛
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⎟
⎠

⎞
⎜
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⎛

β⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
+=ζ

26,3

2

р

26,3

2

д

24
1тр ~

~
~
~

~sin
111

Re

0153,0
W
W

W
W

kb

.                            (25) 

Зависимости (23)–(25) позволяют исследовать влияние геометрических и 
режимных параметров на величину коэффициента потерь трения, являющегося одним 
из основных критериев для оц  гидродинамических качеств лопастных систем. енки
Форму

з ь

лей рабочего процесса. На основании этих моделей решается 
обшир

 

Э ки мат

в   
актеристики. Эти данные используются для согласования РК с 

подвод рбины в процессе совершенствования 
ПЧ ГТ. 

Список

Astronautics, 1986. 3. Андерсон, Д. Вычислительная гидромеханика и теплообмен: в 2-х 
томах [
4. К то
пос 5. 

к СумДУ. – Вип. 13(59), 
тик

. Диагональные гидротурбины [Текст] / В.С. Квятковский. – М.: Машиностроение, 
1971. 8.  оптимальный режим 
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Вестник Харьковского государственного политехнического университета. – Х., 1998. – № 15. – С. 50-57. 

лы (23)–(25) пригодны также для расчета средних скоростей и коэффициентов 
потерь трения в частном случае неподвижной круговой решетки НА 
( 1,1,0 =θ==ω bk ). 

Приведенные ависимости, отражающие связ  осредненных кинематических 
параметров с геометрическими и режимными параметрами, могут быть положены в 
основу построения моде

ный круг вопросов при проектировании ПЧ: выбор основных геометрических 
параметров, прогнозирование показателей гидромашин и их оптимизации и др. 

 
Выводы 
1 Установлен линейный характер зависимости коэффициентов меридиональной 

скорости циркуляции в точках выходного сечения РК от обобщенного режимного 
параметра. тот вывод подтверждается опытными данными о не ических 
параметрах потока, полученными путем зондирования потока за РК. 

2 Изложенный метод расчета позволяет исследовать влияние входных и 
выходных геометрических параметро  РК на его распределенные и осредненные 
кинематические хар

ящими и отводящими органами гидроту
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к
радіально-осьової гідротурбіни. Поряд з розподіленими параметрами 

приводяться основні теоретичні залежності, що описують кінематику просторового потоку в рамках 
моделі осереднених параметрів. Показана доцільність вживання при еденого кінематичного розрахунку 
розподілених і осереднених характеристик для оцінки умов обтікань ідних і вихідних кромок лопаті. 

Ключові слова: радіально-осьова гідротурбіна, робоче колесо, кінематичні характеристики, 

at
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Наведено наближений метод розрахун у кінематичних параметрів потоку на вхідних і вихідних 

кромках робочого колеса 

в
 вх

проточна частина. 
 
The close method of calculation of kinem ics parameters of stream is expounded in the vicinity of 

entrance and output edges of runner of Francis turbine. Along with the up-diffused parameters basic theoretical 
dependences over, describing the kinem tics o  spatial stream.  

Keywords: Francis turbine, runner, hydrodynamic characteristics, flow space. 
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. ГАСЮК, к . тех у

 ОПТИМИЗАЦИЯ 
АЧА В ТЕ ННЫ НАСОСОВ ВНУТРЕННЕГО 
АЦЕ И ЗАДАННОМУ РАБОЧЕМУ БЪЕМУ 

 стат ж э по пр вани ющ узлов  к объе м 
мно тери тимизации. ый й во моде как псевдокритер  с 
кри льным че

люче ва ре со н п ч е тич ая 
мод итер ок ль м

е
сравне

в  

р
ЗП) мо

я ри  п н
я

о решения. 

актеристики его 
функ

анта решения 
задачи, в которых значения рабочего объема не выходит за пределы допуска 
осуществлялся вручную, что существенн затруднял анализ полученных решений. 
Алгоритм поиска оптимального решения необоснованно усложнен и учитывает 
дополнительные этапы характерные при проектировании редукторов. Принятые 
значения диаметра окружности вершин da02, коэффициента смещения X02 и толщины 
зуба  S02 на делительной  окружности долбяка не учитывают  в полной мере рекоменда- 
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ПОЭТАПНАЯ 

 УЗЛО
МНОГОКРИТЕРИАЛЬНАЯ

К ЮЩИХ
Я ПО 

 СШЕ РЕ Х 
З ПЛЕН   О
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ная опти
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Введение 
К настоящему времени шестеренны  насосы внутреннего зацепления (НШВ) по 
нию с насосами внешнего зацепления получают опережающее развитие за счет 

исключения запирания рабочей жидкости (РЖ) в межзубовых впадинах, расширения 
зон всасы ания и нагнетания, повышения давления до 30 МПа, рабочего объема до 
250 см3, снижения пульсаций подачи до (2–3) %, снижения минимального уровня шума 
(менее 68 дБА). Дальнейшее совершенствование данного типа гидромашин связано с 
постановкой и решением оптимизационных задач применительно к зубчатой передаче 
(ЗП), качающему узлу (КУ) и НШВ в целом. В этом случае ряд функциональных 
ограничений по толщине зубьев колес по окружности вершин, радиальных зазоров во 
впадинах колес, по интерференциям зубьев колес с переходными кривыми, по 
кинематическим парамет ам (удельным скольжениям, образующих силовые факторы в 

жно принять за критерии и в целом повысить показатели качества НШВ. 
Настоящая стать  посвящена многок териальному роектирова ию КУ, как 

основному узлу НШВ, и содержит предложени  к поэтапному подходу поиска 
оптимальног

 
Анализ предшествующих исследований 
В работе [1] решается задача многокритериальной оптимизации КУ НВШ с 

эвольвентным зацеплением на основе метода исследования пространства параметров 
(ИПП) [2] с 21 варьируемыми параметрами, принятыми 15 функциональными 
ограничениями и 9 критериями, отражающими различные хар

ционирования (коэффициент перекрытия, удельные скольжения в нижних точках 
активного профиля, значения радиальных зазоров, толщины зубьев по окружности 
вершин шестерни и колеса и др.). Задача решается поэтапно с элементами локальной 
оптимизации. Модель усложнена выражениями по модификации поверхности зубьев 
шестерен, которая в НШВ практически не используется. Выбор вари

о 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 69



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

ции справочного пособия [3], в связи с чем ряд значений в таблицах испытаний 
содержит погрешности. В работе [1] отсутствует один из важных критериев – 
пульсация подачи. 

Работа [4] посвящена оптимизации параметров НШВ с эвольвентным 
зацеплением. Авторы отмечают, что проектирование НШВ является сложным 
процессом и поиск лучшего решения связан с оптимизацией параметров профиля 
зубьев колес насоса и конструктивных параметров. Подробно рассмотрен вопрос 
пульсации подачи и соответственно пульсации давления, вызывающей шум насоса. В 
качестве варьирующих параметров при оптимизации приняты: число зубьев колеса Z2 
смешения X1 и X2 колес, угол профиля исходного контура α, модуль m и коэффициент 
головки шестерни при выбранном Z1. Параметрические ограничения представлены 
неравенствами 0 ≤  1; 0 ≤ X2 ≤ 1; 14 ≤ Z2 ≤ 20; 15° ≤ α ≤ 30°; 0 ≤ ≤ 1; 1 ≤ m ≤ 5. За 
единственный критерий принята пульсация подачи σ → min,  по мнению 
авторов, влияет не только на шум насоса, но и на динамические характеристики всей 
гидросистемы и на профиль зуба. Поскольк критерий и большинство функциональных 
ограничений являются нелинейными функциями конструктивных и варьируемых 
параметров оптимизация КУ рассматривается как задача нелинейного 
программи : Z1 = 13; 
Z2 = ; X α Однако здесь 
реше ва зацепления 
как ости вершин, 
коэфф  и ут быть приняты за критерии многокритериальной 
оптим

й X1 и X2 на 
полож ения (точки вхождения в зацепление) и конечной 
точки й зацепления. 
Авто  является 
обяза зу зацепления с малой разницей зубьев и с 
полож , максимума и 
мини зно сравнить с 
анало  [6]. 

естерни и колеса 
НШВ ления приводят к 
полом ь ной их непригодности. Приведенные в статье 
функ енции различного 
рода, еютс х [3, 8] и СТ. о повышает достоверность их 
ввода

цело
е ся объектом тим ции с принятыми или 

азначенными в процессе постановки и решения оптимальных задач критериальными 
о

 
ате  модель КУ атурному образцу, в части функциональных 

уравн
задачи следует 

исклю коэффициента 
смещ  насоса, 

 *
1ah  

 X1 ≤  *
1Qh  

которая

у 

рования. В ль  е е результатырезу тате решения получены сл дующи
= 0,82; ε  = 1,05; σ = 2,08 %. 17; X1 = 0,6 2 = 0,77; α = 25°; *

1ah  
на лишь однокритериальная задача, хотя такие показатели качест
радиальные зазоры колес, толщины зубьев колес на окружн
ициент перекрытия  др. мог
изации. 
В работе [5] анализируется влияние коэффициентов смещени
ение начальной точки зацепл

 зацепления (точк выхода и из зацепления), называемых зоно
ры отмечают, что предварительным условием проектирования НШВ
тельное наличие бчатого 
ительным смещением. Предложены уравнения мгновенной подачи
мума ее, рабочего объема и пульсации подачи, которые целесообра
гичными выражениями работы
В работе [7] отмечается, что при небольшой разнице зубьев ш

 возникает интерференция зубьев и интерференция колес. Эти яв
ке деталей вплот до пол
циональные ограничения, обеспечивающие отсутствие интерфер
им я в отечественных работа  ГО  Эт
 в модель КУ. 
В  жно отме л щ : м мо тить с едую ее
– НШВ явля т  многокритериальной оп иза

н
граничениями; 

– литературные источники [1, 3, 8] позволяют обосновано построить
м матическую , адекватную н

ений и ограничений; 
– при формировании алгоритма решения многокритериальной 

имизаций (зависимостей влияния чить этапы локальных опт
ения колес на зону зацепления, угла зацепления на коэффициент подачи
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коэфф циент пульсации и др.), при которых варьируется 
только

ом пе п  критериальных ограничений определяется 
Паре  назначенных 
крите

ериальных ограничений формирует множество 
реше бочего объема 
как п

ся ограничения на заданный рабочий объем 
конкретног т определение 
оптима

колеса Х2 зацепления

  

ициент головки зуба на коэффи
 один параметр, а остальные принимаются постоянными. 
Постановка задачи 
Рассматривая КУ НШВ, как объект многокритериальной оптимизации, следует в 

математическую модель включить: 
– функциональные уравнения, определяющие параметры КУ зуба, 

кинематические параметры, рабочий объем; 
– варьируемые параметры и их ограничения. 
В качестве метода многокритериальной оптимизации принимается метод (ИИП), 

хорошо зарекомендовавший себя при решении конкретных задач в различных отраслях 
науки и техники. Алгоритм поиска оптимальных решений на основе предварительных 
сследований характеризуется следующими этапами: и

– на перв эта ри отключении
тово множество большого размера для корреляционного анализа
риев; 

– второй этап с включением крит
ний, в которых соде ится инрж формация о диапазоне изменения ра
севдокритерия; 

– на третьем этапе вводит
о Н

льного ре
ШВ, что уменьшает множество D, из которого и следуе
шения. 

ММ КУ включает уравнение [3, 8] геометрических параметров зубчатой 
передачи – делительное межосевое расстояние а = 0,5 (Z2 – Z1)m; коэффициент 
разности смещений  и шестерни Хd =  – Х1; угол  
inv αw = inv α + 2Xd tgα/(Z1 – Z2); межосевое расстояние aw = acos α/cos αw; 
делительный диаметр шестерни d1 = Z1m, колеса d2 = Z2m, долбяка d02 = Z02m и др. всего 
26 уравнений; углы и радиусы кривизны профиля зуба в точке по окружности вершин 
шестерни αa1 = arccos(db1/da1), колеса αa2 = arcсos(db2/da2) и долбяка 
αa02 = arccos(db02/da02) всего 9 уравнений; 5 уравнений позволяют вычислить шаг зубьев, 
длину линии зацепления, шаги по начальной и основной окружностям, коэффициент 
перекрытия. Важной составляющей модели являются формулы кинематических 
параметров (их 11). 

Рабочий объем НШВ согласно работе [6] 

( ) ⎥
⎤

⎢
⎡

⎟⎟
⎞

⎜⎜
⎛
−−−++π= 1

2
ш12

2
12

1211
н

o
ldhdhhhdbV ww

w , 
⎦⎣ 22 ww

где                                                   
⎠⎝ 12dd

( ) 2
в

22
ш 364 Pl αα ε+ε−= . 

Здесь b – ширина колес; dw1, dw2 – диаметры начальных окружностей колес; 
h1, h2 – высота зубьев колес; εα – коэффициент перекрытия; Рв – шаг по основной 
окружности. 

В качестве варьируемых параметров приняты: Z1, Z2, α, *
1ah , С*, m, Х1, Х2, db02, z02, 

*
1fh  – коэффициент ножки зуба шестерни, *

2ah  – коэффициент высоты головки зуба 
колеса, x02 и «в» (всего 14 параметров). Варьируемые параметры совместно с 
диапазоном изменений составляют параметрические ограничения. 

Функциональные ограничения, выполнение которых обеспечивает 
работоспособность КУ, а также 9 критериев изложены в работе [1] и поэтому в статье 
не приводятся. 
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В качестве 10-го критерия принимается пульсация подачи [6] 
( )

( ) ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−++ 2

2
2

12
121124 h

d
dhhhdd

w

w
ww

Определение начальных значений варьируемых

−
=σ

2
ш12 ldd ww . 

 параметров долбяка da02, z02 и x02 
ыпол решения уравнений: в няется путем совместного 

( )02
*
02

*
020202 222 xhczmda +++= ;                                             (1) 

π−
α

=
tg2

02
02 m

x ;                                                           (2) 5,0 ms

⎟⎟
⎠

⎜⎜
⎝

α−α+= 02
02

02
0202 invinvtg25,0

z
xds ;                                     (3) 

⎞⎛ α+π

02

02
02

cosmzcos
d

α
=α

при заданном значении s02 (толщины зуба долбяка на делительной окружности) [8]. 
Решение 
Задача оптимизации КУ в многокритериальной постановке в соответствии с 

принятым алгоритмом решается применительно к НШВ на номинальное давление 
25 МПа с рабочим объемом 13 см3. Полученное на первом этапе большое множество 
решений (за счет отключения критериальных ограничений) 131 из 500 пробных точек 
позволило определить коэффициенты корреляции Ri,j между критериями (таблица 1) 
согласно уравнению [2] 

                                                       (4) 

( )( )
ji

n
jnjini

ji

FFFF
R

σσ

−−
=
∑
=

КТ

1
,,

, , 

где i, j – номера критериев, выступающих в качестве параметров (случайных величин); 
KT – число точек в таблице испытаний; Fi,n – значение i-го критерия точки n; 

Fj,n – значение j-го критерия точки n; ∑
=

=
КТ

1
,КТ

1
n

nii FF , ∑
=

=
КТ

1
,КТ

1
n

njj FF  – среднее 

арифметическое отклонение i-го и j-го критериев. При KT → ∞ iF  и jF  стремятся к 

математическим ожиданиям; ( )∑
=

−=σ
КТ

1

2
,КТ

1
n

inii FF , ( )∑
=

−=σ
КТ

1

2
,КТ

1
n

jnjj FF  – среднее 

квадратическое отклонение i-го и j-го критериев. При KT → ∞ подкоренные выражения 
стремятся к дисперсиям. Подчеркнем, что коэффициент корреляции характеризует не 
вязкую зависимость, а только линейную. Известно, что метод ИПП позволяет принять 
любые критерии, не заботясь об их независимости. Линейно зависимые критерии не 
затрудняют исследования пространства параметров и не мешают выбору 
критериальных ограничений. Но нахождение важнейших критериев представляет 
практическую значимость для корректировки постановки задачи, построения 
различных аналитических методов приближенного изучения объекта и др. 

Наибольшее значение коэффициента корреляции, равное 0,985, определено 
между критериями F5 = C2 (радиальный зазор во впадине колеса) и F8 = Sa1 (толщина 
зубьев по поверхностям вершин шестерни). 
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С ростом С2 растет Sa1. Это подтверждается физической картиной зацепления и 
уравнениями ЗП. Поэтому один из критериев является лишним. С увеличением С2 
растет тороны с ростом 
Sa1 пов я головки 
зуба. В  значимость критериев С2 
и Sa1 практически одинакова и поэтому дальнейшие исследования выполнялись с их 
участи

Таблица 1 

 замкнутый объем, а также «вредный» объем насоса. С другой с
ышается изгибная прочность зуба и снижается возможность скалывани
 данном конкретном случае корреляционного анализа

ем. 

Коэффициенты корреляции критериев оптимизации КУ НШВ 
 

Коэффициенты корреляции Критерии F1 F2 F3 F4 F5 F6 F7 F8 F9 
F2 0,690 – – – – – – – – 
F3 0,087 0,480 – – – – – – – 
F4 0,025 –0,120 0,040 – – – – – – 
F5  0,040 0,260 –0,410 – – – – –  0,573
F6 0,038 –0,019 0,390 0,165 –0,210 – – – – 
F7 –0,360 0,225 0,823 –0,165 0,715 0,202 – – – 
F8 0,520 0,060 0,370 –0,387 0,985 –0,144 0,794  – –
F9 0,540 0,324 0,390 0,730 –0,624 0,017 –0,074 –0,556 – 
F10 0,200 0,277 –0,440 –0,610 0,224 0,157 –0,028 0,224 –0,578

Примечание: в рамке обозначено значение тесной корреляционной связи 

и для трех пар критериев с разными 
коэфф н а з

5 и 8 образуют 
линейн

9 = Sa2 замен 0
 

 псевдокритерия находятся в 
иапазоне 10,638–13,784 мм. Принятый допускаемый диапазон 12,85–13,15. После 
включения допускаемого диапазона V0 из 11 решений рис. 2 осталось три решения
(рис. 3), содержащие V0, равными 13,005 (в

 
Графически корреляционная связь между парами критериев выглядит в виде 

проекции возможных решений на плоскости, образованной парами этих критериев 
для Z. 

На рис. 1 показаны три таких проекци
ицие тами корреляции: н  рис. 1а с минимальным начением R2,6 = –0,019; на 

рис. 1б со значением R3,7 = 0,823 и на рис. 1в со значением R5,8 = 0,985. Как видно из 
приведенных рисунков, при очень малых R значения критериев хаотически разбросаны 
на плоскости. При R3,7 = 0,823 значения критериев начинают группироваться в 
линейном направлении и, наконец, при R5,8 = 0,985 значения критериев 

ую зависимость. 
При выполнении первого этапа были приняты следующие параметрические 

ограничения: Z1 = 13; Z2 = 20; α = 25°; *
1C  = (0,55–1); *

2C  = (0,2–1); m = 2,25 мм; 
X1 = (0,1–1); X2 = (0,2–1); da02 = 34,4 мм; z02 = 13; 1fh  = (0,8–1); 2ah  = (0,8–1); x* *

02 = 0,02; 
b = 13,5 мм. 

На втором этапе в ММ введены критериальные ограничения за исключением 
допуска на отклонения псевдокритерия V0 относительно значения 13 см . В тексте 
подпрограммы CF пакета ОРТ критерий F  ен на V  (с целью вывода на 
экран) а а

2

. Н  рис. 2 изображен  таблица испытаний, включающая 11 решений, каждое из 
которых содержит значения 9 критериев и псевдокритерия V0, удовлетворяющих 
параметрическим, функциональным и критериальным ограничениям. 

При этом параметрические ограничения, за исключением параметра «в» вместо 
3,5 принят 13,6 мм, остались неизменными. Значения1
д

 
 двух решениях) и 13,054 мм. 
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а 

 
б 

 
в 

Рис. 1 – Проекции распределений возможных решений в плоскости критериев: 
а – R2,6 = –0,019;   б – R3,7 = 0,823;   в – R5,8 = 0,985 
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№ точки   значение критериев 
1  1.043  .567 -.016 1.032 .802 2.759 6.288 
1.842 12.827  1.190  
2  1.031  .673 -.011 .245 1.099 2.922 6.567 
2.221 10.941  1.394 
3  1.038  .136 -.170 .906 .719 1.204 4.849 
1.512 11.161  1.367 
4  1.049  .524 -.033 1.234 .861 1.573 6.187 
1.926 13.005  1.174 
5  1.035  .669 -.006 1.359 .899 1.690 6.375 
1.933 13.005  1.174 
6  1.037  .450 -.055 .693 1.010 1.264 6.165 
2.140 11.733  1.301 
7  1.031  .142 -.141 1.625 .345 .328 4.722 
.999 13.054  1.170 
8  1.032 .626 -.009  1.041 3.061 6.606 
2.183 11.261  
9  1.034  
1.873 10.
10 1.0
1.665 12.092  1.262 
1

 

6.375 

3

аний, полученная из табл. рис. 2 после включения поля допуска V0
 
Здесь еще включен псевдокритерий V0, чтобы видеть в каждом решении абл. 

рис. 3 параметра «в» с 13,6 до 13,65 мм таблица 
испытаний с 3 до 4 решений (рис. 4) и V0 имеет 
следующие значения: 12,874; 13,053 (в двух решениях)  13,102 мм. 

 решений
выбор 

 

.802 2.759 6.288 
1.842 12.874  1.190 
2  1.049  .524 -.033 1.234 .861 1.573 6.187 
1.926 13.053  1.174 
3  1.035  .669 -.006 1.35 .899 1.690 6.375 
1
4  1
.999 1

Рис. 4 – Таблица испытаний, полученная при параметре в = 13,65 мм 

 .226
1.355 
.153 -.175 .757 .970 .606 5.095 

638  1.434 
39  .332 -0.91 1.199 .733 2.128 5.443 

1 1.030  .413 -.057 1.920 .713 .733 5.743 
1.674 13.724  1.113 
F8 F1/F9  F2/F10   F3 F4 F5 F6 F7 
  № критериев и псевдокритерия в тексте программы ОРТ 
  Физический смысл и размерность критерия 
Sa1 Ea/V0  TT1/G   TT2 C1 C2 P1 P2 
мм -,см3      -    -     - мм мм мм мм 

Рис. 2 – Распечатка таблицы испытаний при многокритериальной оптимизации КУ НШВ 
с указанием номера критерия в программном обеспечении пакета, его обозначении в мм и размерности 

 
№ точки   значение критериев 
1  1.049  .524 -.033 1.234 .861 1.573 6.187 
1.926 13.005  1.174 
2  1.035  .669 -.006 1.359 .899 1.690 
1.933 13.005  1.174 

  1.031  .142 -.141 1.625 .345 .328 4.722 
.999 13.054  1.170 
 
Рис. 3 – Таблица испыт

 т
значения V0. При увеличении 

 (множество D [2]) увеличилось 
 и

 вс  критерииСреди  рис. 4 нет ни одного, чтобы е  были лучше. Поэтому 
оптимального решения может быть основан на выборе варианта с большим 

числом критериев, имеющих лучшее значения. На основе анализа данных рис. 4 этому 
условию отвечает решение 3, принимаемое за оптимальное. 

№ точки   значение критериев 
1  1.043  .567 -.016 1.032 

9 
.933 13.053  1.174 

.031  .142 -.141 1.625 .345 .328 4.722 
3.102  1.170 
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Выводы 
1 Выполненный обзор работ, связанных с улучшением показателей качества КУ 

показал, что НШВ и его основные узлы являются объектами  
оптимизации. 

многокритериальной

2 Разработанная математическая модель, включающая уравнения 
геометрических и кинематических параметров, ограничения и критерии, представлена 
в виде удобном для поэтапного подхода решения задачи оптимального проектирования 
КУ методом исследования пространства параметров, начиная с корреляционного 
анализа на первом этапе принятых критериев до решения поставленной задачи на 
третьем этапе. 

3 Обеспечение заданного рабочего объема реализуется путем ввода в 
математическую модель его как псевдокритерия с критериальным ограничением в виде 
поля допуска. 

4 Предлагаемый поиск оптимального решения основан на выборе из множества 
D решения, содержащего большее число критериев с лучшими значениями. 
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The article discusses a phased approach to design leecher nodes as objects of multi-objective 

optimization. A given displacement is introduced into the model as a criterial psevd
nt

multi-objective optimization. 
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ЛИЗ АЭРОУПРУГОГО ПОВЕДЕНИЯ 

потоке идеального газа. Выполнен численный анализ 

Введение 
Повышение фективности газот ей  пр

широ лятора й формы. Для 
обе уатации га ся 
необ упругого ого, 
чтобы исключить возможность проявления а о ка

о анализа [1–4], в котором предполагается, что движение лопаток 
описы

ния 
колебл

На основании анализа современного состояния проблемы аэроупругости 
турбомашин и существующих методов прогнозирования флаттера можно заключить, 
что наиболее перспективным подходом в исследовании аэроупругого поведения 
лопаточного венца турбомашины является подход, основанный на трехмерной модели 
нестационарной аэродинамики и модальном анализе движения лопатки. 

 динамики уги
[5–8]. 

показало хорошее 
качест

С использованием разработанного метода проведен численный анализ 
аэроупругих характеристик лопаточного венца компрессора в пространственном потоке 
газа при заданных гармонических колебаниях лопаток с учетом 6-ти собственных форм 
при различных углах сдвига по фазе колебаний лопаток. 
 
 

 
© В.И. Гнесин, Л.В. Колодяжная, А.А. Колесник, 2014 

21.165  
 

ЧИСЛЕННЫЙ АНА
ЛОПАТОЧНОГО ВЕНЦА ВЕНТИЛЯТОРА КОМПРЕССОРА 

 
Представлены метод и алгоритм решения связанной задачи нестационарной аэродинамики и 

упругих колебаний лопаток в трехмерном  
аэроупр харакугих теристик лопаточного венца вентилятора компрессора современного авиационного 
двигателя. 

Ключевые слова: лопаточный венец компрессора, гармонические и связанные колебания, 
аэродемпфирование, флаттер. 
 

эф урбинных двигател связано с именением 
 сложной пространственнокохордных лопаток венти

спечения надежности экспл
ходимость прогнозирования аэро

зотурбинного двигателя появляет
поведения  лопаточного венца для т
эроупруг й неустойчивости, такой к 

флаттер. 
Традиционный подход к расчету флаттера облопаченных дисков основан на 

методе частотног
вается гармоническими функциями по времени с постоянным углом сдвига фаз 

между соседними лопатками. Этот подход игнорирует эффект обратной связи влия
ющихся лопаток на основной поток газа. 

В Институте проблем машиностроения НАН Украины развиты новые подходы к 
моделированию аэроупругих явлений, основанные на маршевой по времени схеме, 
включающей интегрирование уравнений аэродинамики и  упр х  колебаний 

Сопоставление теоретических и экспериментальных результатов, проведенное 
для стандартных конфигураций лопаточных венцов [5–7], 

венное и количественное соответствие как по интегральным характеристикам 
(коэффициент аэродемпфирования), так и по локальным (амплитуда и фаза 
нестационарного давления). 
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Аэроупругая модель 
Рассматривается обтекание трехмерным иде го а в

венца вентилятора с лопатками, колеблющ  собственным формам при 
заданных законах гармонических колебаний и межлопаточном угле вига по фазе 
колебаний лопаток (МЛФУ). 

Лопаточный венец компрессора представл
состоящую из 18 лопаток. Меридиональная
сечения, формирующие лопатку компрессора, 

Трехмерный трансзвуковой поток невяз
осевой турбомашины рассматривается в и , включ
колесо (РК) компрессора, вращающееся 
описывается полной стемой нестационарны
интегральной форме онов сохранения [5]. 

 потоком ально газ ращающегося 
имися по

сд

яет собой кольцевую решетку, 
 проекция проточной части и плоские 
приведены на рис. 1. 
кого нетеплопроводного газа через венец 
зической области ающей рабочее 
с пос

 ф
тоянной угловой скоростью, и 

х уравнений Эйлера, представленных в си
зак

∫ =Ω+ 0dH∫∫
Ω
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; nr  − 
единичный вектор внешней нормали; p  и ρ − давление и плотность; ω − угловая 
скорость вращения; 321 ,, υυυ  − компоненты вектора скорости υr ; a  и  − проекции 1e 2ea
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222
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2
1 rE  − полная энергия единицы 

⎠
объема ε − внутренняя энергия единицы массы; r − расстояние до оси вращения; χ − 
показатель адиабаты. 

Система уравнений (1) дополняется уравнением состояния совершенного газа 

; 

ρ−
=ε

p
k 1

1 , 

где ε – внутренняя энергия единицы массы; k – коэффициент адиабаты. 
Учитывая непериодичность потока в окружном направлении, следует в 

расчетную область включать все лопатки РК. 
Уравнения (1) интегрируются в расчетной области, включающей полную дугу 

окружности, т.е. количество межлопаточных каналов равно количеству лопаток. Число 
межлопаточных каналов N и сдвиг по фазе колебаний лопаток δ связаны соотношением 
Nδ = 2πj, j − целое число. 

Разностная сетка разбивается на N-сегментов, каждый из которых включает одну 
лопатку и имеет протяженность в окружном направлении, равную шагу ротора. 

В свою очередь, каждый из сегментов дискретизируется с использованием 
гибридной H−H сетки. При этом внешняя H−сетка для канала ротора остается 
неподвижной в течение всего расчета, а внутренняя H−сетка перестраивается на 
каждой итерации по заданному алгоритму так, что ее внешние узлы остаются 
неподвижными, а внутренние жестко связаны с колеблющейся лопаткой. 
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а б 

Рис. 1 – Лопаточный венец вентилятора: 
а – меридиональная проекция лопатки вентил

б – тангенциальные проекции исходных сечений раб
 
раз

чных сечений − 30. Количество узлов в каждом тангенциальном 
сечени в

фекты в лопаточном венце вызваны 
вращением рабочего колеса в неравномерном потоке

твием п

 

ятора; 
очей лопатки 

На рис. 2а,б приведены фрагменты ностной сетки – меридиональное сечение 
(рис. 2а) и тангенциальное сечение в среднем сечении лопатки (рис. 2б). Количество 
тангенциальных сето

и  направлении оси y – 41, в направлении оси z – 103. Таким образом, 
количество сеточных узлов в каждом межлопаточном канале – 30×41×103 = 126690. 

Предполагается, что нестационарные эф
 и колебаниями лопаток под 

дейс  нестационарных аэродинамических нагрузок, а оток на бесконечности 
перед и за венцом является однородным с малыми возмущениями, 
распространяющимися из расчетной области вверх и вниз по потоку. Поэтому 
постановка граничных условий на проницаемых границах основана на одномерной 
теории характеристик. 

В общем случае, когда осевая скорость является дозвуковой, полная система 
граничных условий может быть представлена в виде: 

– на входе в венец 
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p а еЗдесь 00 ,T  – заторможенные температур  и давление в н подвижной системе 
координат; α, γ – углы потока в тангенциальном и меридиональном сечениях перед 
лопаточным венцом; p – статическое давление за лопаточным венцом. 

Дискретная форма уравнений (1) получена для произвольной пространственной 
деформируемой разностной сетки в виде [8] 
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2
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2
1

2
1 ,,,,3132 =Ω⋅+σ−σ+σ− +++++++ kjikjikkj HFFF . 

десь нижние и верхние индексы соответствуют «старым» и «новым» ячеЗ йкам; 
{ }Ef ,, υρρ=

r
 – символический вектор искомых величин;  – «большие» 

величины на «средних» гранях ячеек; σ и  – площадь и нормальная скорость центра 
грани. Газодинамические параметры на «средних» гранях находятся из решения задачи 
Римана с использованием итерационного процесса [9]. 

 

321 ,, FFF
 nw

  
а б 

 

Динамическая колебл

Рис. 2 – Разностная сетка: 
а – в меридиональной плоскости (i = 1, 2, …30 – номер сеточного тангенциального сечения); 

б – в тангенциальной плоскости
 

 модель ющейся лопатки в линейной постановке 
описывается матричным уравнением 

[ ] ( ){ } [ ] ( ){ } [ ] ( )} [ ]Ft{ xuKtxuCtxuM =++ ,,, &&& ,                                    (2) 
где [ ]M , [ ]C  и [ ]K  − матрицы масс, механического демпфирования и жесткости 
лопатки соответственно; {u (x, t)} – перемещение лопатки; [ ]F  − вектор 
нестационарных аэродинамических нагрузок. 

дС использованием мо ального подхода 

( ){ } ( )[ ] ( ){ } ( ){ } ( )∑
=

==
N

i
ii tqxUtqxUtxu

1

, , 

где ( )xUi  − вектор перемещения лопатки по i-й моде, ( )tqi  − модальный коэффициент, 
соответствующий i-й моде, и условия ортогональности собственных форм колебаний 
матричное уравнение (2) приводится к системе независимых обыкновенных 
дифференциальных уравнений относительно модальных коэффициентов собственных 
форм 

( ) ( ) ( )ttqtqhtq iiiiii λ=ω++ 2)(2 &&& .                                             (3) 
Здесь  – коэффициент механического демпфирования i-й моды; 

 – собственная частота i-й формы; 
ih

iω iλ  – модальная сила, соответствующая 
перемещению по i-й форме, которая рассчитывается на каждой итерации по 
мгновенному распределению давления на поверхности лопатки 
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где p − давление на поверхности лопатки. 
Здесь в числителе стоит работа сил давления при перемещении лопатки по i-й 

форме, в знаменателе − нормирующий множитель, т.е. модальную силу можно 
интерпретировать как обобщенную силу, действующую на лопатку при ее 
перемещении по i-й форме и отнесенную к единице массы. 

ых 
урав

iλ

Определив модальные коэффициенты iq  из системы дифференциальн
нений (3), получим перемещение и скорость лопатки в виде 

.)()(),(
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Численный анализ 
Численное исследование проведено для лопаточного венца компрессора, 

представляющего собой кольцевую решетку, состоящую из 18 лопаток (рис. 1). 
На первом этапе проведен численный анализ аэроупругих характеристик венца 

компрессора на стационарном режиме. 
Для пос -ти вариантов 

стационарных  венца 
вент ой 
скорос

троения напорной характеристики выполнены расчеты 5
режимов (без учета колебаний лопаток) обтекания лопаточного

илятора (рис. 3), вращающегося в воздушном потоке с постоянной углов
тью ω = 313,9 рад/сек (2997,6 об/мин, ν = 49,96 Гц). 

Для всех вариантов параметры на входе 
(в абсолютной системе координат) 
принимались одинаковыми: 

– полное давление P0 = 101302,7 Па; 
– полная температура T0 = 288,2 К; 
– углы потока в окружном и 

радиальном направлениях 0 град. (в 
абсолютном движении). 

Статическое давление на выходе за 
вентилятором принималось переменным по 
радиусу (рис. 3). 

Изменение полного давления по высоте 
лопатки во вращающейся системе координат 
P0w при заданном числе оборотов 
n = 2997,6 об/мин приведено на рис. 3. 

Степень повышения давления 
рассчитывалась по формуле 

∫
=π L

i

ii

dLGP
0

0

0
0к

, 
∫
L

dLGP2

 

 
Рис. 3 – Распределение по высоте

лопатки полного давления 
во вращающейся системе координат 
и статическо

  

го противодавления 
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где P0

который характеризуется массовым 
расходом G = 385 кг/с и степенью повышения давления πк0 = 1,24. 

На рис. 4 приведены графики распределения статического давления по обводу 
лопатки в к альной оси 
отложена относительная ширина лопатки (с – ширина лопатки). 

На этих графиках значения 
давления даны в безразмерных 
величинах 

 – полное давление в абсолютной системе координат на входе в лопаточный 
венец; P2i – полное давление в абсолютной системе координат в i-слое на выходе за 
лопаточным венцом; Gi – массовый расход газа в i-слое. 

В качестве основного режима для расчета аэроупругих характеристик 
лопаточного венца компрессора выбран вариант 3, 

орневом, среднем и периферийном сечениях. По горизонт

2
**a

PCp ρ
= , 

где ∗∗ρ a,  – критические плотность и 
скорость, рассчитанные по 
заторможенным параметрам Р0 и Т0 и 
соответственно ρ* = 0,776 кг/м3; 
a* = 310,6 м/с. 

Как видно и нков, обтекание 
тся 
 в 

осевом направлении. 
Далее выполнены аэродинами- 

ческие расчеты вращающегося 
лопаточного венца компрессора в 
воздушном потоке при заданном законе 
колебаний лопаток. Все лопатки 
совершают гармонические колебания по 
каждой из собственных форм по одному 
и тому же закону с постоянным углом 
сдвига фаз δ (МЛФУ

δ−+

з рису
лопаточного венца характеризуе
равномерным повышением давления

): 
])1(2sin[0 νπ⋅= jt ,     (4) 
ент; i – 

номер собственной формы; j – номер 

со ф νi

 – межлопаточный угол сдвига 

частоты колебаний каждой из форм 

 

 

qq iiji

где q  – модальный коэффициji

лопатки; qi0 – амплитуда колебаний i-ой 
бственной ормы;  – собственная 

частота; δ
по фазе колебаний соседних лопаток. 

В расчетах учитывались первые 
шесть собственных форм. Собственные 

приведены в таблице. 
 

 
а 

 
б 

 
 
в 

Рис. 4 – Распределение статического давления по 
обводу лопатки: 

1 – сторона давления; 2 – сторона разрежения 
а –корневое сечение; б – среднее сечение; 

 в - периферийное сечение 
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Таблица 
Собственные частоты 

 
№ соб. формы 1 2 3 4 5 6 

νi, Гц 70,783 170,02 233,93 387,10 532,48 560,36 
 
Расчеты проведены для гармонических колебаний лопаток при межлопаточных 

углах сдвига по фазе колебаний лопаток МЛФУ = 0°, 180°, ±90° с учетом 
взаимодействия первых шести собственных форм. 

Аэроупругая устойчивость системы «поток воздуха – лопаточный венец» без 
учета механического демпфирования определяется аэродинамическим коэффициентом 
демпфирования D, равным взятому со знаком «минус» коэффициенту работы W, 
совершаемой аэродинамической нагрузкой за один период колебаний  

∫ ∫
ν

ϖ⋅+υ⋅−=−=
1

0 0

)(
l

dldtMFWD ,                                          (5) 

F  – вектор аэродинамической силы, M  – аэродинамический момент; l – длина 
; 

где 
обвода профиля  – вектор линейной скорости профиля; υ ϖ  – вектор угловой скорости 
вращения профиля. 

С учетом гармонического закона колебаний лопаток и периодического 
изменения аэродинамической нагрузки можно из выражения (5) получить следующую 
формулу для коєффициента аэродемпфирования 

βϕ−α−= sinsin 0000 MhFD ,                                               (6) 
где 00 , MF  – амплитуды аэродинамической силы и момента; 00 , ϕh  – амплитуды 
изгибных и крутильных колебаний; α, β – углы сдвига по фазе силы и момента 
относительно изгиба и кручения. 

Из выражения (6) следует, что при совпадении направлений силы (момента) с 
переме

лению 
перемещения D > 0). В 
этом случае энергия колеблющейся лопатки отводится  в основной поток. 

Знак «минус» суммарной работы (D > 0) соответствует аэродемпфированию, 
знак «плюс» – самовозбуждению лопатки (D < 0). 

Характер обмена энергией между потоком воздуха и колеблющейся лопаткой по 
длине лопатки показан на рис. 5а, на котором приведены графики изменения 
коэффициента аэродемпфирования по высоте лопатки для различных межлопаточных 
углов сдвига по фазе колебаний соседних лопаток МЛФУ = 0 град, 180 град, ±90 град. 

Качественно характер аэродемпфирования по высоте лопатки одинаков. 
Следует обратить внимание на то, что характер аэродемпфирования 

определяется сдвигом по фазе нестационарного давления по отношению к движению 
лопатки, который, в свою очередь, определяется сдвигом по фазе колебаний соседних 
лопаток. 

На рис. 5б показано влияние межлопаточного угла сдвига фаз колебаний 
лопаток на коэффициент аэродемпфирования с учетом 1–6 собственных форм 
колебаний. Максимальное аэродемпфирование имеет место при колебаниях со сдвигом 
фаз МЛФУ = ±90 град., минимальное аэродемпфирование – при синфазных колебаниях 

щением (поворотом) профиля коэффициент работы положителен (W > 0; D < 0). 
В этом случае энергия основного потока подводится к колеблющейся лопатке. И 
наобор равот, если направление силы (момента) противоположно нап

 (поворота) лопатки, коэффициент работы отрицателен (W < 0; 
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(МЛФУ = 0 град). Для всех режимов коэффициент аэродемпфирования D > 0 (W < 0), 
то соответствует диссипации энергии колеблющейся лопатки в основной поток. ч
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Рис. 5 – Изменение коэффициента аэродемпфирования: 
а – по высоте лопатки;   б – в зависимости от МЛФУ; 

(1–6 собственная форма, 1 – МЛФУ = 0 град; 
2 – МЛФУ =180 град;   3 – МЛФУ = –90 град;   4 – МЛФУ = 90 град) 

 
На рис. 6–7 представлены некоторые результаты аэродинамического расчета 

венца компрессора при синфазн

70.0

80.0

90.0

100.0

D, Дж/м

ых колебаниях лопаток (δ = 0) с учетом шести 
собственных форм, при этом колебания по каждой собственной форме осуществляются 
со своей собственной частотой. 

На рис. 6 приведены график перемещения центра тяжести периферийного 
сечени жном направлении (hy) за один полный период колебаний я в окру

(Т = 
ν

 = 0,04189 сек) (рис. 6а) и амплитудно-частотный спектр колебаний (рис. 6б). 

Как видно из графиков, преобладающий вклад в колебания в окружном

1

 направлении 
вносит

ой силы, действующей на 
перифе у

амическая нагрузка 
изменя

н

ния самовозбуждающихся колебаний. 
Оконч  лопаточного венца можно получить 
лишь  а

 1-я собственная форма с частотой ν = 70,78 Гц. 
На рис. 7 представлены графики изменения окружн
рийный слой лопатки и амплитудно-частотный спектр в течение дв х периодов 

гармонических колебаний. Как видно из графиков, аэродин
ется периодически с периодом, равным периоду колебаний лопаток. 
Знак коэффициента аэродемпфирова ия, рассчитанный при заданных 

кинематических колебаниях лопаток, может рассматриваться лишь как необходимый 
критерий, но не достаточный признак возникнове

ательную оценку аэроупругого поведения
при решении связанной зад чи аэродинамики и упругих колебаний. В этом 

случае реакция лопаток будет зависеть не только от «кинематической предыстории», 
но и от таких параметров, как массовый расход газа, масса лопатки и собственные 
частоты колебаний лопатки. 

 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 84 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

 
0 100 200 300 400 500 600

0.00

0.40

0.80

A/A0

А
мп
ли
ту
да

1.20
A0=1.11 мм

Частота, Гц

Рис
ремещение;   б – амплитудно-частотная характеристика периферийного сечения лопатки 

а б 
. 6 – Перемещение рабочей лопатки компрессора в окружном направлении (МЛФУ = 0 град): 

а – пе
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Рис. 7 – Изменение окружной аэродинамической силы, действующей 

на рабочую лопатку компрессора (МЛФУ = 0 град): 
а – окружная сила;   б – амплитудно-частотная характеристика периферийного сечения лопатки 

 
На рис. 8–10 приведены результаты расчета связанных аэроупругих колебаний 

лопаточного венца компрессора с учетом взаимодействия шести собственных форм 
колебаний при начальном значении ЛФУ равном 0 град. Изменение модального 
коэ ий во к 
рем ветствуе ду 
армонических колебаний, соответствующему ча , равной 
аибол

М
ффициента первой формы колебан
ени 0 ≤ t ≤ 0,04189 сек соот

времени показано на рисунке 8. Отрезо
т наименьшему общему перио

стоте ν = 23,87 Гц
в
г
н ьшему общему делителю собственных частот колебаний. На этом временном 
интервале лопатки совершают гармонические колебания по каждой из собственных 
форм с амплитудой qi0 = 0,5 и своей собственной частотой. 

Начиная с момента времени t = 0,04189 сек (стартовый режим связанных 
колебаний) дальнейшее движение лопаток определяется нестационарными силами, 
действующими на лопатки, которые, в свою очередь, зависят от колебаний лопаток, т.е. 
движение лопаток и силы, действующие на них, находятся из решения связанной 
задачи. 

Как следует из расчета все собственные формы колебаний демпфируются. 
Наименьшим декрементом затухания колебаний характеризуется 1-ая собственная 
форма (рис. 8). 

Колебания центра тяжести периферийного сечения в окружном направлении и 
амплитудно-частотный спектр колебаний приведены на рис. 9. 

Как видно из рисунка, колебания затухают. Амплитудно-частотный спектр 
колебаний характеризует вклад каждой из собственных форм в переходный процесс от 
гармонических колебаний к демпфированию. Как видно из рисунка основной вклад в 
изгибные колебания (hy) вносит 1-я форма. 
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На рис. 10 приведены графики изменения аэродинамических нагрузок, 
действующих в периферийном слое рабочей лопатки и их амплитудно-частотный 
спектр. Нестационарные составляющие аэродинамических нагрузок в переходном 
процессе уменьшаются, и аэродинамические нагрузки сходятся к нагрузкам, 
соответствующим режиму без колебаний лопаток. 

 

 
ффициента 1-ой моды (МЛФУ = 0 град) Рис. 8 – Изменение модального коэ
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Рис. 9 –Перемещение периферийного  сечения рабочей лопатки компрессора (МЛФУ = 0 град): 
а – перемещение в окружном направлении;   б – амплитудно-частотная характеристика 
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Рис. 10 – Изменение аэродинамической силы, действующей 
на рабочую лопатку компрессора в периферийном слое лопатки (МЛФУ = 0 град): 

а – окружная сила;   б – амплитудно-частотная характеристика 
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Численный анализ аэроупругих характеристик лопаточного венца вентилятора с 
использованием математической модели связанной задачи нестационарной 
аэродинамики и динамики упругих колебаний показал: 

1) при гармонических колебаниях лопаток по заданному закону по каждой из 
собственных форм и с учетом взаимодействия всех форм имеет место положительный 
коэффициент демпфирования, т.е. энергия отводится от колеблющейся лопатки в 
основной поток; 

2) при связанных колебаниях происходит аэродемпфирование всех собственных 
форм 
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іонарної аеродинаміки і пружних 

коливань лопаток в тривимірному потоці ідеального газу. Виконаний чисельний аналіз аеропружних 
характеристик вінця лопатки вентилятора компресора сучасного авіаційного двигуна. 

Ключові слова: вінець лопатки компресора, гармонійні і зв’язані коливання, аеродемпфування, 
флатер. 

 
The method and algorithm of solution of the coupled problem of non-stationary aerodynamics and 

elastic vibrations of blades in the three-dimensional ideal gas flow are presented. The numerical analysis of 
aeroelastic characteristics of blade row of modern aviation engine ventilator of compressor is execute
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УДК 621.9.04 
 

О.М. ЯХНО, д-р техн. наук; проф. каф. прикладної гідроаеромеханіки та 
мехатроніки НТУУ «КПІ», Київ; 
С.В. СТРУТИНСЬКИЙ, канд. техн. наук; НТУ
 
ГІДРОДИНАМІЧНІ ПРОЦЕСИ МАГНІТНИХ СФЕРИЧНИХ 
ШАРНІРІВ ПРОСТОРОВИХ СИСТЕМ ПРИВОДІВ У ВИГЛЯДІ 
РУХОМИХ ОКТАЕДРИЧНИХ СТРУКТУР 

иводів. Шарніри мають 
магнітні сфери, з якими взаємодіють сферичні поверхні хвос
корпуса мають еластичн
феромаг  результати досліджень гідродинамічних процесів у 
феромагнітній рідині. Виділено різні по характеру ділянки течії рідини. В зазорах між сферами і 
поверхнями хвостовиків має місце плоско-паралельний рух частини феромагнітної рідини. На ділянках, 
де поверхня сфери вільно контактує з феромагнітною рідиною має місце течія рі
рідини в граничному шарі. Вібраційний рух деталей шарніра обумовлює цир
феромагнітної рідини в порожнині кожуха. Основними результатами досліджень, наведеними в статті, є 
визначення розподілу швидкостей та траєкторій переміщення частинок феромагнітної рідини, які 

 

Пристрої маніпулювання є однією к дових
обладн

ювання об’єктами є актуальною науково-технічною проблемою. 
Проблема в загальному вигляді полягає у створенні просторових систем 

приводів із розширеними функціональними можливостями. 
’  

 раніше частин загальної проблеми ві
гідродинамічних процесів, які мають місце в магнітних 
фером основою просторової системи приводів у вигляді 
рухоми чними елементами. 

Аналіз основних досягнень і літератури 
В останніх дослідженнях і публікаціях ви

просторових основі
в

х систем приводів [2]. Наявні дослідження складних систем, в яких 
використовуються пневматичні приводи дискретн
дослідженню робочих процесів у сферичних ша
просто

е
шарнір
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Розроблені оригінальні сферичні шарніри для просторової системи пр

товиків, які закріплені на штоках та 
і кожухи, порожнини яких заповнені х пневмоциліндрів приводів. Шарніри 

нітною рідиною. В статті викладені

дини, подібна течії 
куляційний рух 

характеризують гідродинамічні процеси. 
Ключові слова: просторові приводи, сферичні шарніри, феромагнітна рідина, області течії, 

рівняння магнітної гідродинаміки, течія в зазорі, граничний шар, циркуляційний рух, розподіл 
швидкостей. 

Вступ 
 із с ла  прогресивного технологічного 

ання. Тому розробка принципово нових просторових системи приводів для 
маніпул

Проблема пов язана із важливими науковими і практичними завданнями 
розробки прогресивних технологічних систем машинобудування. 

До невирішених дноситься дослідження 
сферичних шарнірах із 

агнітною рідиною, що є 
х структур із октаедри

кладено результати розробки 
 систем приводів на  механізмів із паралельними кінематичними 

зв’язками [1]. Ряд розробок присвячено створенню пристроїв маніпулювання на осно і 
просторови

ої дії [3]. Ряд публікацій присвячено 
рнірах, які є основними елементами 

рової системи приводів [4, 5]. Теоретичні основи досліджень гідродинамічних 
процесів при течії феромагнітної рідини закладені у фундаментальних працях [6, 7]. 

Результатів досліджень робочих проц сів течії рідини у магнітних сферичних 
ах із феромагнітною рідиною, які використані при побудові просторових систем 

приводів у вигляді октаедричних структур в літературних джерелах не виявлено. 
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Мета дослідження, постановка задачі 
Метою досліджень поставлено визначення основних закономірностей 

гідродинамічних процесів, які мають місце в феромагнітні ні, що заповнює 
порожнину сферичного магнітного шарніра просторової системи приводів у вигляді 
рухомих структур із октаедричними елементами. 

й ріди

нітних 
сферичних шарнірів, які використовуються у просторових системах приводів. 
Встановлення різнорідних ділянок течії м
закономірн

Особливості конструкції магнітних сферичних шарнірів
рідино

Перспективним напрямком розробки пневмо
просто

 
Рис.

таедричного типу із мехатронною 
системою керування 

ми шарнірами 2. 
На ша ать для встановлення 
системи на плоскій або криволінійній поверхні 4. Кожна із опор може переміщуватись 
в різних напрямках показаних стрілками 5. При цьому система приводів буде 
переміщуватись поступально або повертатись. Передбачена можливість зміни основи 
структури (кантування). Для цього служать додаткові опори 6 встановлені на верхніх 
шарнірах. Система приводів призначена для виконання операцій маніпулювання 
об’єктами машинобудування. Для цього служить виконавчий орган 7 з’єднаний із 
корпусом пневмоциліндра. Для фіксації виконавчого органу від повороту служить 
вилка 8. 

Система приводів октаедричного типу має 12 керованих координат і може 
виконувати різноманітні операції маніпулювання об’єктами у тому числі в замкнених 
об’ємах (трубопроводах, резервуарах, тощо). З метою перевірки запропонованого 
конструктивного рішення просторової системи приводів виготовлено дослідний зразок 
системи (рис. 2). Основою просторової системи приводів є магнітні сферичні шарніри. 
Шарніри мають магнітні сфери 1 із якими взаємодіють сферичні поверхні хвостовиків 2 
встановлених на корпусах 3 і штоках пневмоциліндрів. 

Задачами досліджень поставлено аналіз конструктивних особливостей маг

агнітної рідини та визначення 
остей руху феромагнітної рідини на різних ділянках. 

Матеріали досліджень 
 із феромагнітною 

ю 
приводів є системи у вигляді 

рових структур, елементами яких є октаедри. Практично важливим випадком 
структури є базова структура у вигляді октаедра (рис. 1). 

 
 1 – Просторова система приводів, яка 

включає базову октаедричну структуру 
 

Рис. 2 – Дослідний зразок просторової системи 
приводів ок

 
ричниСистема приводів включає пневмоциліндри 1 з’єднані сфе

рнірах встановлені керовані пневматичні опори 3 які служ
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Дослідна перевірка зразка підтвердила його працездатність і надійність роботи. 
В системі приводів у вигляді рухомих октаедричних структур використані спеціально 
розроб

G – течія біля поверхні сфери з утворенням граничного 

вібраціями сфери 
Сферичні шарніри із феромагнітною рідиною

поперечно-кутових переміщень при мінімальних силах 
 контакту  матеріалу. 
ко р ними з метою 

зменш

ерметичний кожух 3 який охоплює сферу і хвостовики. 

Результати досліджень 
Гідродинамічні процеси в сферичному шарнірі

 

а
и своє 

поперечно-кутове положення. За рахунок дії магні
встано
рухатис

Повільний циркуляційний рух феромагнітної
форми

ні сферичного шарніра визивається 

н стей шарніра встановлено, що в 
ньому мають місце різнорідні ділянки руху феромагнітн

В зазорі між поверхнею хвостовика і сферо
відповідає течії між стінками одна з яких рухається (течія Куетта) при дії поперечного 
магнітного поля [9]. 

лені сферичні шарніри із феромагнітною рідиною (рис. 3). 

  
Рис. 3 – Конструктивна схема сферичного 

шарніра із феромагнітною рідиною 
Рис. 4 – Різнорідні ділянки руху феромагнітної рідини 

в порожнині сферичного шарніра: 
K – область течії в зазорі між поверхнею магнітної 

сфери та сферичною поверхнею хвостовика; 

шару; C – область циркуляційного руху обумовленого 

 мають значні діапазони 
тертя. Конструкція шарніра 

включає магнітну сферу 1, з якою ють хвостовики 2 із магнітного
Поверхні хвостовиків, які нтактують із сферою виконані сфе ич
ення зазору між сферою і хвостовиком, а відповідно і збільшення сили 

притягання хвостовика до сфери. 
Шарнір має еластичний г

Сфера встановлена в конічній заглибині феростатичної опори 4. Опора має кармани 5 і 
6 до яких через дроселі 7 підводиться стиснуте повітря від магістралі 8. 

, порожнина якого заповнена 
феромагнітною рідиною

Порожнина між кожухом, сферою і хвостовиками заповнена феромагнітною 
рідиною [8], яка має особливі вл стивості. 

В процесі функціонування шарніра хвостовики переміщуються змінююч
 тних сил сфера повертається 

дина буде влюючись у своє рівноважне положення. Відповідно феромагнітна рі
ь відносно поверхні сфери. 

 рідини виникає внаслідок зміни 
 еластичного кожуха. Даний рух рідини має складний циркуляційний характер. 

Додаткове переміщення магнітної рідини в порожни
вібраційними інерційними навантаженнями, які діють на шарнір в процесі руху 
просторової системи приводів. 

В результаті а алізу конструктивних особливо
ої рідини (рис. 4). 
ю (область К) характер течії 

K K 
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Рух феромагнітної рідини відносно поверхні сфери (область G) відповідає 
обтіканню магнітною рідиною твердої поверхні при дії поперечно-магнітного поля. 
При цьому на поверхні сфери формується граничний шар [10]. На екваторіальних 
ділянках сфери індукція магнітного поля є незначною. Тому в екваторіальних областях 
має місце вільний рух феромагнітної рідини під дією інерційних сил. Суттєвими 
силами є інерційні сили викликані високочастотними вібраційними процесами в 
просторовій системі приводів. Високочастотні вібраційні сфери згідно [11] визивають 
повільний циркуляційний рух феромагнітної рідини в порожнині кожуха (область С). 

Течія феромагнітної рідини в зазорі між магнітною сферою та поверхнями 

-
паралельна  яких 
рухається  = 0) 
та рухомою

 

магнітної рідини 
в

Рис. 6 – Зміни безрозмірних профілів 
ежності від зміни 
ла Гартмана) 

 
На феромагнітну рідину в зазорі розміром а діє п

індукц

хвостовиків 
В зазорі між поверхнею хвостовика і магнітною сферою має місце плоско

 течія феромагнітної рідини між паралельними стінками, одна із
 (течія Куетта). Область течії обмежена нерухомою поверхнею сфери (у

 поверхнею хвостовика, що рухається із швидкістю V0 (рис. 5). 

  
Рис. 5 – Схема течії феро

 зазорі між поверхнею магнітної сфери 
і поверхнею хвостовика 

швидкостей в зазорі в зал
магнітної індукції (чис

оперечне магнітне поле з 
ією 0B . 
Рух рідини без врахування змін температури визначається системою рівнянь [7]: 

( ) ( )

( )[ ]
⎪⎩ η= ,rot IB
⎪
⎪
⎨

×+σ= ;BVEJ
                                           (1) 

де 

⎪
⎪
⎪
⎧

===

×
ρ

+∆ν+∇
ρ

−=∇

;0rot;0div;0div

;11

EBV

BJVpVV

V  – вектор швидкості феромагнітної рідини; p – тиск; ν – кінематична в’язкість 
рідини; ρ – густина; σ – електрична провідність феромагнітної рідини; η – магнітна 
проникність рідини; J  – вектор електричного струму в рідині; B  – вектор індукції 
магнітного поля; E  – вектор напруженості електричного поля. 

го 
руху р

В проекціях на вісі координат із врахуванням наявності плоско-паралельно
ідини в щілині рівняння магнітної гідродинаміки (1) набудуть вигляду: 
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( )

⎪
⎪
⎪ −σ= ;0

dB
BVEJ xzz

⎪

⋅= ,1J x
z

ідна змінна. 

⎪
⎪

⎨
−= ;BJ

dy
dp

xy                                                        (2) 

⎪
⎪
⎧

−=µ ;02

2

BJ
dy

Vd
z

x

⎩ η dy
де індекси х, у визначають вісь, на яку проектується відпов

Об’єднуючи перше і третє рівняння системи (2) одержимо 

( )
2

BBVEVd x −
σ

= .                                                   (3) 002dy xzη
Введемо безрозмірні комплекси: 

⎪
⎪
⎩

⎪
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⎧
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ρ
=====
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                       (4) 

де a – розмір щілини; Ha – число Гартмана; Rem – число Рейнольдса. 
Відповідно рівняння магнітної гідродинаміки (2), (3) у відносних величинах 

набудуть вигляду: 

( )KV
yd

Vd
−= 2

2

2

Ha ; VKJ z −= ; z
x J

yd
Bd

= .                               (5) 

Граничними умовами для даних рівнянь є: 
1=V  при 1=y ; 0=V  0=y при .                                      (6) 

ь сис  
виг

Розв’язок першого із рівнян
ляд 

теми (5) при вказаних граничних умовах має

( ) ( ) ( )[ ]
( )Ha

.                                      (7)
sh

Hash1 yK −⋅−
+  

к  

1Hash yK −KV =

Підставляючи одержаний розв’язо  в два останніх рівняннях системи (5) і 
інтегруючи, одержимо 

( )[ ] ( ) ( )
( )HashHa

Hach11Hach
⋅

⋅−+−
−=

yKyK .                                    (8) 

Приймемо умову, що при

Bx

 0=y , 0=xB . 
Відповідно одержимо 

( )
( )HachHa ⋅

=Bx .                                                 (9) 

При невеликому значенні напруженості 

HachchHa ⋅ y

зовнішнього електричного поля 

−

0≈K  
одержимо 

( )
( )Hash

V = .                                                         (10) 
yHash ⋅
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Для течії рідини в області фери при незначній ін укції магнітног  поля маємо 
лінійну залежність швидкості від координати 

с д о

yV = .                                                              (11) 
При збільшенні індукції магнітного поля росте число Гартмана. При цьому 

змінюється профілі швидкостей (рис. 6). 
Із наведених результатів випливає, що профіль швидкостей феромагнітної 

рідини буде змінюватись по площі сферичної поверхні хвостовика. На краю поверхні 
(точка А див. рис. 4) профіль швидкостей близький до прямої ( 0Ha ≈ ). При наближенні 
до полюса S магнітної сфери відбувається деформація профіля швидкостей. Тому в 
точці В має місце максимально деформований профіль швидкостей ( 4..2Ha ≈ ). 

Дотичні напруження пов’язані із градієнтом швидкості згідно залежності 

yda
⋅νρ=τ 0 .                                                         (12) 

Після диференціювання залежності швидкості (7) одержимо 

VdV

( ) ( ) ( )
( )Hash

HachHaHachHa10 yKyK
a

V ⋅⋅+⋅⋅−
⋅νρ=τ .                               (13) 

При незначному впливі електричного поля на характер течії ( )0≈K  
( )

( )Hash
HachHa0 y

a
V ⋅

⋅νρ=τ .                                                 (14) 

Момент тертя визначається дотичними напруженнями на поверхні сфери ( )0=y . 
Із формули (14) випливає, що напруження на поверхні сфери визначається функцією 

( )Hash
Ha

0 ⋅ρ=τ
a

V . 

При невеликих значеннях числа Гартмана ( )

0ν

1
Hash

Ha
≈ . Збільшення числа 

на в межах 2..1Ha =  змінює відношення ( )Гартма 5,0..8,0
Hash

Ha
= . 

Враховуючи крайові ефекти на поверхні хвостовика можна прийняти середнє 
значення відношення 

  

( ) 75,0
Hash

Ha
= . 

При цьому середнє значення дотичного напруження складе 

a0

Загальна сила, яка діє на поверхню контакту хвостовика із сферою визна ється 
ляхом інтегрування. При цьому момент опору складе 

V075,0 νρ⋅=τ . 

ча
ш

∫ τ⋅=
s

dsRM 0 . 

де R – радіус сфери; s – площа опорної сферичної поверхні хвостовика 
Обчислення дають значення моменту опору 3..7·10–2 Н·м. 
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Розрахунок параметрів граничного шару на поверхні магнітної сфери при її 
повороті в рідкому середовищі 

На ділянці магнітного полюса сфери, який знаходиться у феромагнітній рідині 
течія рідини буде відповідати течії в граничному шарі (рис. 7). 

Приймемо, що течія магнітної 
рідини є плоскою. Відповідно швидкість в 
граничному шарі біля поверхні сфери 
залежить лише від поперечної координати 
у, тобто ( )vv

 

y= . 
На магніт

поле з індукці

 опором [6]. Крім того будемо вважати, 
що по

ну рідину діє магнітне 
єю B , яка орієнтована 0

перпендикулярно напрямку руху рідини. 
Протяжність граничного шару в напрямку 

х набагато більша розміру шару в напрямку у. Приймемо також, що поверхня сфери є 
провідником електричного струму із незначним

верхня сфери має ідеальний електричний контакт із магнітною рідиною (тобто 
контактний опір рівний нулю) [10]. 

Із умови рівності нулю електричного струму в рідині на значній відстані від 
початку системи координат одержимо граничні умови 

0=
∂
ϕ∂

=
∂
ϕ∂

yx
; 1sin =α=
∂
ϕ∂
z

.                                           (15) 

де α – кут між вектором індукції 0B
r
та напрямком вектора швидкості vr . 

Рівняння магнітної гідродинаміки при течії рідини в магнітному полі визначені 
системою рівнянь (1) спрощені з врахуванням припущень, що мають місце в 
гранич  ному шарі на стінці [11]. 

Враховуючи, що зовнішній перепад тиску відсутній та наявні умови (15) для 
потенціалу електричного поля із рівнянь магнітної гідродинаміки (1) одержимо 

( ) 0Ha 0
2

2 =−+ VV
dy

Vd .                                              (16) 

де 

2

ρ
σν

=
ρν
σ

=
0

0
0Ha

V
BLB  – число Гартмана. 

При визначенні числа Гартмана для даного випадку в якості характерної 
довжини L  прийнято значення 

0V
ν . 

Рівняння (16) повинно задовольняти крайовим умовам поданим у вигляді 
( ) 00 =V ; ( ) 0VyV = .                                      y ∞→

         (17) 
Розв’язок рівняння (16) із врахуванням крайових умов (17) має вигляд 

( ) ( )yeVyV •−−= Ha
0 1 .                                                   (18) 

Розрахунки профілів швидкостей відповідні формулі (18) суттєво відрізняються 
для полюсів і екваторіальної області сфери (рис. 8). 

Розміри граничного шару профіль швидкостей якого визначається формулою 
(18) не можуть бути визначені точно. Тому в якості характерного розміру взято 
товщину витіснення 1δ , яка визначена формулою [12] 

.                                               (19) 

 

( )[ ]∫
∞

−=δ
0

010 dyyVVV

Рис. 7 – Схема течії магнітної рідини 
в граничному шарі на поверхні сфери 

поверхня сфери 

у V0

B

V(y) х 

0
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                          а                                              б                                                          в 

Рис. 8 – Розрахункові профілі швидкостей в граничному шарі феромагнітної рідини 
біля поверхні сфери та епюра дотичних напружень на поверхні сфери: 

а – профіль в око

2 

лиці магнітного полюса;   б – профіль в екваторіальній області сфери; 

Підставивши значення швидкості із формули (18) в формулу (19) одержимо 
товщи нення 

в – товщина витіснення та епюра дотичних напружень в граничному шарі на сфері 
 

ну витіс

∫
∞

•−=δ
0

Ha
1 dye y .                                                        (20) 

Після інтегрування залежності (20) визначено, що товщина витіснення 

σν
ρ

==δ
0

0
1 Ha

1
B
V .                                                      (21) 

Із залежності випливає, що товщина витіснення обернено пропорційна індукції в 
шарі феромагнітної рідини на поверхні сфери. Відповідно на полюсах сфери товщина 
витіснення буде меншою ніж в екваторіальній області (пунктирна крива 1 на рис. 8). 

Похідна швидкості на поверхні сфери визначається диференціюванням 
залежності (18) і складе 

Ha0
0dy y=

Дотичне напруження при русі рідини відносно поверхні сфери 

V= . dV

3
00

0

Ha ν⋅σρ=νρ=νρ=τ
=

BV
dy
dV

y

.                                       (22) 

Із формули (22) випливає, що дотичне напруження не залежить від швидкості 
взаємного зміщення феромагнітної рідини відносно сфери, а залежить від величини 
магнітної індукції B . Враховуючи, що на полюсах магнітна індукція набагато більша, 0

ніж в 

де f – п ри та феромагнітної рідини; R – радіус сфери. 

еромагнітною рідиною на два порядки менший опору тертя в щілині між поверхнями 

екваторіальній області епюри дотичних напружень в феромагнітній рідині має 
суттєву нерівномірність (крива 2, на рис. 8). Дотичні напруження визначають загальний 
момент опору сфери 

dfRM
f
∫ ⋅τ= , 

лоща контактної поверхні сфе
Обчислення дають незначну величину момента опору, який складає 

мH105...2 4 ⋅⋅= −M . 
Із результатів обчислень випливає, що момент опору сфери при її обтіканні 

ф

N 

1

φ 

σ1(φ) 

S 

V0

τ(φ) 

у V (у) с

х 

у Vп(у) 
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сфери та хвостовиків. 
Циркуляційний рух магнітної рідини, який виникає при вібраціях сфери 
Прояв сил в’язкості в порівняно тонкому шарі біля твердої поверхні сфери 

спричиняє ряд специфічних гідродинамічних ефектів. 
Специфічні гідродинамічні ефекти пов’язані із нестаціонарними граничними 

шарами. Рух магнітної рідини є близьким до виникнення стійких вторинних течій при 
коливаннях круглого циліндра в рідині [12]. 

Схема течії рідини біля иліндра, який здійсню  коливальний рух в часі за 
законом х = х

 

ц є
0cos nt, характеризується виникненням циркуляційних зон біля поверхні 

(рис. 9). 
Прийнято, що закон зміни швидкостей потенціальної течії біля стінки циліндра 

( ) ( ) ntxUtxU cos, 0= . 
де ( )xU 0  – швидкість на поверхні циліндра, який обтікається безвихровим 
(потенціальним) потоком ідеальної рідини; n – частота коливань циліндра. 

Розрахунок закономірностей течії в граничному шарі виконаний за допомогою 
методу послідовних наближень. В результаті визначений розподіл швидкостей в 
граничному шарі у вигляді 

( ) ( ) ( )2
2

1
0

0
1,, ξ+ξ= jnt

x e
ndx

dU
xUtyxv , 1−=j . 

 

x = x0⋅cos nt 

grad p 

grad P grad P 

 

Q1 Q2 

  
 а б 

Рис. 9 – Схема виникнення стійких 
вторинних течій біля круглого 

циліндра, який здійснює осциляційний 
рух в рідкому середовищі 

Рис. 10 – Схема виникнення циркуляційних течій 
при вібраціях сфери у порожнині заповненій рідиною: 

а – при вібраціях сфери у напрямку 
перпендикулярному вісі хвостовика; 

б – при вібраціях направлених по вісі хвостовика 
 

Комплекснозначні функції ξ1 та ξ2 визначені у вигляді залежностей від 
безрозмірної поперечної координати 

yn
=η

1 . 
ν2

Дані функції мають вигляд: 
( ) ( ) ( )η+−η+−η+− η

+
−+−=ξ jjj ejejej 1121 1 ; 1 222

( )η−η
η

−η×+η++−=ξ − sincoscossin213 2
2 eee . η−η−η−η 1

2244
e
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Враховуючи зв’язок між функцією течії ψ і швидкістю 
y

Vx ∂
ψ∂

= , можна знайти 

функцію течії в області та відповідні лінії течії. 
На великій відстані від стінки η → ∞ і швидкість частинок рідини дорівнює 

dx
dU

U
n

Vx
0

04
3

−=∞ . 

Це означає, що коливальний рух  ви ликає стаціонарний рух рідини, 
причом м

циліндра к
 

х переміщень сфери 
виника відного напрямку. При поперечних відносно 
осі хв

ся у
о

н

ар м
ь
ного ітної сф

е

іра, яке базується на врахуванні особливостей 
гідрод

 на основі 
ухомих октаедричних структур. 

у пара етри цього руху не залежать від в’язкості рідини. 
Аналогічні циркуляційні рухи виникають в феромагнітній рідині, яка 

знаходиться в середині еластичного кожуха. Точне врахування  закономірностей даного 
руху є надзвичайно складним. Для наближеної оцінки закономірностей циркуляційного 
руху побудовані картини ліній течії в магнітній рідини при високочастотних 
коливаннях сфери. В залежності від напрямку вібраційни

ють циркуляційні рухи рідини відпо
остовика коливаннях сфери виникає градієнт тиску, направлений по вісі 

хвостовика (рис. 10а). Вібраційний рух сфери спричиняє циркуляцію рідини, в тому 
числі течію рідини в кожусі біля середньої частини хвостовика. Течія рідини 
інтенсифікується при поздовжніх вібраціях сфери. При цьому виникає градієнт тиску, 
направлений перпендикулярно вісі хвостовика (рис. 10б). 

 
Висновки 
1 Підтверджена можливість реалізації просторової системи приводів у вигляді 

их є сферичні шарніри із рухомих октаедричних структур основними елементами як
феромагнітною рідиною. 

2 Встановлено і теоретично обґрунтовано, що в порожнині сферичного шарніра 
мають місце складні гідродинамічні процеси руху феромагнітної рідини. Вони 
проявляють  наявності трьох особливих видів течії, плоско-паралельної у зазорі між 
поверхнею магнітної сфери та п верхнею хвостовика; течії феромагнітної рідини біля 
поверхні сфери з утворенням граничного шару; циркуляційної течії феромагнітної 
рідини обумовленої вібраційним переносним рухом шарніра. 

3 Епюра швидкостей при течії феромагнітної рідини в зазорі тим більше 
відрізняється від трикутної, чим більше значення магнітної індукції в зазорі. При цьому 
а магнітному полюсі сфери деформація епюри швидкостей буде максимальною. 

4 Поворот магнітної сфери у феромагнітній рідині супроводжується 
виникненням граничного шару в околиці поверхні сфери. Товщина витіснення 
граничного шару обернено пропорційна індукції магнітного поля. Відповідно 
граничний ш  на полюсі магнітної сфери буде мати інімальну товщину витіснення, а 
в екваторіальній частині максимал ну. 

5 Внаслідок вібрацій сферич  шарніра в околиці магн ери виникають 
циркуляційні течії, які обумовлюють повільне п реміщення феромагнітної рідини в 
порожнині кожуха. Напрямок в циркуляції цих течій визначається напрямком 
вібраційної швидкості сферичного шарніра. 

Отримані результати підтверджують ефективність запропонованого технічного 
рішення сферичного шарн

инамічних процесів, що супроводжують рух феромагнітної рідини. Застосування 
розроблених шарнірів дає можливість створити прогресивні системи приводів
р
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Як напрямок подальших досліджень рекомендується дослідити вплив 
температури н стики сферичного шарніра із фер рідиною. 
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Разработаны оригинальные сф  для ространственной системы приводов. 

Шарниры имеют магнитные сферы, с которыми взаимодействуют сферические поверхности 
хвостовиков, которые закреплены на штоках и корпусах пневмоцилиндров. Шарниры имеют эластичные 
кожухи, полости которых заполнены ферромагнитной жидкостью. В статье изложены результаты 
исследований гидродинамических процессов в ферромагнитной жидкости. Выделены различные по 
характеру участки течения жидко и. В азорах ме ду сферами и поверхн стями хв товиков имеет 
место плоско-параллельное движение части феррома й жидкости. На тках,  поверхность 
сферы свободно контактирует с ферромагнитной жидкостью имеет место течение жидкости, подобное 
течению жидкости в пограничном слое. Вибрационное движение деталей шарнира обуславливает 
циркуляционное движение ферромагнитной жидкости в полости кожуха. Основными результатами 
исследований, приведенными в статье, является определение распределе  скоростей и траекторий 

ь, области течения, уравнения магнитной гидродинамики, течение в зазоре, пограничный слой, 
циркуляционное движение, распределение скоростей. 

 
tic field, which interact spherical 

fille  w
ferr agnetic fluid

of the shank is a plane-parallel movement of ferromagnetic fluid. In areas whe
 free ferromagnetic fluid is a fluid flow, such a fluid flow in the boundary laye

 housing. The main results of the 
research presented in the article i
ferromagnetic fluid characterizing hydrodynamic processes. 

Keywords: spatial actuators, ball joints, ferromagnetic fluid flow field, equations of magnetic 
hydrodynamics, the flow in the gap, boundary layer, traffic circulation, the distribution of velociti
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УДК 529.735.064 

 
ВИЗНАЧЕННЯ ЗАПАСІВ СТІЙКОСТІ ТА ПРОТИФЛАТЕРНИХ 
ВЛАСТИВОСТЕЙ ГІДРАВЛІЧНИХ СЛІДКУ
ПРИВОДІВ СИСТЕМ КЕРУВАННЯ ЛІТАКІВ 

 

н

авлічні риводи (РП) широко застосовуються в системах 
керува

ув , 
д ь до втрати 

стійко коливальних процесів в СК. Тому 
забезп ивою при проекту  СК літака 
[1–5]. 

СК у разі відмови 
демпфера. У зв’язку з цим останнім часом забезпечення необхідних запасів стійкості РП 
здійснюється шляхом вибору раціональної кінематичної схеми приводу і оптимізації 
його основних параметрів. 

задач, що вирішується
конструктором при проектуванні СК сучасного літака. Рішення цієї задачі тільки за 
хунок тр аеродин тодів м ення. О

перспективних напрямів у вирішенні цієї задачі є застосування в СК літака РП, що 
мають протифлатерні властивості. Практичне застосування такого напряму в боротьбі 
зі флатером стримується відсутністю ау е і
вибору кінематичної схеми та параметрів РП, який би мав необхідні протифлатерні 
властивості. 

 в наш час актуальним є визначення на ранніх етапах проектування 

нат
.  

 
Аналіз останніх досліджень 

ерної системи керування літаків виникла 
з само

  минулого  століття.   Дослідження 
 

© Г.Й. Зайончковський, 2014 

 
Г.Й. ЗАЙОНЧКОВСЬКИЙ, д-р техн. наук; проф. Національного авіаційного 
університету, Київ 

ЮЧИХ РУЛЬОВИХ 

Проведено порівняльний аналіз стійкості і протифлатерних властивостей гідравлічних 
слідкуючих рульових приводів різних кінематичних схем, що використовуються в системах керуван я 
літаків. Обґрунтовано рекомендації щодо використання в системах керування літаків гідравлічних 
слідкуючих рульових приводів з «оберненою» кінематикою, які мають підвищені запасі стійкості й 
протифлатерні властивості. 

Ключові слова: гідравлічний слідкуючий рульовий привод, система керування літака, запас 
стійкості, протифлатерні властивості, кінематична схема приводу. 
 

Вступ 
Гідр слідкуючі рульові п
ння (СК) сучасних літаків з метою подолання шарнірних моментів на рулях. 

Особливістю їх роботи є обмежена жорсткість опори кріплення РП до конструкції 
планера літака і відносно невеликі сили демпфір ання в силовому контурі СК, що в 
поєднанні з масовими (інерційними) навантаженнями, часто призво ит

сті приводу або виникнення слабо затухаючих 
ечення необхідних запасів стійкості РП є важл ванні
Для її вирішення у ряді випадків в силови  контуй р СК літака встановлюється 

спеціальний демпфер [4]. Істотним недоліком такого рішення цієї задачі є ускладнення 
системи, збільшення її маси і складність забезпечення стійкості 

Боротьба з флатером є однією з обов’язкових  

ра адиційних амічних ме ає певні обмеж дне з 

 н ково обґрунтованих р комендац й щодо 

Таким чином
СК літака необхідних запасів стійкості й протифлатерних властивостей РП, які в 
подальшому повинні бути підтверджені за результатами урних наземних та льотних 
випробувань спроектованого літака

Проблема забезпечення стійкості буст
го початку широкого використання гідравлічних слідкуючих приводів (бестерів) 

в  СК  літаків  в  кінці  60-х – на початку  70-х  років
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вчених ЦАГІ ім. М.Є. Жуковського, професорів Т . Башти, В.О. Хохлова, 
М.С. Гаминіна, Д.О. Попова, розробки авіаційних конструкторів Є.І. Абрамова, 
В.Й. Гоніодского , , 

  
 математичн

СК літ
 

д р теристик і 
розрах і 

 (
ня в РП золотникових 

розпод

ре експериментальних досліджень характеристик динамічної жорсткості 
привод

ж 

Мета досліджень 
На основі аналізу універсальної математичної моделі роботи РП в СК літака 

провести порівняльну оцінку впливу його кінематичної схеми і параметрів силового 
контуру бустерної системи керування на стійкість і протифлатерні властивості РП 
різних кінематичних схем. 

 
Об’єкт досліджень 
Об’єктом досліджень були вибрані дві найбільш поширені у вітчизняному 

літакобудуванні кінематичні схеми РП [2] (рис. 1). 

.М

, О.С. Єрмакова М.П. Селіванова І.С. Шумілова та інших [6–11] 
дозволили виявити основні причини виникнення автоколивальних режимів в системах 
бустерного керування літаків і розробити науково обґрунтовані рекомендації щодо їх 
усунення. Розроблено адекватну нелінійну у модель роботи РП в системі 

ака з урахуванням стисливості робочої рідини, обмеженої жорсткості опори 
кріплення привода і силової проводки керування, шарнірного та інерційного 
навантаження, а також методи її лінеаризації, побу ови частотних ха ак

унку перехідних процесів у разі подач на вхід приводу сигналів керування [1, 8, 
9]. Виявлено можливі причини втрати стійкості РП при малих сигналах керування так 
звана «стійкість в малому») і обґрунтовано використан

ільників з позитивним перекриттям для забезпечення «стійкості в малому» і 
зменшення витоків рідини у нейтральному положенні золотників приводу [1]. 
Обґрунтовано можливість оцінки динамічних і протифлатерних властивостей РП за 
зультатами 

у [4, 11]. 
Проте вимагають подальших розробок питання забезпечення протифлатерних 

властивостей РП, а тако більш точного визначення запасів стійкості приводів на 
ранніх етапах проектування СК літака. 

 

 
а б 

Рис. 1 – Кінематичні схеми гідравлічних слідкуючих рульових приводів: 
x – переміще реміщення 

(деформація) опори кріпле оду до конструкції літака; 
Спр – приведена жорсткість силової пров нт шарнірного (аеродинамічного) 
навантаження; l1, l2 – плечі качалок вхідної кінематики приводу; рн – тиск нагнітання; рзл – тиск зливу 

п   ; 

ння вхідної ланки приводу; y – переміщення вихідної ланки приводу; u – пе
ння приводу; Со – жорсткість опори кріплення прив

одки керування; Сш  – коефіціє

а – ривод із золотниковим розподільником у рухомому корпусі
б – привод з оберненою кінематикою 

 
Особливістю РП, побудованого за кінематичною схемою «а» є розміщення 

золотникового розподільника у рухомому корпусі приводу. Вихідною ланкою РП є 
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його корпус, переміщення якого через силову проводку керування передається до 
рульової поверхні літака. Такі РП знайшли широке використання  СК літаків на ранніх 
етапах впровадження бустерних систем керування. Певним їх недоліком є необхідність 
підведення і відведенні робочої рідини шлангами, які мають порівняно невисоку 
надійність. Як свідчить досвід використання таких РП в системах бустерного керування 
вітчизняних літаків, вони (приводи) мають недостатні запаси стійкості, що призводить 
до появи слабко затухаючих коливань або навіть до виникнення втоколивань у 
силовому контурі СК. 

у

а

РП з так званою «оберненою» кінематикою (схема «б») вперше була 
використана в системі керування літака Ту-154 [4]. Переміщення його вихідної ланки 
протилежне переміщенню вхідної качалки. В наш час приводи з такою кінематикою 
широко використовуються в СК військово-транспортних і пасажирських літаків як такі, 
що мають кращі динамічні та протифлатерні властивості [2, 11]. 

 
Визначення запасів стійкості РП 
Визначення запасів стійкості РП на ранніх стадіях проектування СК літака 

рекомендується проводити за частотними характеристиками приводу, побудованими 
числовими методами проведення розрахунків на ПЕОМ з використанням передаточних 
функцій РП [12]. Для отримання передаточних функцій РП, показаних на рис. 1, 
використовувалася наступна спрощена лінеаризована математична модель, отримана з 
універсальної нелінійної математичної моделі роботи РП у силовому контурі бустерної 
системи керування літака, побудова якої детально викладена в роботах [1, 8, 9]: 

e
ш зовн пр

е
1 в 1 пр дв

е
2 в 1 o дв

1 c дв вит дв дв

з.з пер вх д.о

( );

( ) ;

;
;

( ) ,
pQ Q

mz h z C z R С y z

m y k y C y z Fp

m u k y C u Fp
Fy k p k р k k p

k k x y k u
ε

⎧ + + − = −
⎪
⎪ + + − =
⎪
⎪ − + = −⎨
⎪ + + = ε −⎪
⎪ε = − +⎪⎩

&& &

&& &

&& &

& &

                                        (1) 

де m – маса рульової поверхні літака і частини віднесеної до неї силової проводки 
керування, приведеної до напрямку руху вихідної ланки РП; m1 – приведена маса 
вихідної ланки РП; m2 – приведена маса конструкції РП, що пов’язана з опорою його 
кріплення;  – приведена жорсткість силової проводки системи керування між 

вихідною  РП і рулем;  – жорсткість опори кріплення РП;  – коефіцієнт 
шарнірного (аеродинамічного ) навантаження; z – координата, що  положення 
маси m; y – вихідна координата РП; u – координата, що визначає ію опори 
кріплення РП; 

прC

ланкою оС шС
визначає
деформац

вхx  – переміщення вхідної качалки РП;  – ефективна площа поршня 

РП;  – еквівалентний коефіцієнт демпфірування в силовому контурі СК;  – 
зовнішні (аеродинамічні) сили, що діють на рульову поверхню, приведені до 
координати  – еквівалентний коефіцієнт демпфірування в гідроциліндрі РП;  – 
перепад тиску на поршні РП; 

F
еh зовнR

 
 z ; е

вk двp

нp  – тиск нагнітання, підведений до РП; злp  – тиск зливу 
на виході з РП;  – неузгодженість на золотнику РП;  – приведений коефіцієнт 
пружності робочої рідини у порожнинах гідроциліндра  – коефіцієнт витоків; 

ε ck
РП; витk
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Qk
ε
, 

рQ зол дв

через золотниковий розподільник приводу [9]; з.зk  – коефіцієнт зворотного зв’язку; 

k  – коефіцієнти лінеаризації нелінійної функції витрати рідини ( ,  Q f p= ε )  

–
еност  

 

Таблиця 1 

перk   коефіцієнт передачі; д.оk  – коефіцієнт, що враховує вплив деформації опори 
кріплення РП на величину неузгодж і на золотнику. 

У табл. 1 наведено значення кінематичних коефіцієнтів для РП різних 
кінематичних схем, що розгля ються, де 1 2,  l l  – плечі вхідної качалки приводу.да
 

Значення кінематичних коефіцієнтів РП 
 

Схема РП Параметр Схема «а» Схема «б» 
Коефіцієнт зворотного зв’язку з.зk  )/( 212 lll +  )/( 211 lll +  
Коефіцієнт передачі перk  +1 12 / ll−  
Коефіцієнт д.оk  0 +1 
 

Подальші дослідження динамічних властивостей РП проводилися з 
використанням методів теорії автоматичного керу . При цьому використовувалися 

і 
– 

вання
так загальновизнані поняття, як: 

добротність приводу з.зvD k k , де /v Qk k F
ε

= = – коефіцієнт підсилення РП за 
швидкістю; 

– коефіцієнт жорсткості механічної характеристики приводу в розрахунковій 
точці 2

ит/ ( )QpB F k= + ; 

– жорсткість робочої рідини у порожнинах гідроциліндра РП 2 /С E F W•= , 

 
k

к

де 

в

г рід

рідE•  – приведений модуль пружності робочої рі

 стійкості та протифлатерних властивостей РП, що 
використовуються в СК військово-транспортних і пасажирських 
суттєве зниження порядку системи диференціальних рівнянь (1) за рахунок 
виключення з розгляду впливу приведеної маси вихідної ланки приводу і 
привед

дини з урахуванням жорсткості 

стінок гідроциліндра РП [8]; кW  – об’єм робочих камер гідроциліндра привода. 
У разі проведення досліджень

літаків, можливе 

1m  
еної маси конструкції РП 2m , що пов’язана з опорою його кріплення, зважаючи 

на те, що для таких літаків мають місце співвідношення 1m m<<  і 2m m<< [2, 7]. 
ров дені дослідже  також показують, що наявність позиційного 

аеродинамічного навантаження ш ш ш/
П е ння

R M r C z= = , де шM  – аеродинамічний 
(шарнірний) момент на рульовій поверхні літака, r  – радіус приєднання вихідної ланки 
приводу до рульової поверхні, впливає тільки на статичні характеристики приводу і не 
впливає на його динамічні характеристики [1, 2, 7]. З огляду на це для оцінки стійкості 
та інших динамічних властивостей РП можна не враховувати вплив позиційного 
аеродинамічного н вантаження, вважаючи що ш 0.Cа =  

Будемо також вважати, що вихідна ланка РП безпосе едньо з’єднана з секцією 
льової поверхні літака. В цьому випадку пружн стю лової проводки керування у 

р
ру і си
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порівнянні з пружністю опори кріплення РП можна зневажати ( прC >> oC ) і прийняти,  

,y z=  e еh k hΣ+ = . 

що

н же 
е

t a z t a b x t+ + =& &&                                        (2) 

в
З урахуван ям прийнятих припущень система рівнянь (1) мо бути зведена до 

диференціального рівняння третього ст пеня 
3a z&& 2 1 0 0 вх( ) ( ) ( ) ( ) ( ),a z t z t+&

де 3
o г

m ma
C C

⎛ ⎞
= +⎜ ⎟
⎝ ⎠

; д.о
2

o г o з.зB C
kh h m Dma

C C k

Σ Σ⎛ ⎞
= + + +⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

; д.о
1

o з.з
1

kh h Da
B C k

Σ Σ⎛ ⎞
= + +⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

; 0a D= ; 

0 пер.  
Застосувавши до рівняння (2) перетворення Лапласа, маємо 

)()()( вх001
2

2
3

3 SxbSzaSaSaSa =+++ ,                                        (3) 
де S – оператор Лапласа. 

Для оцінки стійкості РП розглянемо його характеристичне рівняння, яке можна 
отримати з рівняння (3), прирівнюючи його праву частину до нуля. Маємо 

3 2
3 2 1 0 0a S a S a S a

b Dk=

+ + + = .                                                  (4) 
Для забезпечення стійкості гідравлічного слідкуючого РП необхідно, щоб його 

добротність D  була меншою за критичну добротності крD , величина якої визначається 
на підставі застосування критерію Гурвіца [9] до рівняння (4) 

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−+

++
=

ΣΣ

з.з

д.о

ог

го
кр

111
k
k

СC
m

B
m

C
h

C
h

D .                                                   (5) 

Аналіз виразу (5) для критичної добротності приводу показує, що на стійкість РП 
суттєвий вплив має пружність робочої рідини в порожнинах гідроциліндру приводу 

) і обмежена жорсткість опори його кріпленні ( ). Для збільшення запасів 
стійкості приводу необхідно максимально можливо  величини і При 
цьому вплив обмеженої жорсткості опор кріплення РП на його стійкість буде ттєво 
залежить від кінематичної схеми приводу (від співвідношення ). Найбільшу 
стійкість буде мати РП, виконаний за схемою з оберненою схема «б» на 
рис. 1), для якого ( ) > 1 (див. табл. 1). 

Базуючись на основних положеннях теорії автоматичного керування подальший 
аналіз динамічних властивостей РП різних кінематичних схем проведемо з 
використанням передаточних

– передаточної оду

( гC оC
збільшити  гC  оC . 

 су
д.о з.з/k k

кінематикою (
д.о з.з/k k

 функцій РП [2]: 

 функції прямого ланцюга розімкнутого прив  п
( )( )
( )

y SW S
S

=
ε

; 

– передаточної функції розімкнутого приводу РП п з.з( ) ( )W S W S k= ; 

– передаточної функції замкнутого приводу п вх
РП

вх п з.з

( )( )( )
( ) 1 ( )

W S ky SФ S
x S W S k

= =
+

. 

Передаточна функція прямого ланцюга розімкнутого контуру приводу у разі 
відсутності аеродинамічного навантаження визначиться за виразом 
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п 2 2
к к к

( )
( 2 1)

vkW S
S T S T S

=
+ ξ +

, 

де кТ  – стала часу коливальної ланки приводу, яка дорівнює 
влго

го
к

1)(
ω

=
+

≅
СС
СCm

Т ; 

кξ  – коефіцієнт відносного демпфірування, рівний 

о г

о г
к

o o г

1 1
2

C Сm
С С B h

B C C Cm

Σ

⎡ ⎤
⎢ ⎥+ ⎛ ⎞⎢ ⎥ξ ≅ + +⎜ ⎟⎢ ⎥

о гС С
⎝ ⎠

⎥⎦
⎢ ⎥
⎢⎣

; влω  – недемпфірувана частота власних 

коливань привода. 
Передаточна функція розімкнутого приводу за відсутністю аеродинамічного 

навантаження буде дорівнювати 
з.зk

пр 2 2
i к к к

( ) ,
( 2 1)

W S
T S T S Т S

=
+ ξ +

 

де і
1 FТ = =  – стала часу інтегруючої ланки п и
v Qk k ε

При замиканні привода жорстким зворотним зв’язком за положенням вихідної 
ланки його передаточна функція буде дорівнювати 

р воду. 

пер
пр 2 3 2

к к к
( )

2
Ф S

Т S Т S S D
=

Dk

+ ξ + +
. 

Таким чином, РП може бути поданий у вигляді добутку підсилювальної, 
інтегруючої і коливальної ланок, охоплених жорстким зворотним зв’язком за 
положенням вихідної ланки. 

Запаси стійкості РП за амплітудою ( L∆ ) і за фазою ( γ ) можуть бути визначені за 
логарифмічними частотними характеристиками його розімкнутого контуру, 
побудованими з використанням передаточної функції W S  (рис. 2) [2, 8, 9]. 

часних літаків величина 
 пр ( )

Для РП су D  лежить в межах 20…50 с–1 і визначає 
швидк

ст

одію приводу. Збільшення добротності приводу розширює смугу частот п.п , ω що 
пропускаються приводом, але зменшує запаси його стійкості. 

На рис. 3 наведено логарифмічні частотні характеристики розімкнутого контуру 
РП різних кінематичних схем, які мають однакову добротність D  і відносно велике 
однакове інерційне навантаження на вихідній ланці при жорсткості опори кріплення 
оC = 105 Н/мм. 

Аналіз наведених логарифмічних характеристик показує, що РП, побудовані за 
схемою з «оберненою» кінематикою (схема «б» на рис. 1), мають суттєво більші запаси 
ійкості за амплітудою ( L∆ ) по відношенню до РП із золотниковими розподільниками 
рухоу мому корпусі, а запаси стійкості за фазою ( γ ) практично однакові для РП різних 

кінематичних схем. 
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Рис. 2 – Типові логарифмічні частотні характеристики розімкнуто  контур РП 

 
го у 

 
Рис. 3 – Логарифмічні частотні характеристики розімкнутого контуру РП,  

побудованих за різними кінематичними схемами: 
1 – схема «a»;   2 – схема «б» 

 
зору підвищені запаси стійкості РП з «оберненою» 

кінематикою пояснюється тим, що при такій кінематичній схемі приводу деформація 
його опори приводить до зменшення відкриття золотникового розподільника, 
зменшуючи, таки чином, кількість гідравлічної енергії, що поступає до РП. Так як 
деформація опори кріплення приводу пропорційна перепаду тиску між порожнинами 
гідроциліндра, то можна зробити висновок, що у такому приводі за рахунок 
«оберненої» кінематики реалізується додатковий зворотний зв’язок за навантаженням. 
Достатні запаси стійкості дозволяють підвищити добротність РП з «оберненою» 
кінематикою, збільшуючи, тим самім, швидкодію приводу і смугу частот, що пропускає 
привод. Відносним недоліком РП з «оберненою» кінематикою є менша у порівнянні з 
РП інших кінематичних схем статична точність позиціювання, що необхідно 
враховувати при їх застосуванні. 

З фізичної точки 
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Дослідження динамічної жорсткості та протифлатерних властивостей РП 
арактеристики динамічної жорсткості приводу і його протифлатерні 

власти
озглянемо зв’язок між характеристиками динамічної жорсткості РП і його 

протиф
м зображення по 

апласу силового збурення 

Х
вості в загальному вигляді розглянуто в роботах [2, 4, 5, 12]. 
Р
латерними властивостями. 
Динамічна жорсткість РП ( )G S  визначається відношення

Л ( )R S , що діє на вихідну ланку приводу, до зображення 
переміщення точки прикладання сили ( )y S , яке викликане цим силовим збуренням 

( )( )
( )

R SG S
Y S

= . 

РП, який встановлено на опорах кріплення обмеженої жорсткості, є елементом 
пружної системи «рульова поверхня – рульовий привод – опора кріплення приводу», 
що має внутрішнє джерело енергії – гідроживлення від гідравлічної системи літака. 

Протифлатерні властивості РП залежать від його здатності до дисипації енергії 
крутил ливань рульової поверхні навколо осі її обертання. ьних ко

Згідно з аналізом наведеної вище лінеаризованої динамічної моделі РП можливо 
отримати спрощений аналітичний вираз для динамічної жорсткості приводу 

1
0 0

02

1 1( )
1 1

T S TSG S G G GT S TS
G∞

+ +
= ≈

+ +
,                                            (6) 

де 0G  – статична жорсткість приводу; 1T  і 2T  – константи, що мають розмірність часу; 
1/T D= – стала часу приводу ( D  – добротність риводу); Gп ∞  – амплітудна складова 

динамічної жорсткості приводу при збурюючій частоті сили ω  → ∞ . 
Для РП розглянутих кінематичних схем значення G  визначається жорсткістю ∞

опори кріплення оС , приведеною жорсткістю силової проводки керування прC , 

гідравлічною жорсткістю гС  виконавчого гідродвигуна приводу і не залежить від 
кінематичної схеми приводу 

о пр гC С С

1
1 1 1G С∞ Σ= =
+ +

.                                                   (7) 

Проте статична жорсткість РП буде істотно залежати від його кінематичної 
схеми і може бути приблизно визначена як 

0
вит д.од.о

з.з о прз.з з.з о пр

1 1 .
1 11 1Qp

Q

G k k kk T
B k С Сk k F k С Сε

≈ =
+

+ ++ +
                          (8) 

Аналіз виразів (6), (7) показу , що lim (G j Gє ) Σ
ω→∞

ω = , тобто РП є ідеальною 

пружиною в області великих частот. 
Властивості приводу як пружної системи залежать від співвідношення сталих 

часу 1T  і 2T . Якщо 1T  > 2T , привод має демпфіруючі властивості, при  – 
льної ж , а при  <  – властивості активної системи, тобто

такої, яка вносить у пружну систему «рульова поверхня – рульовий привод – опори
кріплення приводу»  додадкову енергію. 

1 2T T=
властивості ідеа пру ини 1T 2T  
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З точки зору демпфірування флатерних коливань необхідно забезпечити перше 
співвідношення ( 1T  > 2T ), що завжди виконується для абсолютно жорсткого приводу 
(рідина – нестислива, місце кріплення – непружне), коли CΣ  → ∞; у цьому випадку 

2T  → 0. Практично досить виконувати умову CΣ  > допомогою зменшення 0G  за 
коефіцієнта B  у виразі (8) (використання проточного золотника або введення 

пор ні приводу), оскільки істотно підвищити між CΣ  ожнинних перетікань у гідродвигу
зазвичай не вдається. 

Для аналітичного визначення величини фазового зсуву між зовнішнім 
навантаженням ( )R S  і переміщенням вихідної ланки приводу ( )y S  можуть бути 
використані вирази [6, 7] 

0( ) arctg arctgG T T
G∞

ϕ ω = − ω+ ω    при  0G  > 0 

або 

( ) ω+ω−−=ωϕ
∞

TsT
G

arctgarctg180    при  0G  < 0. 

Про

G0

ведені дослідження показують, що на характеристики динамічної жорсткості 
гідромеханічного рульового приводу істотний вплив має його кінематична схема. Це 
пов’язане з тим, що при статичному і динамічному навантаженні вихідної ланки 
деформація опори кріплення через важільну систему зворотного зв’язку, або іншим 
шляхом, передається на золотник, створюючи відповідну додаткову непогодженість

o

 ,∆ε  
яка відпрацьовується приводом. В залежності від кінематичної схеми приводу цей 
вплив еквівалентний додатковому позитивному або від’ємному зворотному зв’язку за 
навантаженням й істотно впливає на характеристики динамічної жорсткості приводу. 

намічної 
жорсткості

На рис. 4 представлено типові логарифмічні частотні характеристики ди
 рульових приводів, кінематичні схеми яких наведено на рис. 1. 

 

 
Рис. 4 – Типові логарифмічні частотні характеристики 
динамічної жорсткості РП різних кінематичних схем 
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З аналізу наведених характеристик випливає, що найбільшу стійкість і найкращі 
протифлатерні властивості мають РП, виконані за схемою з «оберненою» кінематикою, 
що обумовлено тим, що такі приводи мають фазочастотну характеристику динамічної 
жорсткості в області позитивних значень фазового зсуву між зовнішнім навантаженням 

( )R S  і переміщенням вихідної ланки приводу ( )y S . Вони можуть бути икористані для 
демпфірування флатерних коливань рульової поверхні без застосування спеціальних 
коригувальних зворотних зв’язків. 

Результати д

в

осліджень дозволяють зробити висновок, що існує однозначний 
зв’язок між характеристиками динамічної жор
стій ійким
в

сткості рульового приводу і його 
, якщо його статична жорсткість 0G  > 0 і кістю. Рульовий привід буде ст

иконується умова 

0

G
G
∞  > 

е
1 ,h
−                   

mD
                                       (9) 

о
к  по

Зважаючи на е, що сили демпфірува и бу
я 

де h  – еквівалентний коефіцієнт в’язкогe  тертя у силовій частині бустерної системи 
верхні; D  – добротність приводу. 
ння в с  конту

ерування; m  – приведена маса рульової
 т иловому рі систем стерного 

керування літака без спеціального демпфера незначні, для забезпеченн стійкості 
рульового приводу повинна виконуватися умова ( )0/ 1.G G∞ >  

Аналіз умови стійкості (9) підтверджує зроблений раніше висновок про 
підвищ

еми керування літака за наявності великих 
інерцій

м , 
о мати максимально можливу 

жорстк
 Р і с  

иводу (за 

о

ини робочої рідини 
в поро

 

ену стійкість РП з оберненою кінематикою. Їх застосування істотно спрощує 
вирішення проблеми стійкості бустерної сист

них навантажень і малого власного демпфірування рульової поверхні. 
Таки чином, можна зробити висновок що для забезпечення протифлатерних 

властивостей бустерної системи керування необхідн
ість силового контуру «рульова поверхня – рульовий привод – опора кріплення 

приводу» та використовувати П з «оберненою» к нематикою ( хема «б» на рис. 1), а 
також максимально підвищити жорсткість гC  гідравлічної пружини пр
рахунок максимального зменшення «мертвих» об’ємів рідини у його порожнинах та 
інших конструктивних доробок). 

 
Висновки 
1 На основі аналізу лінеарізованої математичної моделі роб ти РП в системі 

бустерного керування літака отримано вираз для критичної добротності приводу, який 
дозволяє оцінити стійкість РП з урахуванням масового навантаження на вихідній ланці 
приводу, сил демпфірування в силовому контурі СК та реальних жорсткостей опори 
кріплення приводу, силової проводки керування і гідравлічної пруж

жнинах гідродвигуна приводу.  
2 Для комплексного вирішення проблеми стійкості РП системи керування літака 

рекомендується використовувати в силовому контурі бустерної системи керування РП із 
«оберненою» кінематикою (схема «б» на рис. 1) та максимально підвищити жорсткість 
гC  гідравлічної пружини приводу. 

3 Для демпфірування флатерних коливань рульових поверхонь літака найбільш 
доцільно використовувати РП з «оберненою» кінематикою, що мають протифлатерні 
властив

  

ості. 
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Проведен сравнительный анализ усто
ящих рулевых приводов разных кинематиче
тов. Обоснованы рекомендации относительно

 противофлаттерных свойств гидравличес
рые используются в системах упр
вания в системах управления самолет

вернутой» кинематикой, которые имеютгидравлических следящих рулевых приводов с
повышенные запасы устойчивости и противофлаттерн

Ключевые слова: гидравлический следящий рулевой привод, система управления самолета, 
тойчивости, противофлаттерные свойства, кинематическая схема привода. 

 
This article depicts the comparative analysis of stability and antiflutter properties of hydraulic servo 

rudder drives with different kinematics that are used in aircraft control systems. This paper gives justified 
recommendations about the use in aircraft control systems of hydraulic servo rudder drives with inverted 
kinematics that have higher stability margin and antiflutter properties. 

Keywords: hydraulic servo rudder drive, control system of the aircraft, the stability margin, antiflutter 
properties, kinematics of the drive. 
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УДК 622.753:622.648.24 
 
Ю.М. РИКУНІЧ, генеральний директор ПАТ «КЦКБА», Київ 
 
ВИЗНАЧЕННЯ ЗАПАСІВ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ 
ПНЕВМАТИЧНИХ ЕЛЕКТРОМАГНІТНИХ КЛАПАНІВ 

 
Запропонована методика визначення запасів працездатності пневматичних електромагнітних 

клапанів під час проектування, яка базується на прогнозуванні можливих змін технічного стану 
елементів і вузлів клапана під дією експлуатаційних навантажень під час виробітку ресурсу. Результати 
досліджень впроваджено в практику проектування малогабаритних пневматичних електромагнітних 
клапанів у ПАТ «Київське центральне конструкторське бюро арматуробудування» (КЦКБА). 

Ключові слова: електромагнітний клапан, запас працездатності, прогнозування, зміна 
технічного стану, ресурс, функціональний параметр, міцність, руйнування від утоми, енергетичний 
критерій. 
 

Вступ 
Розвиток сучасної авіаційної і космічної техніки (АКТ) вимагає суттєвого 

скорочення термінів розробки і впровадження нових виробів АКТ, що відповідають 
підвищеним вимо мірою ці вимоги 
відносяться до ЕМК) систем 
обладнання АКТ. Прот ишаються недостатньо 
ефекти

плив
с уктив елементах вузлах 

клапан
а, що

р вання к ц
а

о обґ
 

дає можливість о
 клапана і і

мовн ної документації. Це дозволяє істотно 
скорот р  

  к
 актуал

 

гам до їх надійності і безвідмовності. Повною 
 розробки малогабаритних електромагнітних клапанів (

е традиційні шляхи розробки ЕМК зал 
вними й вже не відповідають вимогам часу. Потрібно впровадження нових, 

більш ефективних підходів до їх розробки. Один з таких підходів складається у 
використанні науково обґрунтованих методів визначення запасів працездатності 
клапанів на підставі прогнозування можливих експлуатаційних змін технічного стану 
малогабаритних ЕМК на етапі проектування. Це дозволяє ще на стадії ескізного 
проектування: 

– виявляти ті експлуатаційні впливи на працездатність і надійність клапанів, для 
визнач пення яких ри традиційному підході потрібно проведення довготривалих і 
витратних ресурсних випробувань; 

– виявити експлуатаційні фактори та їх рівні, що найсуттєвіше в ають на 
зародження й розвиток деградаційних змін в кон тр них і 

а; 
– визначати елементи конструкції клапан  лімітують його ресурс; 
– своєчасно озробити конкретні заходи щодо вдосконалю онструк ії 

клапана й забезпечення необхідного рівня його надійності й безвідмовності під ч с 
експлуатації. 

Таким чином можна зробити висновок, що використання науков рунтованих 
методів визначення запасів працездатності малогабаритних ЕМК систем обладнання 
АКТ під час проектування  реалізовувати значну частину заходів щод  
вдосконалення конструкції  забезпечення вимог до його надійності  
безвід ості ще на стадії розробки проект

ити час і підвищити ефективність дослідно-конст укторських робіт по розробці 
сучасних малогабаритних електромагнітних лапанів систем обладнання АКТ. Цим 
обґрунтовується ьність проведення даних досліджень. 

 
 

© Ю.М. Рикуніч, 2014 
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Мета досліджень 
Розробити науково обґрунтовану методику визначення під час проектування 

запасів працездатності пневматичних електромагнітних клапанів на підставі 
прогно стану деталей і вузлів клапанів та їх вихідних 
функц

и  
 

к за

(РС) 

чення запасів утомної міцності 
констр

зування можливих змін технічного 
іональних параметрів під час виробітку ресурсу. 
 
Результати досліджень 
Досвід проектування малогабаритних ЕМК с стем обладнання АКТ показує, що 

до 70 % їх відмов в експлуатації пов’язані з виходом вихідних функціональних 
параметрів (ФП) лапанів  межі встановлених обмежень, а понад 30 % – унаслідок 
руйнування конструктивних елементів ЕМК, у більшості випадків стрижневих 
елементів рухомої системи їх електромагнітного приводу [1, 2]. Таким чином, для 
вибору запасів працездатності ЕМК на етапі проектування необхідно вирішення двох 
пов’язаних між собою задач: визначення параметричних запасів працездатності ЕМК за 
їх вихідними функціональними параметрами і визна

уктивних елементів клапана. 
Алгоритм визначення запасів працездатності ЕМК, що проектується, наведено 

на рис. 1. 

 
Рис. 1 – Алгоритм визначення запасів працездатності ЕМК на етапі проектування 

 
Алгоритмом передбачається, що на початковій стадії проектування ЕМК на 

підставі вимог «Технічного завдання» (ТЗ) за  методиками проводиться 
розрахунок основних парам і характе  виробу та 

 початкові запаси його працездатності, що мають забезпечити необхідний 
ь експлуатаційної надійності і безвідмовності клапана  під час виробітку 

назначеного ресурсу. 
в, 

а сті

ного виробу, що лімітують його ресурс, а також даються оцінки 
можли

аційній надійності проектованого виробу 
вимогам ТЗ. Якщо прогнозований рівень експлуатаційної надійності проектованого 
виробу відповідає вимогам ТЗ стосовно нормованих пока
безвідмовності, то приймається рішення щодо остаточного вибору його запасів 
працез овно нормованих показників надійності і 
безвідмовності не задовольняються, то проводиться к
проектованого виробу, в тому числі параметрів і характеристик електромагнітного 

типовими
етрів ристик проектованого

визначаються
рівен

Враховуючи досвід експлуатації клапанів-аналогі а також результати 
ресурсних випробувань дослідних зразків виробу, що проектується, проводиться аналіз 
зміни запасів пр цездатно  клапав під впливом можливих експлуатаційних факторів 
(експлуатаційних навантажень). За результатами такого аналізу визначаються слабкі 
ланки проектова

вих експлуатаційних змін параметричних запасів працездатності виробу і змін 
запасів міцності його конструктивних елементів, особливо елементів, що лімітують 
ресурс виробу. 

Оцінюється відповідність експлуат

зників надійності і 

датності. Якщо вимоги ТЗ стос
орекція основних параметрів 
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привод есу
ремих деталей, 

л
пневматичний

поляри
р ке бюро арматуробудування» (КЦКБА), конструктивну схему якого 

наведе

у, параметрів конструктивних елементів клапана, що лімітує його р рс. При 
необхідності вносяться відповідні зміни конструкційного матеріалу ок
технології їх виготовлення. 

Д я розробки методики визначення запасів працездатності пневматичних ЕМК 
як об’єкт досліджень було вибрано  клапан з двопозиційним 

зованим електромагнітним приводом розробки ПАТ «Київське центральне 
конструкто сь

но на рис. 2. 
Особливістю клапана є використання 

в якості приводу двопозиційного 
поляризованого електромагніта, який має 

 

наступні переваги в порівнянні з 
однопозиційним:  

– менше споживання електроенергі ; ї
– незначний розігрів обмоток 

електромагніта з огляду на короткочасність 
імпульсу (0,1...0,3 с); 

– менші розміри обмоток 
електромагніта завдяки більш припустимій 
густині струму (30...200 А/мм2); 

– підвищену надійність за рахунок  
того, що ізоляція обмотки не перегрівається 
і не знаходиться тривалий час під 
напругою; 

– не боїться випадкових збоїв в 
подачі електроживлення, зберігаючи задане 
положення клапана в знеструмленому стані. 

Крім того, в багатьох випадках 
імпульсне керування дозволяє спростити 
схеми керування електромагнітним 
клапаном, оскільки виключає необхідність 
самоблокування командних реле в схемах 
керування.  

Для оцінки експлуатаційних змін 
технічного стану клапанів цього типу та їх 

основних функціональних параметрів 

1    

2    1   2 

9   

3    

4    1   1 

1   0 

1   3 

5    

6    
7   

8   

 
Рис. 2 – Конструктивна схема клапана 

з двопозиційним електромагнітним приводом: 
1 – головка штока;   2 – корпус електромагніта; 

3 – шток;  4 – буферна пружина; 
5 – повзун (якір);  6 – нижній стоп; 

7 – сідло;  8 – золотник;  9 – стопорна шайба; 
10 – трубка розподільна;   11 – обмотка закриття; 
12 – обмотка відкриття;   13 – постійний магніт 

 

було проведено спеціальні ресурсні 
випробування зразків виробу у їх штатному виконанні

В

закр і
з

а

ування внаслідок утоми торцевих поверхонь контакту повзуна 5 і 
стопорної шайби 9 (див. рис. 1), що призводить до зміни їх взаємного положення; 

 до їх повної відмови. 
 процесі випробувань періодично, через кожні 20 тис. циклів спрацьовування, 

що складали один блок-цикл, контролювалися основні функціональні параметри 
клапанів (напруга Uвідкр і час tвідкр відкриття клапана, напруга U  час tзакр його 
закриття), проводився мікрообмір деталей клапанів і визначався хід золотника x ол. 
Були зроблені фотографії деталей клапанів після відмови, а також проведені 
дослідження поверхонь контактів та місць руйнувань механічних елементів клапан . 

Результати дефекації деталей і вузлів клапана показали, що в процесі виробітку 
ресурсу під дією експлуатаційних навантажень має місце наступні зміни технічного 
стану елементів рухомої частини електромагнітного приводу ЕМК: 

– викраш
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– зміна форми стопорної шайби 9 і головки штока 3 внаслідок накопичення 
однобічних пластичних деформацій, зміна їх взаємного положення та накопичення 
втомних мікропошкоджень у матеріалі шийки штока 3; 

 

а 6; 
– зношування хімнікелевого покриття поверхонь повзуна 5 і розподільної 

трубки

 к к  т е

 

  

– деградація рельєфу контактної поверхні повзуна 5 і верхнього стопа 2; 
– створення канавки на поверхні гумового ущільнення золотника 8 внаслідок 

ударного циклічного контактування золотника 8 і сідла 7; 
– деградація торцевих поверхонь контакту повзуна 5 і нижнього стоп

 10. 
Суттєво змінюється положення повзуна 5 відносно шайби 9 і штока 3 внаслідок 

виробки ільцевої анавки на торцевій поверхні повзуна (c″) а пластичної д формації 
деталей 3 і 9 на величину c′ (рис. 3), що призводить до зменшення ходу золотника на 
величину 

∆xзол = c′ + c″, 
а також збільшується довжина камери під буферну пружину 4, що призводить до 
зменшення встановлювального і робочого зусилля пружини. 

Накопичення утомних мікродеформацій у матеріалі штока призводить після 
певної кількості спрацьовувань клапана до руйнування шийки штока і повної відмови 
ЕМК. Гістограму емпіричного розподілу числа відмов клапана унаслідок руйнування 
шийки штока від числа блок-циклів напрацювання наведено на рис. 4. 
 

  
Рис. 3 – Зміна взаємного положення 

стопорної шайби, голівки штока і повзуна 
унаслідок їх деформацій під впливом 

експлуатаційних навантажень: 

Рис. 4 – Гістограма емпіричного розподілу 
числа відмов клапана унаслідок 

руйнування шийки штока 

1 – голівка штока;  2 – стопорна шайба;  3 – повзун 
від числа блок-циклів напрацювання 

 
ання 

ресурсу призводять до відповідних змін вихідних параметрів клапанів. 
д

 ьшення напруги Uзакр і час tзакр закриття і суттєве 
зменшення ходу xзол золотника клапана (ри за рахунок зміни положення повзуна 

осно ш
та  (

Виявлені зміни технічного стану деталей і вузлів ЕМК в процесі відпрацюв

Встановлено, що ля ЕМК з двопозиційним електромагнітним приводом в 
процесі виробітку ресурсу має місце певне зменшення напруги Uвідкр і час tвідкр 
відкриття клапану, певне збіл

с. 5) 
відн айби і штока унаслідок виробітку кільцевої канавки на торцевій поверхні 
повзуна  пластичної деформації деталей клапана в першу чергу шийки штока). При 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 113



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

зменшенні величини xзол до критичної (0,1 мм) має місце відмова клапана внаслідок 
е відкриття. його н

 
Рис. 5 – Залежності зміни ходу золотника п’яти зразків ЕМК 

від кількості блок-циклів напрацювання (1 блок-цикл = 20000 циклів): 
4, 5

ена в практику проектування в ПАТ «Київське центральне 
конструкторське бюро арматуробудування» (КЦКБА). 

Визначення параметри запасів працездатності ЕМК. Припустимо, що 
процес ня  

1, 2, 3,  – номери дослідних зразків клапана 
 

Отримані експериментальні залежності були покладені в основу інженерної 
методики прогнозування експлуатаційних змін функціональних параметрів ЕМК 
даного типу в процесі виробітку ресурсу [3]. Подальшим розвитком цієї методики стала 
розробка методики визначення і наукового обґрунтування параметричних запасів 
працездатності малогабаритних ЕМК та запасів утомної міцності їх елементів, 
розроблена і впровадж

чних 
 функціонуван  ЕМК описується функціональними параметрами y1, y2, ... yi, ... 

yx і для кожного з них в ТЗ визначені допустимі межі [ ]ТЗ1y , [ ]ТЗ2y , …, [ ]ТЗiy , …, [ ]ТЗxy . 
Під апасом працездатності клапана за yз i-м ФП будемо розуміти різницю ( )tyi

зп∆  

іж нормованим за ТЗ значенням i-го параметру [ ]ТЗy  і його рм i еалізацією ŷi(t) у 

наробі о  – ŷi(t) у разі обмеження параметра зверху або 

момент 

( ) [ ]ТЗвзп
ii yty =∆тку t, тобт

( ) =
i

співвід

∆ tyi  ŷi(t) – [ ]ТЗнiy у разі обмеження параметра знизу. 
Під коефіцієнтом запасу працездатності клапана за y -м ФП ( )t розуміють 

зп

iyη  

ношення між нормованим за ТЗ значенням yi-го ФП [ ]ТЗiy  і його реалізацією ŷi(t) 

у момент наробітки t, тобто ( ) [ ]ТЗвiy yt
i

=η / ŷi(t) у разі обмеження параметра зверху або 

( ) =η t
iy  ŷ (t) / [ ]ТЗy  у разі обмеження паi нi

Необхідно визначити на етапі проектування ЕМК такі значення запасів 
працездатності за його вихідними ФП 

раметра знизу. 

( )0
зп
0 tyi∆  та відповідних коефіцієнтів запасу 
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працездатності ( )00
t

iyη , що забезпечили би протягом усього періоду експлуатації 

клапана перебування ФП у межах допустимої області із заданою ймовірністю [ ]ТЗ
iyP . 

Визначення параметричних запасів працездатності ЕМК за змінами їх основних 
функціональних параметрів будує ься на ймовірнісних оцінках можливості виходу ФП 
клапана за доступні межи в будь-який

т
 довільний момент експлуатації. цьому 

необхі о

 зміна клапана протягом періоду його експлуатації являє собою 

При 
дно вирішення цієї задачі для двох випадків бмеження yi-го ФП клапана: зверху 

й знизу. 
Приймаємо наступні припущення: 

ФП yi(t) –
випадковий процес із нормальним розподілом; 

– зміна детермінованої основи (математичного очікування) yi-го ФП ( )tm
iy  може 

бути представлена монотонно-зростаючої (чи монотонно-спадною) степеневою 
функцією від наробітку t виду ( ) ( ) α+= cttmtm

iit yy 00
 або в залежності від кількості блок-

циклів спрацьовування б.цn  виду ( ) β+= б.цб.ц 0
knmnm

iiN yy , де c і k – коефіцієнти, що 
визначають швидкість зміни математичного очікування ( )tmy  yi-го ФП відповідно від 
наробітку t або блок-циклів спрацьовування клапана б.цn ; α, β – відповідні коефіцієнти 
степеневої функції; окремим випадком степеневої функції за α = 1 (чи β = 1) 
розглядається лінійний   параметра го 

даного наробітку. 

лектромагнітних клапанів різних 
типів  аг р . 

закон зміни математичного очікування ( )tm
iy i y -

ФП; 
– закон розподілу yi-го ФП в кожному ti-му перерізі процесу експлуатації не 

змінюється протягом за
Для обґрунтування першого припущення було проаналізовано результати 

приймально-здавальних та ресурсних випробувань е
(з різними електром нітними приводами) озробки КЦКБА Дослідження 

масивів отриманих значень ФП ЕМК із застосуванням критеріїв згоди Персона і 
Колмогорова дало можливість установити, що розподіл значень більшості ФП 
підкоряється нормальному закону, так як коефіцієнти їх варіації не перевищують 
значення ν = 0,3 [1, 2]. 

У разі обмеження yi-го ФП клапана зверху (або знизу) оцінка імовірності 
безвідмовної роботи ЕМК за змінами їх ФП може бути одержана з «рівняння зв’язку»: 

( ) ( )
ii yy uFntP =, ; 

[ ]( )
ini yiy myu −= ТЗ

в  / Ŝyin 
[ ]

inin

in

yy

yi

m
my

ν

−
=

ТЗ
в , якщо [ ]ТЗвii yy ≤  

або 
[ ][ ]( )ТЗyyu −=  / Ŝнiiy ni yin 

inin yyy ν
n ii yy −

= н , якщо 
ТЗ

[ ]ТЗyy ≤ , нii

де  – знак функції нормованого нормального розподілу;  – квантиль розподілу 
yi-го параметра; Ŝyin та  – вибіркові оцінки математичного очікування, 
середнього квадратичного  і коефіцієнта варіації yi-го ФП клапана після
блок-циклів відпрацювання. 

( )F ⋅
iyu

inym , 
inyν

відхилення  б.цn  
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Одержано наступні аналітичні вирази для визначення коефіцієнтів запасів 
араметричної працездатності клапана за його yi-го ФП для початкового технічного 
стану в
п

иробу: 
– у разі обмеження yi-го ФП зверху 

[ ] ( ) [ ] ( )
ini

iin
iniii

yyi
yyyy mm

mmy
u 0

00

ТЗ
вТЗ1

−
+ν∆+ν+=η ;                  

– у разі обмеження y
yy 0

              (1) 

i-го ФП знизу 

[ ] [ ]ТЗн
б.ц

ТЗ1
1

0

y

y
y

nk
u

i
i

β

+
⋅−

=η .                                            (1
iy y

ini
ν

а) 

 дані щодо прогнозованих значень та 

Таким чином, для визначення параметричного коефіцієнта запасу 
0iyη  за yi-м 

ФП клапана на етапі проектування необхідні наступні статистичні дані: 
– відомості про вихідне значення математичного очікування m  й коефіцієнта 

0i

варіації 
0iyν ; 

y

–
in inym  yν  у перерізі процесу, що 

відповідає наробітку б.цn ; 
– відомості про характер зміни ФП із наробітком ( )б.цnfm

iny = . 
Ці необхідні статистичні дані визначаються на підставі узагальнення досвіду 

експлуатації клапанів-аналогів, а також за результатами ресурсних випробувань 
дослідних зразків клапана, що проектується. 

Визначені за розробленим підходом параметричні запаси працездатності ЕМК 
дозволяють обґрунтувати на етапі проектування необхідні вихідні значення 
параме а по яр ї 

и

нергії рухомої системи 
електромагнітного приводу ЕМК переходить у потенційну енергію деформації 
конструкційного матеріалу штока, а решта кінетичної енергії розсіюється унаслідок 
тертя або у спеціально встановленому демпфувальному елементі. Зі збільшенням 
кількості спрацьовувань ЕМК кількість таких переходів частини кінетичної енергії 
рухомої системи клапана у потенційну енергію деформації матеріалу штока зростає, що 
при певному наробітку призводить до руйнування шийки штока від утоми. Таким 
чином, з енергетичної точки зору умовою не руйнування шийки штока під час
виробітку р

0

трів проектованого клапан перед чатком регул но експлуатації з 
урахуванням вимог ТЗ щодо експлуатаційної надійності виробу. 

Визначення запасів утомної міцності механічних елементів ЕМК, що лімітують 
їх ресурс. Експериментальні ресурсні випробування ЕМК показали, що критичним 
елементом ЕМК з двопозиційн м електромагнітним приводом є стрижневий елемент – 
шток рухомої частини електромагнітного приводу клапана, який працює в умовах 
значних імпульсних циклічних навантажень. 

В роботі [4] показано, що для таких випадків навантаження доцільно 
використовувати енергетичні критерії оцінки працездатного стану стрижневих 
елементів ЕМК. Встановлено, що процес накопичення ушкоджень від утомленості в 
елементах ЕМК з двопозиційним електромагнітним приводом, які зазнають значних 
динамічних циклічних навантажень, безпосередньо пов’язаний з величиною питомої 
кінетичної енергії переміщення рухомої системи приводу РС

кE . 
При спрацьовуванні клапана певна частина кінетичної е

iy  

 
есурсу клапана буде нерівність 
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( ) Σ<−
кркб.цроз

РС
к 1 EnKE ,                                                    (2) 

де РС
кE  – питома кінематична енергія рухомої системи електромагнітного приводу 

клапана, яка у першому наближенні може бути визначена як 

 

minшт

2
cepРС f

mV
= ; m – кE

я клапана; E  –  

 його  клапана

2
маса рухомої системи привода; Vcep – середня швидкість переміщення штока; 

minштf  – 
мінімальна площа поперечного перетину штока (площа поперечного перетину шийки 
штока); розK  – коефіцієнт розсіювання кінетичної енергії, що залежить від кінетичної 
схеми рухомої системи електромагнітного приводу і наявності в ньому елемента 
демпфування; n  – кількість блок-циклів спрацьовуваннб.ц крк

значення накопиченої в конструкційному матеріалі штока енергії деформації, що 
призводить до руйнування шийки штока. 

Середня швидкість переміщення штока V

Σ критичне

cep у першому, достатньому для 
інженерних розрахунків приближенні може бути визначена як Vcep = h/τ, де h – 
переміщення штока клапана при  спрацьовуванні; τ – час спрацьовування . 

З виразу (2) можна визначити критичне значення питомої кінетичної енергії 
рухомої системи електромагнітного приводу клапана РС

ккр
E , перевищення якого для 

даного конструкційного матеріалу штока призводить до його руйнування: 

( ) б.цроз

кРС
к 1

кр

кр nK

E
E

−
=

Σ

. 

Значення ( )б.ц
РС
ккр

nfE =  буде залежить від кількості спрацьовувань клапана і 

являє собою параболу. Збільшення коефіцієнту розсіювання розK  за рахунок введення у 
рухому систему електромагнітного приводу клапана спеціального елемента 
демпфірування робить цю па аболу більш пологою і збільшує кількість можливих 
спрацьовувань клапана до руйнування його стрижневого елемент  (штока). 

Критични  рівень кінетичної енергії ру омої система даної онстру ції ЕМК і 
відповідний йому к итичний рівень накопиченої в стрижневому елементі клапана 
потенційної енергії руйнування визначався експериментально. На рис. 6 наведено 
експериментально отримані залежності кількості циклів напрацювання ЕМК до 
руйнування їх штоків, виготовлених зі сталі 08Х18Н10Т, від рівня питомої кінетичної 
енергії рухомої частини електромагнітного приводу клапана (аналогічні залежності 
отримано і для інших конструкційних матеріалів, що використовуються для 
виготовлення стрижневих елементів ЕМК). Використовуючи отримані залежності для 
кожного рівня питомої кінетичної енергії рухомої ч

р
 а
й х к к

р  

астини електромагнітного приводу 
клапан

яке виз с

луатації 

а РС
кi

E  можна визначити граничну кількість спрацьовувань 
i

np  клапана, 
перевищення якої може призвести до руйнування штока клапана від утоми. При цьому 
слід зауважити, що на кожному рівні РС значення мають природне розсіювання, кi

E  
i

np  
начаєть я середнім квадратичним відхиленням 

pn . 

Для запобігання руйнуванню стрижневих елементів клапанів під час виробітку 
ресурсу необхідно, щоб робоча точка, яка визначається співвідношенням питомої 
кінетичної енергії рухомої частини клапана РС

кE  і визначеною за ТЗ або за технічними 
умовам  (ТУ) необхідною кількістю циклів спрацьовувань в процесі експ

S

и
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[ ]ТЗцn , знаходилася  ресурсу 
стрижневих елементів хунок зменшення 
кінетичної енергії рухомої частини електромагнітного приводу клапана, так і за 
рахунок удосконалення його конструкції, введення демпфувального елемента у рухому 
частину електромагнітного приводу клапана. 

 нижче залежностей, наведених на рис. 6. Збільшення
 клапана може бу и досягнуто як за рат

 
Рис К 

від рівня питомої енергії переміщення рухомої частини електромагнітного приводу клапана 

ої кінетичної енергії рухомої системи електромагнітного приводу 
клапана як співвідношення 

. 6 – Залежності напрацювання до руйнування штока ЕМ

 
Визначимо запас працездатності стрижневого елемента ЕМК (штока) за 

критерієм питом
 Eη  

( )
( )0РС

кEE =η

де 

РСEк pn , 

( )
p

РС
к nE  – експериментально визначена для даного конструктивного виконання 

клапана критична величина питомої кінетичної енергії електромагнітного приводу 
ЕМК, для якого при напрацюванні pn  має місце руйнування його стрижневого 

елемента; ( )0РС
кE  – питома кінетична енергія рухомої системи електромагнітного 

клапана при нульовому наробітку (нового клапана). 
Припускаючи, що величини ( )0РС

кE  і ( )
p

РС
к nE  мають розподіли, близькі до 

нормального, а їх середньоквадратичні відхилення мало відрізняються між собою, 
можна вважати, що і їх коефіцієнти варіації теж будуть мало відрізнятися між собою, 
тобто ( ) ( ) const

к0p
РС
к0

РС
к

=ν≈ν≈ν EEE n
. З урахуванням цього припущення отримано 

наступну аналітичну залежність для визначення на етапі проектування запасів міцності 
від утоми стрижневих елементів ЕМК з двопозиційним електромагнітним приводом 

[ ] 1414,1 ТЗ +ν⋅≈η EE u ,                                                    (3) 
к0
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( )де [u] – квантиль нормально о розподілу; 
к0Eг ν  – коефіц н  варіації параметра іє т 0кE  в 

початковому перетині процесу. 
Якщо величини 

РС

( )0РС
кE  і ( )

p

РС
к nE  мають розподіли, що відрізняються від 

нормального (наприклад нормальний закон, якому часто відповідають 
статис

, логарифмічно-
тичні розподіли довговічності конструктивних матеріалів при руйнуваннях від 

утоми [5]), то коефіцієнт запасу Eη  може бути визначено за формулою 

[ ]( )1414,1
к0χ EE

де χk  – поправковий кое

ТЗ +ν⋅≈η uk ,                                                 (3а) 

фіцієнт, що враховує відміну закону розподілу величин ( )0кE  

і

РС

 ( )
pn  від нормального. 

Значення коефіцієнта χk  визначаються на підставі ресурсних випробувань 

РС
кE

клапан
азків клапана, що проектується. 

Для визначення рівня питомої кінетичної енергії переміщення рухомої системи 
ЕМК, що проектується, який забезпечує потрібну імовірність неруйнування 
стрижневого елемента ЕМК під час виробітку ресурсу, рекомендуються наступні 
аналітичні залежності: 

ів-аналогів і уточнюються за результатами експериментальних досліджень 
дослідних зр

( ) ( )
[ ] 1414,1

к0

p
ТЗ

РС
к

0
РС
к +ν⋅

=
E

n

u

E
E  або ( ) ( )

[ ]( )1414,1
к0

p
ТЗ

РС
к

0
РС
к +ν⋅

=
χ E

n

uk

E
E . 

Представлені вище теоретичні основи визначення запасів працездатності 
пневматичних електромагнітних клапанів були покладені в основу розробленого 
стандарту підприємства СТУ КЦКБА–273:2012 «Методика розрахунку запасів 
працездатності електромагнітних клапанів при проектуванні». 
 

Висновки 
1 Запропоновано алгоритм визначення запасів працездатності ЕМК на етапі 

проектування, який враховує особливості зміни технічного стану клапанів в процесі 
виробітку ресурсу. 

2 Отримані аналітичні вирази (1) і (1а) для визначення запасів працездатності за 
їх функціональними параметрами, реалізація яких забезпечує з необхідною 
ймовірністю не вихід функціональних параметрів клапана за межи встановлених 
обмежень в процесі виробітку ресурсу. 

3 Отримана аналітичні залежності (3) і (3а) для визначення коефіцієнту запасу 
втомної міцності стрижневих елементів ЕМК з двопозиційним електромагнітним 
приводом, які ґрунтується на залежності кількості спрацьовувань клапана до 
руйнування його стрижневого елемента (штока) від питомої кінематичної енергії 
рухомої системи електромагнітного приводу. 

4 Для різних конструкційних матеріалів експериментальним шляхом визначено 
залежності кількості циклів напрацювання ЕМК з двопозиційним електромагнітним 
приводом до руйнування його стрижневого елемента від рівня питомої енергії 
переміщення рухомої системи приводу. 

5 Результати досліджень впроваджені у виробництва у вигляді розробки 
стандарту підприємства СТУ КЦКБА–273:2012 «Методика розрахунку запасів 
працездатності електромагнітних клапанів при проектуванні». 
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Предложена методика определения запасов работоспособности пневматических 
магнитных клапанов при проектировании, которая базируется на прогнозировании возможных 

изменений технического состояния элементов и узлов клапана под действием эксплуатационных 
н
мало аритних пн

окторск е бюро арматуро роения». 
Ключевые слова: электромагнитный клапан, запас работоспособности, прогнозирование, 

изменение технического состояния, функциональный параметр, прочность, разрушение от усталости, 
энергетический критерий. 
 

This article highlights the methodic for determining the work efficiency reserves during the designing 
of pneumatic electromagnetic valves. This methodic is based on predictions of possible changes of technical 
condition of the valve elements under workload. Practical recommendations for increasing of work efficiency for 
this type of valves were created and introduced at JSCB «Kiev Central Design Bureau of Valves». Local 
standard «Met ds of e ficiency calculations fo lectromagnetic valves during design process» was created. 

Keywords: Solenoid Valve, two-position electromagnetic dri e, degradation processes, friction, wear, 
fatigue, resource reliability. 
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УДК 6

П

НИЯ ЖИДКОСТИ 
НА ИНТЕГРАЛЬНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ОСЕВОГО НАСОСА 
С БЫСТРОХОДНОСТЬЮ ns = 570 
 
Представлены результаты экспериментального и расчетного исследования осевого насоса с 

коэффициентом быстроходности ns = 570. Расчетное исследование проводилось с использованием 
трехмерного метода. Получено хорошее согласование расчетных и экспериментальных интегральных 
параметров. 

Ключевые слова: осевой насос, проточная часть, интегральные параметры, методика расчета, 
энергетические характеристики 

 
В статье иве севого  ЦН-44 

с коэффицие Q = 0,454 и 
коэффициентом напора KH = 0,165. Проточная часть данного насоса является моделью 
натурного осевого  сравнива
характеристиками, по ованиях модельного 
насоса на водяном стенде СПбГПУ. Коэффициент ческого подобия модельной 
про и KL = DРК РКМ = 0,69/0,2 = 2 е Н – рабочее  
натуры  – рабочее колесо модели. 

ное иссле  течен проводилос с использованием 
гидродинамического программного компл NSYS CFX хмерной постановке. 
Использовалась следующа тодика: создание геометриче  модели исс емой 
прото ти, постро расчетной сетки, выбор подходящей матема ской 
одели, задание граничных условий, параметров расчета, выполнение расчета, 

визуал . 1 показана, построенная в 
програ

аппарата. Данный подход 
возможен, так как предполагается, что течение в рабочем колесе (РК) и выправляющем 
аппара , следовательно в других каналах оно периодически 
повтор

а а

21.671.001.024 
 

Д.Г. СВОБОДА, асс. кафедры «Турбины, гидромашины и авиационные 
двигатели» СПбГПУ, Санкт- етербург; 
А.А. ЖАРКОВСКИЙ, д-р техн. наук; проф. кафедры «Турбины, 
гидромашины и авиационные двигатели» СПбГПУ, Санкт-Петербург 
 
ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ УСЛОВИЙ ТЕЧЕ

 пр дены результаты расчетного исследования о  насоса
нтом быстроходности ns = 570, коэффициентом подачи K

насоса ГЦН-1455. Расчетные данные
лученными при экспериментальных исслед

лись с 

 геометри
,5367, гдН/D 72 РК  колесоточной част

, РКМ
Числен дование ия ь 

екса A  в тре
я ме ской леду

чной час ение тиче
м

изация и анализ результатов расчета [1]. На рис
мме твердотельного 3D-проектирования SolidWorks, геометрическая модель 

насоса, а также его проточная часть, имитирующая объем, внутри которого происходит 
исследуемое течение жидкости. Расчетная область включает в себя один межлопастной 
канал рабочего колеса и один канал выправляющего 

те (ВА) осесимметричное
яется. Для построения расчетной сетки проточной части использовалась 

программа ICEM CFD. Расчетная сетка – неструктуриров нн я. 
 

  
Рис. 1 – Твердотельная модель ОН ЦН-44 и его расчетная проточная облас  ть

© Д.Г. Свобода, А.А. Жарковский, 2014 
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В местах быстрого изменения параметров: входные и выходные кромки 
лопастей РК и ВА, скругления, поверхности интерфейса производилось сгущение 
элементов. Также, для описания пограничного слоя вблизи твердых стенок лопасти РК, 
основного и покрывающего дисков, неподвижных стенок НА и ВА было создано 11 
слоев призматических элементов. 

В граничных условиях в программном комплексе ANSYS CFX, на входе в 
расчетную область задавалось полное давление 1 атм., а на выходе массовый расход. 
Расчет течения проводился в стационарной постановке. Режим течения – 
турбулентный. Для замыкания уравнений Рейнольдса использовалась стандартная k–ε 
модель турбулентности. На поверхности интерфейса условие сопряжения Stage – 
осреднение параметров

Исследован зкости жидкости 

различными граничными условиями, где условие 
 жидкости обозначается – «No Slip Wall», условие проскальзывания – «Free 

Slip Wall». На оптимальном режиме разница по напору и КПД, рассчитанных с 
использованием условий проскальзывания и прилипания, составляет ∼10 %. С ростом 
расхода эта разница увеличивается. С уменьшением расхода и скорости обтекания 
лопаток РК и ВА, разница в расчетных интегральных параметрах для различных 
граничных условий уменьшается. 

В случае, если насос работает на более вязкой жидкости чем вода, то производят 
пересчет характеристик с воды на рабочую жидкость с использованием эмпирических 
методик, одна из которых была предложена А.И. Степановым [2]. Методика 
основывается на многочисленных экспериментах, которые позволяют получить 
характеристику насоса, перекачивающего вязкую жидкость путем пересчета 
характеристики на воде с помощью поправочных коэффициентов, полученных 
опытным путем. При этом пересчет проводят только для оптимального режима при 
максимал а также 
снована на экспериментальных данных испытаний насосов на вязкой жидкости. В ней 
предло ересчета напора и КПД, зависящие от вязкости, но для 
разных

 его можно использовать для расчета потока с различной плотностью 
и вязк

циркуляционный насосный агрегат) в перспективных реакторных установках. 
 

 расчета в окружном направлении. 
ы вопросы влияния условий проскальзывания и вя

на расчетные интегральные параметры осевого насоса. В программном комплексе 
ANSYS CFX при расчете течения жидкости в проточной части лопастных насосов 
наиболее часто используют граничное условие прилипания. Однако существуют 
предельный случай, когда справедливо использование граничного условия 
проскальзывания. 

На рис. 2 и рис. 3 показаны графики интегральных параметров РК насоса ЦН-44 
олученные при расчете с п
прилипания

 
ьном КПД. Другая методика была предложена П.Д. Ляпковым [3]. Он

о
жены коэффициенты п
 режимов работы насоса. Таким образом, для пересчета рабочих характеристик 

насоса с воды на более вязкую жидкость с помощью эмпирической методики требуется 
наличие большой базы экспериментальных данных. 

Программный комплекс ANSYS CFX использует методы вычислительной 
гидродинамики и

остью внутри проточной части и определения их влияния на интегральные 
характеристики насоса. 

Расчет интегральных характеристик был проведен для жидкостей с 
коэффициентом кинематической вязкости в диапазоне ν = 0,15–150 cCт. Коэффициент 
вязкости ν = 0,15 сСт соответствует физическим свойствам тяжелого 
жидкометаллического теплоносителя (ТЖМТ), перекачиваемому ГЦНА (главный 
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Рис. 2 – Расчетные напорные арактеристики насоса ЦН-44 х

 

 
Рис. 3 – Расчетные характеристики КПД насоса ЦН-44 

 
На рис. 4 изображены графики напора, КПД, затраченной мощности насоса N в 

зависимости от вязкости жидкости, при постоянном числе оборотов для оптимального 
режима работы. 
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Рис. 4 – Зависимость интегральных параметров насоса ЦН-44 от вязкости жидкости 

 
Представленные графики согласуются с экспериментальными данными 

обобщенны оды. При 
постоянном числе оборотов насоса и увеличении вязкости перекачиваемой жидкости 
напор 

научно-техническое издательство машиностроительной литературы, 1960. – 468 с. 3. Ляпков, П.Д. 
О влиянии вязкости на характеристику погружных центробежных насосов [Текст] / П.Д. Ляпков // Труды 
ВНИИ. – Вып. 41. – М.: Недра, 1964. 
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Исследование влияния условий течения жидкости на интегральные характеристики 
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Представлені результати експериментального і розрахункового дослідження осьового насоса 
коефіцієнтом швидкохідності ns = 570. Розрахункова дослідження проводилося з використанням
тривимірного методу. Отримано гарне узгодження рахункових і експериментальних інтегральних 
параметрів. 

Ключові слова: , методика розрахунку, 
енергетичні х

 

ми А.И. Степановым. По ним можно сделать следующие выв

соответствующий оптимальной подаче снижается. При увеличении вязкости с 
0,1 сСт до 150 сСт, уменьшение напора рабочего колеса составило ~ 9 %, а ступени ~ 
18 %. КПД насоса снизился на 22,5 %. С увеличением вязкости, также увеличивается 
затраченная мощность насоса на ~ 6 %. 

В целом можно утверждать, что программный комплекс ANSYS CFX позволяет с 
достаточной точностью прогнозировать интегральные характеристики осевого насоса с 
учетом влияния физических свойств перекачиваемой жидкости. 
 
Список литературы: 1. Кочевский, А.Н. Современных подход к моделированию и расчету течений 
жидкости в лопастных гидромашинах [Текст] / А.Н. Кочевский, В.Г. Неня // Вiсник Сумського 
державного унiверситету. – Суми, 2003. – Вип. 13(59). – С. 195-210. 2. Степанов, Л.И. Центробежные и 
осевые насосы. Теория, конструирование и применение [Текст] / Л.И. Степанов. – М.: Государственное 

з 
 

роз

осьовий насос, проточна частина, інтегральні параметри
арактеристики. 

The results of experimental and computational studies of the axial pump with speed coefficient 
ns = 570. Estimated study was performed using a three-dimensional method. The good agreement between the 
calculated and experimental integral parameters. 

Keywords: axial pump liquid end, the integral parameters, calculation methods, the energy 
characteristics. 
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Исслед  FlowER-U, 
позволяющего рассчитывать пространственные вязкие течения несжимаемой жидкости 
в ПЧ ин. Моделирование течений осу ся на основе численного 
инте уравнений йнольдса с полнительным членом, содержащим 
искусст  сжимаемос  учета булентных ектов применяется 
дифференциальная двухпараметрическая ель SST нтера. Численное 
интегрирование уравнений проводится с помощью неявной квазимонотонной схемы 
Годуно

НА) – 500 тыс., один межлопаточный канал в решетке 
рабочего колеса (РК) – 500 тыс., отсасывающая труба − 2,5 млн. 
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ЧИСЛЕННОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ И АНАЛИЗ 
РАБОЧЕГО ПРОЦЕССА В ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ ОСЕВОЙ 
ПОВОРОТНО-ЛОПАСТНОЙ ГИДРОТУРБИНЫ 

 
Представлены результаты расчетного исследования пространственного вязкого течения 

жидкости в проточной части вертикальной осевой поворотно-лопастной гидротурбины, разработанной 
на напор 20 м. Моделирование течения выполнено на основе численного интегрирования уравнений 
Рейнольдса и двухпараметрической модели турбулентности Ментера (SST). Расчеты проведены с 
помощью про раммного комплекса FlowER-U Дан анализ структуры пот ка, осредненных парамет ов и 
потерь энергии во всех элементах проточной части. Предложен вариант усовершенствованной лопасти 
рабочего колеса. 

Ключевые слова: численное моделирование, вязкое течение, спиральная камера, гидротурбина, 
потери энергии. 
 

Введение 
Для дальнейшего повышения эффективности гидроту
ить исследования, основанные на совместном применении численного и 

физического моделирования течения в элементах проточных частей
ования позволяют существенно сократить объем дорогостоящих модельных 

испытаний при проектировании новых ПЧ с учетом условий конкретных ГЭС либо 
модернизации существующих ПЧ ранее сооруженных ГЭС. 

В статье представлены результаты численного исследования течения жидкости в 
элементах ПЧ номенклатурной

отанной на напор 20 м [1]. Гидротурбины такого типа установлены на 
большинстве ГЭС Украины. Для данной ги ротурбины известны геометрические 
параметры ПЧ и универсальная характеристика модели, полученная по результатам 
испытаний на гидродинамическом стенде. 

 
1 Математическая модель и объект исследования 

ование выполнено с помощью программного комплекса

 гидротурб
грирования 

ществляет
Ре до  

венную ть. Для  тур эфф
мод  Ме

ва второго порядка аппроксимации по пространству и времени [2, 3]. 
Расчетная область ПЧ гидротурбины описывалась сеткой с общим числом ячеек 

5,5 млн.: спиральная камера − 2 млн., один межлопаточный канал в решетке 
направляющего аппарата (
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Исследования выполнены для геометрически подобной модели с диаметром РК 
D1 = 1 м при напоре Н = 1 м. Проточная часть включает: спиральную камеру СУБ-0,43-
210°, решетку НА с числом симметричных лопаток zo = 28 высотой b0 = 0,43D1, РК 
ПЛ 20/811 с диаметром втулки dвт = 0,4D1 и числом лопастей z1 = 4, а также 
отсасывающую трубу с коленом типа КУ-1ПЛ (рис. 1). Расчеты проведены для 
оптимального угла установки лопасти РК ϕл = 16º при четырех положениях открытия 
НА и соответствующих им значениям приведенного расхода и частот вращения, 
определенным по универсальной характеристике (табл. 1). 

   
а б в 

Рис. 1 – Исследуемая проточная часть гидротурбины: 
а – спиральная камера;   б – решетки НА и РК;   в – отсасывающая труба 

 
Таблица 1 

Режимные параметры при расчетных исследованиях 
 

Режимы Параметры 
1 2 3 4 

a0, мм 55 65 75 85 
QI′, л/с 1005 1170 1360 1580 

n1', мин–1 122 147 175 209 
КПД, % 90,5 92 90 82 

 
2 Результаты расчетного исследования течения 
Расчетное исследование течения жидкости в ПЧ позволило получить структуру 

трехмерного вязкого потока во всех её элементах, определить осредненные параметры 
и потери энергии в характерных сечениях и провести анализ рабочего процесса в 
вертикальной поворотно-лопастной осевой гидротурбине. 

 
2.1 Спиральная камера 
Поток в спирали имеет сложную пространственную структуру. На рис. 2 

представлено распределение абсолютной скорости в горизонтальном сечении 
спиральной камеры, проходящем через середину колонн статора, и в меридиональных 
сечениях для оптимального режима работы турбины (режим 2, табл. 1). 

Величина абсолютной скорости V растет при приближении к колоннам статора и 
плавно уменьшается к зубу спирали. Максимальные ее значения наблюдаются вблизи
колец стат а угла α, 
формируемого зависит  . 

 
ора, а к середине канала снижаются на (4–9) %. Величин

 спиральной камерой, существенно  от угла охвата Осредненный 
по высоте канала угол α  меняется от 40° во входном сечении до 31° в районе ϕ = 90°, а 
затем повышается до 35° у зуба спирали. В открытой части спирали угол α  изменяется 
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Рис. 2 – Изолинии абсолютной скорости в спиральной камере 

 
от 104° до 40° (рис. 3). Определение угла п о
необходимо для оптим я к статора. С
полу ми
их каче о
осредненное значе а потока

отока, формируем го спиральной камерой, 
проектировани олонны равнение 
 экспериментальных исследований [4] показывает 
ственн е согласование. Кроме того, полученное 
 за спиралью, равное 

ального 
ченных результатов с данны

 хорошее количественное и 
ние угл α  = 33,5 , согласуется с °  

1]. 
 
данными, приведенными в [

 
Рис. 3 – Осредненные параметры потока перед входными кромками колонн статора 

 
2.2 Решетки НА и РК 
Изолинии полной скорости V в области НА и поворота потока от радиального к 

осевому направлению течения жидкости приведены на рис. 4. Величины полной 
скорости имеют меньшие значения в верхней части канала и возрастают у нижнего 
кольца НА и обода РК. С увеличением открытия НА растет расход жидкости и 
скорость потока. 

На рис. 5 представлены распределения по высоте канала b  полной скорости V и 
её компонент, осредненных в окружном направлении, а также угла потока α2пот в 
сечении за НА. Параметры потока имеют меньшие значения в верхней части канала и 
возрастают к нижнему кольцу НА. Наибольшая скорость потока наблюдается в 
области, занимающей примерно 20 % высоты нижней части канала, что связано с 
разворотом  потока  от  радиального  к осевому направлению. С увеличением открытия 
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Рис. 4 – Изолинии скорости V (м/с) в области НА для исследуемых режимов работы 

 
НА воз трас ают расходная составляющая скорости Vr и угол потока, причем характер 
изменения по высоте канала не меняется, за исключением режима с наибольшим 
расходом. Окружная составляющая скорости Vu при уменьшении открытия НА 
возрастает в верхней части канала, а в нижней − изменяется незначительно, 
неравномерность составляет (25–50) %. Осевая составляющая скорости Vz в верхней 
части канала близка к нулю и возрастает при приближении к нижнему кольцу НА и 
увеличении расхода. Таким образом, за НА в потоке наблюдается значительная 
неравномерность всех компонент скорости (см. рис. 5). 
 

 
Рис. 5 – Параметры потока в сечении за НА: 

—∆— режим 1;   —— режим 2;   - - - - режим 3;   —○— режим 4 
 
По приведенным в табл. 2 осредненным значениям углов потока за НА видно, 

что они не совпадают с геометрическими углами лопатки, недоворот потока растет с 
увеличением открытия НА и достигает почти 5º. 
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Таблица 2 
Геометрические углы лопатки и осредненные углы потока после НА 

 
Режим Параметр 1 2 3 4 

a0, мм 55 65 75 85 
α1л, град 38 43,9 49,3 56,7 
α , град 26,4 33,2 39,5 48,4 2л

пот2α , град 26,5 32,4 37,5 43,8 
 

На рис. 6 показаны изолинии относительной скорости W в межлопастном канале 
РК в цилиндрическом сечении с радиусом R = 0,35 м для исследуемых режимов 
работы. Как видн ии обтекается с 
небольшими (от +5° до –10°) углами атаки. За выходной кромкой наблюдается 
гидродинамический след, который смыкается на расстоянии, примерно равном трети 
хорды профиля. 

о из рисунка, входная кромка в этом сечен

 
Рис. 6 – Изолинии относительной скорости W (м/с) в  межлопастном канале РК 

 
Распределение по ширине канала абсолютных (α1пот) и относительных (β1пот) 

углов потока, а также абсолютной скорости и ее компонент в сечении перед и за РК 
показано на рис. 7. 

Перед РК наибольшие значения скорости наблюдаются у втулки. На 
оптимальном расходе (режим 2) неравномерность скорости не превышает 20 %. С 
увеличением открытия НА и расхода неравномерность V по ширине канала 
уменьшается. Осевая (расходная) составляющая скорости Vz принимает большие 
значения в средней части канала и уменьшается к стенкам (на (15–20) %). При 
увеличении открытия НА значение Vz возрастает, особенно у камеры РК. Окружная 
составляющая Vu на всех исследованных режимах наибольшее значение имеет у втулки 
РК,  а  к  середине канала снижается примерно  на  40 % и практически не меняется при 
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а 

 
б 

Рис. 7 – Параметры потока в сечении перед а и за б РК: 
—∆— режим 1;   —— режим 2;   - - - - режим 3;   —○— режим 4;   —×— βлоп

 
приближении к камере. С увеличением открытия НА Vu выравнивается по высоте, а ее 
среднее значение уменьшается. Угол потока α1пот  перед РК имеет меньшее значение у 
втулки, возрастает к середине канала и затем уменьшается к камере. С увеличением 
открытия НА значение угла α1пот возрастает. Радиальная скорость Vr в сечении перед 
К для оптимального режима составляет околоР  5 % от Vz и с увеличением открытия НА 
изменяется незначительно. Таким образом, поток перед РК

ксимальным значением расходной составляющей скорости в средней части 

ается у втулки. 
ля оптимального режима (режим 2) значительная часть лопасти, примерно 70 %, 

обтека

 лопасти (на 20 %). С увеличением открытия НА и расхода значения 
расход

лопаст сходной 
составляющей скорости. При уменьшении расхода увеличивается отрицательная 
закрутка, а с увеличением − растет положительная закрутка потока. 

 можно считать практически 
осевым с ма
канала и с большим значением окружной составляющей у втулки РК. 

Угол потока в относительном движении β1пот в области входных кромок РК 
отличается от лопастного угла β1лоп, причем наибольшее отличие достиг
Д

ется с небольшими (5–7º) отрицательными углами атаки. У втулки направление 
потока меняется, появляются положительные углы атаки, значения которых 
повышаются при уменьшении открытия НА и достигают 30–40º. При увеличении 
открытия НА эпюра β1пот выравнивается по ширине канала и лопасть обтекается с 
отрицательными углами атаки, не превышающими 8–10º. 

После РК основной составляющей абсолютной скорости является расходная Vz, 
которая достигает 95 % от V. Меньшие значения Vz наблюдаются у втулки, а большие – 

 периферииу
ной составляющей скорости также повышаются. Угол потока α2пот для 

оптимального расхода у втулки равен 90º и плавно уменьшается до 70º у камеры РК. 
Окружная составляющая Vu, определяющая закрутку потока на входе в отсасывающую 
трубу, имеет небольшие отрицательные значения у втулки, на расстоянии 20 % ширины 

и меняет знак и увеличивается к камере, достигая 30 % от ра
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Радиальная составляющая скорости Vr на периферии лопасти близка к нулю и 
озрастает к втулке, достигая 20 % от расходной составляющей Vz. 

я составляющая 
скорос ественная. Угол 
потока ходных кромок РК больше 
лопастного угла β  примерно на 5º для всех исследуемых режимов работы и 
увелич

елить области с 
иним P стороне

альной характеристики [1]. 

 
Режимы 

в
Таким образом, в потоке после РК преобладает расходна
ти, но при этом закрутка потока по ширине канала также сущ
 в относительном движении β2пот в области вы

2лоп
ивается от камеры к втулке. 
Выполненные расчетные исследования течения позволили опред

м альным статическим давлением ст на  разрежения лопасти и 
кавитационный коэффициент турбины σт расч при высоте отсасывания Hs = 0 для 
четырех режимов работы (табл. 3). Экспериментальный критический кавитационный 
коэффициент турбины σт эксп взят из универс

Таблица 3 
Кавитационный коэффициент турбины расчетный и экспериментальный 

Параметр  1 2 3 4 ы

σт расч 0,34 0,43 0,6 0,8 
σт эксп 0,33 0,43 0,55 0,68 

 
На рис. 8 представлено распределение давления на стороне разрежения лопасти 

для двух режимов. Область с минимальным значением Pст расположена на периферии 
лопасти в средней части выпуклой стороны профиля и с изменением режима 
практически не меняется. 

 

    
 

Рис. 8 – Распределение давления на тыльной стороне лопасти 

отс е  на рис. 9. Видно, что 
поток  . в по

 и я близка к нулю. 
 вертикальном диффузоре более равномерное течение получено для оптимального 

расхода (режим 2), при других режимах за обтекателем наблюдается
гидродинамический след (вихревой жгут

 
2.3 Отсасывающая труба 
Течение жидкости в виде изолиний полной скорости в среднем сечении 

асывающей трубы для ч тырех режимов работы показано
в трубе является существенно неравномерным Для исследуемых режимо  

всей длине трубы меют место застойные области, где скорость течени
В

 
), который проникает в колено отсасывающей 
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трубы. Наибольшие застойные зоны образованы в горизонтальном диффузоре, они 
занимают значительную часть трубы и расположены, в новном, в области выходного 
сечени

 ос
я. 

 
Рис. 9 – Изолинии полной скорости в среднем сечении отсасывающей трубы 

 
В поперечных сечениях трубы большие значения расходной составляющей 

скорости получены у стенок, а меньшие − в центре. В выходном сечении находятся 
области с противотоками, в которых отрицательные величины расходной 
составляющей скорости достигают 30 % от максимального значения скорости. 
Существенная неравномерность потока наблюдается в левой (по ходу движения 
жидкости) части горизонтального диффузора, что можно объяснить преобладанием 
положительной закрутки на выходе из РК для всех исследованных режимов и 
ассиметричным расположением горизонтального диффузора относительно оси 
турбины. 

По результатам расчета пространственного потока в отсасывающей трубе был 
определен расходной 
составляющей скорости потока (табл. 4). Коэффициент Кориолиса К характеризует 
неравномерность значений скорости в выходном сечен  трубы и представляет собой 
отнош  энергии реального потока к кинетической энергии, 
рассчи  по средней расходной скорости. Наименьше
получе о режима

в
я данные о кту

т енного течения жидко ч
части ПЛ гидротурбины, представленные в 
данной качественно согласуются с 
результатами экспериментальных измерений 
потока пятиканальными
гидродинамическом

 

Кориолиса К в отсасывающей трубе 

 

коэффициент Кориолиса с учетом неравномерности 

ии
ение кинетической
танной е значение коэффициента К 
но для оптимальног . 

Полученные  результате расчетного 
исследовани  стру ре 
прос ранств сти в прото ной 

статье, 

Таблица 4 
Значения коэффициентов 

 
РежимПараметр 1 2 3 4 

К 7 1,73 2,03 2,51  шаровыми зондами на 
 стенде [5, 6] и на аэростенде 

1,7

в ЦКТИ [7]. 
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2.4 Энергетические характеристики проточной части 
По результатам расчетов получены значения потерь энергии во вс

и
ех элементах 

ПЧ г дротурбины (рис. 10). 

 
Рис. 10 – Расчетны ой части е потери энергии в проточн

Наибольшие потери энергии получены в РК, их 
ротурбины и составляет 4 %, а в области 

номинальной нагрузки достигает 6 %. Характер изменения потерь эн
опреде ак м

 в
характеристики составляют 50 % от потерь в РК и повышаются с 

увеличением расхода. В подводе гидротурб  – спиральной камере и решетке НА – 
больш отери энер тока выше. При оптимальном 
расходе НА  увеличиваются на 0,1 %. В 
спирал  ери расту и ием расхода практически в квадратичной 
зависи вля

мум составляет 7,4 %, его положение  асходу 
ин  ерименте, а значение меньше а %. В 

зоне э тации гидротурбины до QI′ = 1,4 м3/с характер
кривой потерь практически повторяет форму экспериме
значен т экспе

о  зависимости потерь энергии от режима 
у отс тр  элементах: вертикальном диффузоре h , 

колене hкол и горизонтальном диффузоре hгор диф. Потери в отсасывающей тр
увелич .  ется
поворотом потока в канале и диффузорностью течения. При оптимальном расходе 

 в р бе 
равны 2 %. 

тан м
дн е геометрические углы лопасти РК номенклатурной гидротурбины 

имеют существенное расхождение с уг ми потока на входе в РК (рис. 12). 
Периферийная часть лопасти обтекается с небольшими (5–7º) отрицательными углами 
атаки,  втулки п  аки, достигающие 30–40º. На 

 
минимум находится в области 

оптимума универсальной характеристики гид
ергии в РК 

ляет положение минимума потерь во всей ПЧ и ф тически формирует оптиму  
универсальной характеристики гидротурбины. Потери энергии в отсасывающей трубе  
оптимуме 

ины
ие п гии получены в НА, где скорости по

равны 0,9  расхода потери в  %, с изменением
ьной камере пот т с увел чен
мости и в оптимуме соста ют 0,33 %. 
Мини  расчетных потерь по р

совпадает с имумом, полученным в эксп  н  0,6 м
ксплуа  изменения расчетной 

нтальной кривой. Отличие 
ий расчетных потерь о  полученных по результатам римента объясняется 

как погрешностью расчетного метода, так и погрешностью испытаний на стенде. 
На рис. 11 отдельн  представлены

работы в отсасывающей тр бе h  и в ее верт диф
убе растут с 

ением расхода  Максимальное значение получено в колене, что объясня  

(режим 2) потери  колене составляют 1 %, а суммарные потери в отсасывающей т у

По результатам расчетных исследований было ус овлено, что на оптимально  
режиме вхо ы

ла

а у оявляются положительные углы ат
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основа нено усовершенствование лопасти путем изменения ее входных 
углов (

нии этого выпол
рис. 12). 

 
Рис. 11 – Расчетные потери энергии в отсасывающей трубе 

 

    
Рис. 12 – Углы потока в относительном движении и углы лопасти 

на входных кромках исходного и модернизированного РК 
 
Расчетное исследование модернизированного РК подтвердило улучшение 

обтекания лопасти и уменьшение потерь энергии в области рабочей зоны 
гидротурбины (рис. 13). Так, при QI′ = 1,4 м3/с снижение потерь составляет 0,7 %. 

 

 
Рис. 13 – Сравнение расчетных потерь энергии в исходном и модернизированном РК 
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Заключение 
Расчетное исследование трехмерного вязкого течения жидкости в вертикальной 

поворотно-лопастной осевой гидротурбине позволило получить новые данные о 
структуре пространственного потока в каждом из элементов проточной части и 
определить кавитационный коэффициент РК на расчетных режимах. 

Расчетный баланс полных потерь энергии в исследуемой проточной части 
хорошо согласуется с известными экспериментальными исследованиями и 
результатами модельных испытаний на стенде. 

Анализ рабочего процесса в ПЧ поворотно-лопастной осевой гидротурбины и 
удовлетворительное совпадение с известными экспериментальными данными, а также 
проведенная модернизация лопасти рабочего колеса позволяют сделать вывод о 
возможности использования программного комплекса FlowER-U для разработки новых 
и совершенствования модернизируемых проточных частей гидротурбин. 
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Наведено результати ро рахункового дос
напір 20 м. 

вання течії виконано на основі чисельного інтегрування рівнянь Рейнольдса  
метричної моделі турбулентності Ментера (SST). Ро рахунки проведені за допомо  

програмного 
енергії в усіх ел

Клю ові слова: чисельне моделюван в’язка течія

The numerical research results of three-dimensional viscous flui w in the axial adjustable-blade 
) water turbine setting on a 20 m. ater head are presented. Calculations are conducted using software 

package FlowER-U which based on the nume al integration of Reynolds averaged Navi
nter SST two-equation t rbulence model. The flow pattern, av  parameters and energy loses at 

setting elements. The improved blade runner is proposed. 
K ywords: numerical modeling, visci urbine, ss
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МЕТОДИКА ПРОЕКТИРОВАНИЯ ЭЛЕМЕНТОВ ВЫТЕСНИТЕЛЬНЫХ 

 методика определения геометрических параметров элементов вытеснительной 
системы, позволяющая определить количественную харак истику изменения зазоров между зубьями 
вытеснителей на основании изменения геометрических 
парамет эл

Ключевые слова: методика проектирования, гидравлический вращатель планетарного типа, 
вытеснительная система, крышка, направляющая, рабочая камера, зазор, межцентровое расстояние. 
 

Постановка проблемы 
Анализ кинематики движения вытеснительных элементов гидровращателей 

планетарного типа (шестерни и направляющей) при распределении потоков рабочей 
жидкости в рабочие камеры гидровращателя, позволил обосновать, что качественная 
работа вытеснительной системы определяется величиной зазоров между зубьями 
вытеснителей, образующими рабочие камеры. Поэтому, при проектировании элементов 
вытеснительной системы гидровращателей планетарного типа большое значение имеет 
определение рациональных значений зазоров (определяющихся геометрическими 
параметрами самих вытеснителей – шестерни и направляющей). В этой связи 
разработка методики определения геометрических параметров элементов 
вытеснительной системы гидровращателя планетарного типа является одной из 
важнейших задач при проектировании гидровращателей. 

Анализ последних исследований  
Исследования причин неудовлетворительной работы гидровращателей 

планетарного типа [1–4], обусловленных несовершенством конструкции формы 
элементов вытеснительной системы позволили выявить, что вытеснительная система 
лимитирует их эффективную работу. 

Таким образом, при проектировании высокомоментного гидровращателя 
планетарного типа необходимо определить геометрические пара етры элементов 
ытеснитель разованных 
ытеснителями, рабочей жидкостью. 

 

А.А. ВОЛОШИНА, канд. техн. аук; доц. ТГАТУ, Мелитополь; 
И.А. ПАНЧЕНКО, аспирант ТГАТУ, Мелитополь
 

СИСТЕМ ГИДРОВРАЩАТЕЛЕЙ ПЛАНЕТАРНОГО ТИПА 
 

Предложена
тер

 гидравлического вращателя планетарного типа 
ров ементов его вытеснительной системы. 

м
в
в

ной системы с целью улучшения заполнения рабочих камер, об

Цель стат лучшение заполненияьи – у  рабочих камер гидровращателя 
планетарного типа путем разработки методики определения геометрических 
параметров элементов его вытеснительной системы. 

Основная часть  
определения зазоров между зубьями шестерни и направляющей 

вытеснител
Для 

ьной системы разработана методика определения межцентровых расстояний 
iM  ме и. жду центрами зубьев 

i
O  направляющей и 

i
Oш  шестерн

1) Определим межцентровые расстояния i

н

M  между центрами зубьев 
i

Oн  
напр вл  шестерни в первой четверти (рис. 1) при условии: 
 

а яющей и

 
И.А. Панченко, 2014 

 
i

Oш
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2
0;0

2 шн
π

≤γ≤
π

≤γ≤
ii

. 

Расстояние между центром зуба направляющей и центром зуба шестерни 
обозначим

i
Oн  

i
Oш   iM : 

ii
OOM i шн= . 

Из EOO
ii шн∆  межцентровое расст янi о ие iM  равно: 

( ) ( )2н
2

ш iii EOEOM
ii

+ . 

Обозначим AEO =  и BEO

=

2 2
iiiiш iii

=н , тогда i iM A B= + . 
Если след центра зуба

iн
 направляющей на оси OOO ′  расположен выше следа 

центра  
i

Oш  шестерни (рис. 1), то iiiiii BOAOBAEOA 11 −==зуба шi
= , 

где RAO1 cos
ii нн γ⋅= ; О B B ОО= + . 1 2 1 2i iО

 
Рис. 1 – Схема определения межцентрового расстояния в первой четверти 

 
Из iBOO

iш2∆ : 
i

RBO i шш2 cos γ⋅= , eOO =21 , eRBO
ii +γ⋅= шш1 cos . 

Тогда 
eRRA

iii −γ⋅−γ⋅= шшнн coscos .                                           (1) 
Если след центра зуба направляющей на оси 

i
Oн   O O′′ ′′′  расположен правее следа 

центра зуба шестерни (рис. 1), то 
i

Oш  iiii CODOEOB
i 11н −== , где 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ γ−
π

⋅=
i

RDO i нн1 2
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ii нн sin
2
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⎠
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⎜
⎝
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⎠
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⋅==
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RCOCO ii шш21 2
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ii шш sin
2
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⎠
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⎜
⎝
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Тогда 
ii

RRBi шшнн sinsin γ⋅−γ⋅= ,                                              (2) 
а межцентровое расстояние iM  будет равно 

[ ] [ ]2шшнн
2

шшнн sinsincoscos
iiii

RReRRM i γ⋅−γ⋅+−γ⋅−γ⋅= ,                 (3) 
где 

iшγ  – текущий угол расположения зуба шестерни относительно оси OO′ , 

( )
шш

ш 12
Z

i
Zi

π
+−

π
=γ ; 

iн
γ  – текущий угол расположения зуба направляющей 

относительно оси OO′ , ( )12

н
н −

π
=γ i

Zi
. 

Расстояние между центром зуба направляющей и центром зуба шестерни 
обозначим

i
Oн  

i
Oш′   iM ′ : 

ii
OOM i шн ′=′ . 

Из межцентровое расстояние iEOO
ii
′′∆ шн   iM ′  равно ( ) ( )2ш

2
н iii EOEOM
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′′+′=′ . 

Обозначим ii EOA
i
′=′ н  и ii EOB

i
′′=′ ш . Тогда 2 2

i i iM A B′ ′ ′= + . 
Так как, след центра зуба направляющей на оси 

i
Oн  OO′  расположен выше 

следа центра зуба 
i

Oш′  шестерни (рис. 1), то iA′  определяется из выражения (1). 
Если след центра O  зуба направляющей на оси O O′′ ′′′   

iн
расположен левее следа 

центра 
i

Oш  зуба шестерни (рис. 1), то iiii DOCOEOB −′=
i 11ш ′′=′ ,  

RCOCO
где

i шш21 sin
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i
RDO i нн1 sin γ⋅= . 

i нншш nsin

=
Тогда 

RRB si
ii

⋅−γ⋅=′ γ ,                                               (4) 
а межц стояние  б но ентровое рас iM ′ удет рав 

[ ] [ ]2нншш
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шшнн sinsincoscos
iiii

RReRRMi γ⋅−γ⋅+−γ⋅−γ⋅=′ .                (5) 

Расстояние
i

Oн′   между центром зуба направляющей и центром зуба шестерни 
обозначим

i
Oш′   iM ′′ : 

ii
OOM i шн ′′=′′ . 

Из iEOO
ii

′′′′∆ шн  межцентровое расстояние iM ′′  равно ( ) ( )2н
2

ш iii EOEOM
ii
′′′+′′′= . 

Обозначим ii EOA
i

′′′

′′

=′′ ш  и ii OB
i
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 центра зуба 

i
Oн′  направляющей на оси OOЕсли след ′  расположен ниже следа 

центра зуба 
i

Oш′  шестерни (рис. 1), то AOBOE
i

′−′= iiii OA =′′ ′′′ 11ш , где 
eReBO

i
+BO i =′ γ⋅=+′ шш2 cos ;  

i
RO нн cos1 iA1 γ⋅=′ . 

Тогда 
н ii

ReRAi ншш coscos γ⋅−+γ⋅=′′ .                                           (6) 
Так как, след центра зуба направляющей на оси 

i
Oн′  O O′′ ′′′  расположен правее 

следа центра зуба шестерни (рис. 1), о 
i
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ояние iM ′′  будет равно межцентровое расст

[ ] [ ]2шшнн
2

нн coReRM i −+= шш sinsins
iiii

RR γ⋅−γ⋅+γ⋅γ⋅ .               (7) 

ые

cos

2) Определим межцентров  расстояния iM  межд  центрами зубьев 
i

Oн  

направляюще  O  шестерни во второй четверти (рис. 2) при условии 

у

й и шi
π≤γ<

π ; 
iн2

π≤γ<
π

iш2
. 

Расстояние между центром зуба направляющей 
i

Oн  и центром зуба шестерни 

i
Oш  обозначим iM : 

ii
OOM i шн= . 

Из iEOO
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2
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+= . 
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i

=ш   ii BEO
i
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Есл  след центра зуба 
i

Oн  направляющей наи   оси OO′  расположен ниже следа 
центра зуба  шестерни (рис. 2), то −=
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Oш ш iiiiii BOAOBAEOA
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AO i 1 2 2i i

Из iBOO
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Тогда 

eRRA
iii +γ′⋅−γ′⋅= шшнн cos ,                                           (8) 

где 
ii нн

cos
γ−π=γ′ , 

iш −π=γ′ шγ i
 – при расположении центров зубьев направляющей и 

шестерни во второй четверти. 
O O′′ ′′′  Если след центра 

i
Oн  зуба направляющей на оси расположен правее следа 

центра 
i
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i
RDO i нн1 cos γ ′′⋅= ; 
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Рис. 2 – Схема определения межцентрового расстояния во второй четверти 
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Рис. 3 – Схема определения межцентрового расстояния в третьей четверти 
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следа ы я , центра зуба 
i

Oш  шестерни (рис. 3), то iA  определяется из в ражени  (8) с 
учетом, что π−γ=γ′

ii нн ; π−γ=γ′
ii шш  – при расположении центров зубьев 

направляющей и шестерни третьей четверти. 
Так как, след центра 

i
Oн  зуба направляющей на оси O O′′ ′′′  расположен правее 

следа центра O  зуба шестерни (рис. 3), то шi iB  определяе  выражения (13), с тся из

учетом, что 
ii нн 2

3
γ−

π
=γ ′′ , 

ii шш 2
3

γ−
π

=γ ′′  – при расположении центров зубьев 

направляющей и шестерни в третьей четверти. 
Межцентровое расстояние iM  определяется из выражения (14). 
Расстоя ентром зуба  ние между ц направляющей

iн
′  и центром зуба шестерни O

i
Oш  обозначим iM ′ : 

ii
OOM i шн′=′ . 

Из iEOO
ii
′′∆ шн  межцентровое расстояние iM ′  равно ( ) ( )2н

2
шi EOM

i
=′ ii EO

i
′′+′ . 

2 2
i i iM A B′ ′ ′= + . Обозначим ii EOA ′

i
=′ ш  и ii EOB

i
′′=′ н . Тогда 

OO′  Так как, след центра зуба 
i

Oн′  направляющей на оси расположен выше 
следа центра зуба 

i
Oш  шестерни (рис. 3), то iA′  определяется из выражения (11). 

Так как, след центра O′  
iн
зуба направляющей на оси O O′′ ′′′  расположен левее 

следа центра 
i

Oш  зуба шестерни (рис. 3), то iB′  определяется из выражения (9), а 
нтровое расстояние iM ′  – из выражения (12). межце

i
Oн′  Расстояние между центром зуба направляющей и центром зуба шестерни 

об
i

означим iM ′′ : Oш′  

iii шн OOM ′′=′′ . 

Из iEOO
ii

′′′′∆ шн  межцентровое расстояние iM ′′  равно ( ) ( )2н
2

ш iii EOEOM
ii
′′′+′′′=′′ . 

Обозначим ii EOA
i

′′′=′′ ш  и ii EOB
i

′′′=′′ н . Тогда 2 2
i i iM A B′′ ′′ ′′= + . 

Так как, след центра зуба 
i

Oн′  направляющей на оси OO′  расположен ниже 
следа центра зуба O

iш′  шестерни (рис. 3), то Ai′′  определяется из выражения
Так как, след центра зуба направляющей на оси O O

 (8). 
 

i
Oн′  ′′ ′′′  расположен левее 

следа центра 
i

Oш′  зуба шестерни (рис. 3), то iB′′  определяется из выражения (9), а 
межцентровое расстояние iM ′′  – из выражения (10). 

Определение межцентровых расстояний между центрами зубьев направляющей 
и шестерни, расположенны  в третьей четверти по выражениям и (14) х   (10), (12) 

производится с учетом, что π−γ=γ′
ii нн , π−γ=γ′

ii шш , а 
ii нн 2

3
γ−

π
=γ ′′ , 

ii шш 2
3

γ−
π

=γ ′′ . 

4) Определим межцентровые расстояния iM  между центрами зубьев 
i

направляющей и 
i

Oш  шестерни в четвертой четверти (рис. 4) при условии 
Oн  

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 142 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

π≤γ<
π 2
2

3
нi

; π≤γ< 2шi
. π≤γ< 2шi
. π

2
3

 
Рис. 4 – Схема определения межцентрового расстояния в четвертой четверти 

 
Расстояние между центром зуба направляющей и центром зуба шестерни 

обозначим
i

Oн  

i
Oш   iM : 

ii
OOM i шн= . 

Из межцентровое расстояние iEOO
ii шн∆   iM  равно ( ) ( )2н

2
ш iii EOEOM

ii
+= . 

Обозначим ii EOA
iш=  и ii EOB

iн
=
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Рис. 4 – Схема определения межцентрового расстояния в четвертой четверти 

 
Расстояние между центром зуба направляющей 

i
Oн  и центром зуба шестерни 

i
Oш  обозначим iM : 

ii
OOM i шн= . 

Из iEOO
ii шн∆  межцентровое расстояние iM  равно ( ) ( )2н

2
ш iii EOEOM

ii
+= . 

Обозначим ii EOA
iш=  и ii EOB

iн
= . Тогда 2 2

i i iM A B= + . 
Так как, след центра зуба направляющей на оси 

i
Oн  OO′  расположен ниже 

следа центра зуба шестерни (рис. 4), то определяется аналогично выражению 
(6) и равно  

 
i

Oш  iA  

ii
ReRAi нншш coscos γ′⋅−+γ′⋅= ,                                          (15) 

где 
ii нн 2 γ−π=γ′ , 

ii шш 2 γ−π=γ′  – при расположении центров зубьев направляющей и 
шестерни в четвертой четверти. 

Так как, след центра зуба направляющей на оси 
i

Oн  O O′′ ′′′  расположен левее 
следа центра зуба шестерни (рис. 4), то 

i
Oш  iB  определяется из выражения (9), с 

учетом, что 
2

3
нн

π
−γ=γ ′′

ii
, 

2
3

шш
π

−γ=γ ′′
ii

 – при расположении центров зубьев 

направляющей и шестерни в четвертой четверти. 
Межцентровое расстояние iM  будет равно: 

1O  
2O  

О  

i
Oн′  

i
Oш′

i
Oш  

i
Oн  

iн
γ′  

iшγ′  

шR  нR  

iA  
iB  

iB′  
iA′  

iС  iС′  iD  iD′  

iE′  

iE′′  

О′  

О′′′  

iE  

iшγ ′′  iн
γ ′′  
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[ ] [ ]2шшнн
2

нншш coscoscoscos
iiii

RRReRM i γ ′′⋅−γ ′′⋅+γ′⋅−+γ′⋅= .                 (16) 
Расстояние между центром зуба направляющей 

i
Oн′  и центром зуба шестерни 

i
Oш  обозначим iM ′ : 

ii
OOM i шн′=′ . 

Из iEOO
ii
′′∆ шн  межцентровое расстояние iM ′  равно ( ) ( )22

шн iii EOEOM
ii
′+′′=′ . 

Обозначим ii AEO
i

=′′н  и ii BEO
i

′=′ш , тогда 2 2
i i iM A B′ ′ ′= + . 

Так как, след центра зуба 
i

Oн′  направляющей на оси OO′  расположен выше 
следа центра зуба 

i
Oш  шестерни (рис. 4), то iA′  определяется аналогично выражению 

(1) и равно 
eRRA

ii i
γ′⋅−γ′ −⋅=′ шшнн coscos .                                       (17) 

Так как след центра 
i

Oн  зуба направляющей на оси O O′′ ′′′  расположен правее 
следа центра O  зуба шестерни (рис. 4), то 

iш iB′  определяется из выражения (13), а 
межцентровое расстояние iM ′  будет равно: 

[ ] [ ]2нншш
2

шшнн coscoscoscos
iiii

RReRRM i γ ′′⋅−γ ′′+−γ′⋅−γ′⋅=′ .               (18) 
Расстояние между центром зуба направляющей 

i
Oн

⋅

′  и центром зуба шестерни 

i
Oш′  обозначим iM ′′ : 

ii
OOM i шн ′′=′′ . 

Из iEOO
ii

′′′′∆ шн  межцентровое расстояние iM ′′  равно ( ) ( )2н
2

ш iii EOEOM
ii
′′′+′′′=′′ . 

Обозначим ii EOA
i

′′′=′′ ш  и ii EOB
i

′′′=′′ н . Тогда 2 2
i i iM A B′′ ′′ ′′= + . 

Так как, след центра зуба 
i

Oн′  направляющей на оси OO′  расположен выше 
следа центра зуба 

i
Oш′  шестерни (рис. 4), то iA′′  определяется из выражения (17). 

Так как, след центра 
i

Oн′  зуба направляющей на оси O O′′ ′′′  расположен левее 
следа центра 

i
Oш′  зуба шестерни (рис. 4), то iB′′определяется из выражения (9), а 

межцентровое расстояние iM ′′  будет равно 

[ ] [ ]2шшнн
2

шшнн coscoscoscos
iiii

RReRRM i γ ′′⋅−γ ′′⋅+−γ′⋅−γ′⋅=′′ .              (19) 
Определение межцентровых расстояний между центрами зубьев направляющей 

и шестерни, расположенных в третьей четверти по выражениям (17)–(19) производится 

с учетом н2
ii шш 2 γ−π=γ′ , а 

2
3

нн
π

−γ=γ ′′
ii

, 
2

3
шш

π
−γ=γ ′′

ii
. , что 

iн
γ′ , γ−π=

i

Разработанная методика определения межцентровых расстояний между зубьями 
элементов вытеснительной системы позволяет определить изменение зазоров между 
зубьями вытеснителей (шестерни и направляющей) гидровращателя планетарного типа. 
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озможно только в случае существенного 
улучш р р

ванием 
соврем

матические характеристики
элементов ПЧ, изменяющиеся в процессе ее проектирования [4, 6, 7]. 

© К.А. Миронов, Л.К. Яковлева

 
К.А. МИРОНОВ, канд. техн. наук; доц. НТУ «ХПИ»; 
Л
А.А. ГУЛАХМАДОВ, аспирант НТУ «ХПИ» 
 
СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ ПРОТО

В статье рассматриваются вопросы о совершенствовании проточных частей радиально-осевых 
гидротурбин с помощью разработанного комплекса программ. Он применяется для проектирования и 
расчета лопастных систем радиально-осевых рабочих колес и для построения прогнозной универсальной 
характеристики радиально-осевой

м и описывается методика проектирования проточных частей радиально-осевых гидротурбин. 

система. 
 
Введение 
Повышение стоимости угля, нефти и газа приводит к нехватке энергоресурсов, 

поэтому роль ГЭС и ГАЭС, в надежности снабжения потребителей электроэнергией, 
непрер ет. ывно возраста

тыРазраба ваемые и поставляемые на рынок гидротурбины (ГТ) должны 
обеспечивать высокие технико-экономические показатели, надежность и 
долговечность, что позволит обеспечить высокую конкурентоспособность ГТ на 
внешнем и внутреннем рынке. Это в

яени  энергетических, кавитационных и д угих ха актеристик ГТ, прежде всего, 
на расчетных режимах работы. 

Цель работы 
Совершенствование проточных частей (ПЧ) радиально-осевых (РО) ГТ, путем 

улучшения их энергокавитационных характеристик. 
Для достижения поставленной цели были сформулированы и решены 

следую ещи  задачи: 
– разработать методику проектирования ПЧ РО ГТ; 
– разработать комплекс программ, позволяющий рассчитывать и прогнозировать 

энергокавитационные характеристики РО ГТ. 
Решение 
Для обеспечения высоких энергокавитационных показателей ПЧ ГТ необходимо 

проводить всесторонний гидродинамический анализ элементов ПЧ с использо
енных пакетов прикладных программ CFD. Данные пакеты позволяют 

рассчитать вязкий турбулентный поток в полости ГТ любой сложности [1, 2], но 
данные пакеты можно использовать, в виду их трудоемкости, только после того, когда 
будут определены геометрические параметры элементов ПЧ ГТ [3–5]. 

При проектировании лопастной системы нового рабочего колеса (РК) 
необходимо определить его линейные размеры не с помощью пакетов прикладных 
программ CFD, а каким-нибудь иным способом [3, 4]. На кафедре гидромашин НТУ 
«ХПИ» разработаны упрощенные модели, учитывающие большое количество 
факторов: рабочие параметры ГТ, геометрические и кине  

 
, А.А. Гулахмадов, 2014 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 146 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

Разработанная программа позволяет, как проектировать новые, так и 
модернизировать имеющиеся  ГТ любой быстроходности. 
После роектирования РК РО ГТ с учетом геометрии элементов подвода (спиральная 
камера

 РО ГТ. Блок-схемы 
разраб 2. 

Разработанный комплекс программ позволяет в сжатые сроки спроектировать, 
рассчитать и спрогнозировать энергокавитационные 
избавляет проектировщика от необходимости выполне
начительно уменьшает время необходимое для разработки нового РК. Также 

3) Расчет и построение мер
4) Задание граничных услов

7) Учет стеснения потока лопастной системой, ко
отока и повторение пунктов 4–6 (2-е приближение). 

ка, если это 
еобхо

9) Выпуск чертежей. 
Весь этот процесс реализован

. 1). 

 
 и его проще алгоритмизировать. При отображении профиля на 

 цилиндр, его линейные размеры искажаютс
неизменными. 

дея метода заключается в следующем: 
и выбранным 

радиус
 На развертке конформного цилиндра по известн

троится профиль бесконечной толщины. 

ечной толщины 
ассчи етом стеснения 
идкости лопастной системой. 

Для оценки энергокавитационных качеств р
выполняется расчет обтекания решеток профилей
омощью метода ЦКТИ [9]. 

 лопастные системы РК РО
п
, статор, направляющий аппарат) и отвода (отсасывающая труба) проводится 

расчет и построение прогнозной универсальной характеристики
отанного комплекса программ показаны на рис. 1, 

характеристики РО РК. Он 
ния рутинных операций, что 

з
оказывает помощь в расчете обтекания лопастных систем и обработке полученных 
результатов. 

В общем случае процесс проектирования лопастной системы РК РО ГТ можно 
разделить на следующие блоки (рис. 1): 

1) Выбор параметров расчета. 
2) Выбор полости РК (из базы данных). 

идионального потока в полости РК. 
ий, местоположение входных и выходных кромок 

лопасти и др. 
5) Профилирование бесконечно тонкой лопасти. 
6) Построение профилей конечной толщины на поверхностях тока, компоновка 

профилей (построение лопасти). 
рректировка меридионального 

п
8) Расчет параметров спроектированного РК, его корректиров
димо. н

 в программе проектирования и расчета РО РК 
(рис

В программе реализован одномерный метод профилирования лопастной 
системы РК на конформном цилиндре, данный метод, в отличие от других одномерных 
етодов [8] более точенм

конформный я, а величины углов остаются 

И
1 Строится конформный цилиндр с заданным углом охвата 
м. о

2 ым углам входа и выхода РК 
с

3 Построенный профиль бесконечной толщины наращивается нерасчетным 
методом по известному закону распределения толщин (в зависимости от 
быстроходности ГТ). 

После выполнения профилирования и построения лопастей кон
тывается структура потока, которая будет в полости РК, с учр

ж
азработанной лопастной системы 
 в слое переменной толщины с 

п
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Рис. 1 – Блок-схема программы проектирования и расчета РО РК 
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нет

да
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РК
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отвода

Расчет оптимального режима
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нет

да
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Вывод
результатов

Вывод
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да

Вывод
результатов
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Рис. 2 – Блок-схема программы построения прогнозной универсальной характеристики РО ГТ 
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Полученные данные о геометрии подвода (на начальных этапах проектирования 
геометрия подвода выбирается из с учетом рекомендаций [10, 11]), 

твода (из базы данных) используются для построения 
прогно

ематическим 
характ

ределяются различные, принятые в гидротурбиностроении, 
категории : ударные, профильные и циркуляционные. Полученные данные 
позвол

т модификации

ечения в ПЧ, с учетом взаимного

л

влений совершенствования ПЧ РО ГТ является 
проектирование комбинированных спиральных камер (по различным законам

 скорости вдоль спирального канала), различны

ощью проводится численный анализ влияния геометрических параметров 
азраб ктеристики. 

базы данных, 
лопастной системы РК (рис. 1) и о

зной универсальной характеристики ГТ (рис. 2) [4, 5, 11]. 
Методика проектирования ПЧ РО ГТ включает в себя несколько этапов [4, 11]: 
1 Первый этап предусматривает согласование элементов ПЧ по кин
еристикам, что приводит к уменьшению гидравлических потерь. Также на 

первом этапе профилируют лопастные системы, с проверкой их плавности. 
2 На втором этапе выполняют расчет обтекания полученных решеток профилей 

по двумерным моделям, оп
 потерь

яют оценить качество спроектированных лопастных систем. 
3 Третий этап предусматривает построение прогнозной универсальной 

характеристики РО ГТ и составление баланса потерь в ней, что позволяет судить о 
формировании оптимального режима и уровне КПД в целом. 

4 На четвертом этапе проводи ся анализ и выбор направления  или 
модернизации полученной геометрии ПЧ. На завершающей стадии данного этапа 
проводится оптимизация разработанной ПЧ ГТ. Четвертый этап отводится для 
трехмерного моделирования разработанной ПЧ РО ГТ. С помощью трехмерных 
моделей течения CFD исследуется в целом картина т  
влияния соседних элементов и окончательно корректируется ее геометрия. 

Основное внимание при проектировании ПЧ РО ГТ на низкие и средние напоры 
необходимо уде ять совершенствованию лопастных систем РК, т.к. (3–5) % потерь 
связано с потерями в РК, в подводе и отводе потери составляют (1–2) %. Для 
высоконапорных РО ГТ потери в РК составляют (1–2) %, а в подводе и отводе до 5 %. 
Роль направляющего аппарата (НА) в формировании энергетических характеристик 
высоконапорных ГТ, из всех элементов подвода, наиболее значительна, т.к. потери 
энергии в НА превышают суммарные потери в спиральной камере и статоре (даже на 
оптимальном режиме эти потери достигают до 2,5 %). Структура потока и величина 
потерь энергии в НА зависит от формы профиля лопатки НА и от режима работы ГТ 
[10–13]. 

Одним из перспективных напра
 

изменения
(для ка д

х по форме колонн статора 
ж ого квадранта спиральной камеры), специализированных профилей лопаток 

НА (со скошенной выходной кромкой), Х-образных лопастей РК или со сплиттерами, а 
также с нерадиальными входными и выходными кромками. 

 
Выводы 
1 Разработана методика проектирования ПЧ РО ГТ. 
2 Предложена программа на языке программирования С++. Она позволяет в 

сжатые сроки спроектировать, рассчитать и спрогнозировать характеристики РО РК. С 
ее пом
р отанных лопастных систем РО РК на их энергокавитационные хара

3 Созданный комплекс программ дает возможность проектировщику, после 
окончательного выбора геометрических параметров ПЧ, построить прогнозную 
универсальную характеристику РО ГТ. 
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У статті розглядаються питання про вдосконалення проточних частин радіально-осьових 

гідротурбін з допомогою розробленого комплексу програм. Він застосовується для проектування і 
розрахунку лопатевих систем радіально-осьових робочих коліс і для побудови прогнозної універсальної 
характерис ики радіально-осьової гідротурбіни Наводиться блок-схема розробленого комплек у 
програм і описується методика роектування прот чних частин радіально-осьових гідротурбін. 

Ключові слова: рад
. 
 
The article considers the issues on improvement of flow space in Francis turbine with the help of the 

developed complex programs. He used to design and calculation of blade system and for the construction of the 
prediction performance description for a Francis turbine. Provides a block diagram of the developed complex of 
programs and explains the methodology for the design of flow space in Francis turbine. 

Keywords: Francis turbine, flow space, runner, blade system. 
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К ВОПРОСУ ВЛИЯНИЯ ДИАМЕТРА ПОРШНЯ ОДНОШТОКОВОГО 
ГИДРАВЛИЧЕСКОГО ЦИЛИНДРА НА ЕРЕХОДНЫЕ ПРОЦЕССЫ 
ГИДРАВЛИЧЕСКОГО МОДУЛЯ 

 

н

П

я о

 современных технологических машинах широко применяется гидравлический 
привод  работу 
привод

ПП) гидравлического модуля. 
Цель статьи 
Целью данной статьи является исследование влияния геометрических 

параметров ГЦ, а именно диаметра поршня, на ПП гидравлического привода с 
одноштоковым вертикальным ГЦ. 

Описание объекта исследований 
В качестве объекта исследований принят гидравлический привод с 

одноштоковым вертикальным ГЦ, шток которого ориентированный вверх. В работах 
[2–5] приведена классификация приводов с одноштоковым ГЦ в зависимости от 
направления движения поршня, направления действия нагрузки, наличия или 
отсутствия дросселя (или регулятора расхода) и расположения его в напорной или 
сливной магистралях. 

По упомянутой классификации рассматриваемый привод относится к модулю 
№ 8 (рис. 1 зиционного 
четы й и 
сливной сливной 
магистрали
совпад

М т  р и д  
еняются следующие допущения 

[5]: от ( р

давление в сливной 
магист

Е. 

 
© Е.П. Иваницкая, 2014 

Рассматриваетс  гидравлический модуль с одн штоковым вертикальным гидравлическим 
цилиндром, шток которого ориентированный вверх, дроссели расположены в напорной и сливной 
магистралях, направление нагрузки совпадает с втягиванием штока. Представлена математическая 
модель. Выполнен расчет переходных процессов при различных значениях диаметра поршня. Приведены 
результаты расчетов и их анализ. 

Ключевые слова: гидравлический привод, гидравлический цилиндр, переходные процессы. 
 

Введение 
В
. Поэтому вопрос влияния параметров гидравлического цилиндра (ГЦ) на
а на переходных режимах является актуальным. В [1] рассмотрено влияние 

диаметра штока на переходные процессы (

). Он состоит из ГЦ, гидравлического распределителя (двухпо
рехлинейного), дросселей с обратными клапанами, расположенными в напорно

 магистралях; напорной магистрали, соединенной с насосом и 
, соединенной с баком. Шток ГЦ выдвигается, направление движения 

ает с втягиванием штока ГЦ. 
а ематическая модель ассматр ваемого ги равлического модуля 

При построении математической модели прим
сутствуют утечки рабочей жидкости РЖ); сухое трение авно нулю; волновые 

процессы в трубопроводах отсутствуют; температура РЖ постоянная (т.е. постоянным 
считаем коэффициент кинематической вязкости и силы трения); потери на трение в 
магистралях и в гидравлической аппаратуре не учитываются; 

рали равно нулю; радиальный зазор между втулкою и золотником в 
золотниковых распределителях принимаем равным нулю; рабочие кромки считаем 
острыми; принимаем постоянным модуль упругости РЖ 
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Рис. 1 – Гидравлический модуль 

 
Математическая модель рабочего процесса выдвижения

тока вверх) представляет собой систему следующих уравнений. 
 штока ГЦ (перемещения 

ш
1) Уравнение динамического равновесия поршня 

 

tnnss RRFpFp
dt

ydm −+−=2

2

,                                              (1) 

 
где m – приведенная масса; V – скорость перемещения поршня и штока ГЦ; pn, ps –
давления в поршневой и штоковой полостях ГЦ соответственно; R – нагрузка; Rt – сила 
рения; Fn = πD2/4, Fs = π(D2 – d2)/4 – эффективная площадь поршня в поршневой и 
штоко аметры поршня и штока). 

2) Уравнение расхода РЖ, поступающего в поршневую полость ГЦ 
 

Qц n = Qпер n + Qсж n ,                                                      (2) 
 
де Qпер n = VFn – расход на перемещение поршня ГЦ; Qсж n = (Wn/E)dpn/dt – расход на 
сжатие РЖ в поршневой полости ГЦ (здесь Wn = W0n + Fny – объем РЖ в поршневой 
полости ГЦ; W0n – начальный объем в поршневой полости ГЦ
ГЦ). 

т
вой полостях ГЦ (здесь D, d – ди

г

; y – перемещение поршня 

dtE
VFQ nnц

dpyFW nnn )( 0 +
+= .                                              (3) 

 
3) Уравнение расхода РЖ, вытекающего из штоковой пол

Qц s = Qпер s – Qсж s ,                                                        (4) 

 Qпер s = VFs – расход на перемещение п
s = W0s – Fsу – объем РЖ в штоковой полости ГЦ; W0s – начальный объем РЖ в 

штоковой

ости ГЦ 
 

 
где оршня; Qсж s = (Ws/E)dps/dt (здесь 
W

 полости ГЦ). 
 

dt
dp

E
yFWVFQ sss

ss
)( 0

ц
−

−= .                                                (5) 
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4) Уравнение расхода РЖ через дроссель в напорной магистрали 
 

( )
γ
−

µ= n
dndndn

ppgfQ н2 ,                                             (6) 

 
где µdn – коэффициент расхода дросселя; γ – удельный  РЖ; g – ускорение 
свободного падения; f

вес
 – площадь

али: 
 

dn  проходного сечения дросселя; рн – pn = ∆pd – 
перепад давления на дросселе 1 (здесь рн – давление питания). 

5)Уравнение расхода РЖ через дроссель в сливной магистр

γ
µ= s

dsdsds
gpfQ 2 ,                                                      (7) 

 
где µds

 

 – коэффициент расхода дросселя;  fds – площадь проходного сечения дросселя. 
6) Уравнение неразрывности 

Qц n = Qdn; Qц s = Qds.                                                    (8) 
 

После соответствующих преобразований, введя dy/dt = V, получим следующую 
математическую модель рабочего процесса выдвижения штока вверх: 
 

( )

( )
⎪⎩

⎟⎟
⎞

⎜
⎝

−
ρ

,

;

н
EVF

dt nndn

 
Моделирование переходных процессов исследуемого модуля 
При моделировании были приняты следующие исходные данные: d = 3,2 см – 

/с ; 
n = 63 кгс/см2 – давление насоса; µ = 0,62 – коэффициент расхода; Rt = 1 кгс – сила 
трения; Fs = π(D2 – d2)/4 = 11,592 см2 – эффективная площ

 fds = 0,1 х с
= л  Г

 0s c 0n
триваемого гидравлического модуля проводился при 

системе MathCAD. 

⎪
⎪
⎪
⎪

⎪
⎪
⎪
⎪

⎨

⎜
⎛

−µ−=
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⎠
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⎛
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ppfdp

yFW
EVFpf

dt
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RRFpFp
mdt

dV
dt

n

ss
ssds

s

tnnss

                              (9) 

⎪
⎧ =Vdy

+⎠ 0 yFW nn

диаметр штока; R = 39 кгс – нагрузка; E = 14000 кгс/см2 – модуль упругости РЖ; 
γ = 0,0009 кгс/см3 – удельный вес РЖ; g = 980 см 2 – ускорение свободного падения
p

адь штоковой полости ГЦ; 
fdn = 5 см2 – площади проходны  сечений дросселей; L = 19 м – максимальный 
ход поршня; Wc  Fn·L – максима ьный объем РЖ в Ц. 

Связь между объемами РЖ в полостях ГЦ: W  = W  – W . 
асч  ПП работы рассмаР ет

следующ  зих начениях диаметра поршня D = 5,6; 6,0; 6,3; 7,0 см. 
Моделировался процесс разгона. Полученная система нелинейных 

дифференциальных уравнений решалась методом Рунге-Кутта в универсальной 
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Y Y,              V V,  

P2 P2,  P1 P1,              

Q Q,            NP NP,  
Рис. 2 –Переходные процессы исследуемого гидравлического модуля: 

0–4 – варианты изменения диаметра поршня (5,6; 6,0; 6,3; 7,0 см, соответственно); 
0–50 – точки переходного процесса 
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При расчете ПП затраченная мощность определялась по формуле 
N = k Qц n pn

где k – 
иведены на рис. 2. На них представлены переходные 

роц обозначениях. Переходные процессы у(t), V(t); 
n(t), ps(t), Qц n(t), N(t) в режиме разгона имеет вид 

Анализ результатов расчета ПП показыв
роцес

л

во  
ри ена од

вертикальным гидравлическим цилиндром, шток которого ориентированный вверх, 
дроссе у
совп

ая, Е.П. Влияние геометрических параметров гидравлического 
цилиндр  на переходные процессы гидравлического модуля [Текст] / Е.П. Иваницкая // Механіка та 
машино ауково-технічний журнал. – 2003. – Т. 1. – С. 18-24. 2. Иваницкая, Е.П. 
Матема х м ер

 . 8  2 к П

к 
13. – № 5 (979). – 

С. 84-94 Бібліогр.: 5 назв. – ISSN 2222-0631. 
 

Поступила в редколлегию 18.09.13 
УДК 62.82 

К вопросу влияния диаметра поршня одноштокового гидравлического цилиндра на 
переходные процессы гидравлического модуля [Текст] / Е.П. Иваницкая // Вісник НТУ «ХПІ». 
Серія: Енергетичні та теплотехнічні процеси й устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – 
С. 152-156. – Бібліогр.: 5 назв. – ISSN 2078-774X. 

 
Розглядається гідравлічний модуль з одноштоковим вертикальним гідравлічним циліндром, 

шток якого орієнтований вверх, дроселі розташовані в напірній та зливній магістралях, напрям 
навантаження співпадає з втягуванням штока. Представлена математична модель. Виконаний розрахунок 
перехідних процесів при різних значеннях діаметра поршня. Наведені результати розрахунків та їх 
аналіз. 

Ключові слова: гідравлічний привід, гідравлічний циліндр, перехідні процеси. 
 

The hydraulic module with the odnoshtokovy vertical hydraulic cylinder which rod focused up, throttles 
are located in pressure head and drain highways is considered, the direction of loading coincides with rod 
retraction. The mathematical model is presented. Calculation of transients is executed at various values of 
diameter of the piston. Results of calculations are given. 

Keywords: hydraulic drive, hydraulic cylinder, transients. 

 , 
переводной коэффициент. 
Результаты расчетов пр

ессы в стандартных для MathCAD п
p затухающих колебаний. 

ает, что при D = 6,3 cм переходные 
п сы имеют меньшие амплитуды колебаний. Это соответствует соотношению 
D = 0,5d. Поэтому при проектировании це есообразно суживать известный диапазон с 
D = (0,4–0,5)d до D = 0,5d. 

 

Вы ды
1 П вед математическая модель гидравлического модуля с ноштоковым 

ли расположены в напорной и сливной магистралях, направление нагр зки 
адает с втягиванием штока. 

2 Выполнено моделирование ПП процессы у(t), V(t); pn(t), ps(t), Qц n(t), N(t) в 
режиме разгона. 

3 Проведен анализ полученных ПП при различных значениях диаметра поршня. 
Предпочтительными является соотношение D = 0,5d. 
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а
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тические модели гидравлически одулей с в тикальным гидравлическим цилиндром [Текст] / 

Е.П. Иваницкая // Восточно-европейский журнал передовых технологий. – 2009. – № 5/6 (41). – С. 38-41. 
3. Іваніцька, О.П. Про моделювання гідравлічних модулів з вертикальним гідравлічним циліндром 
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УДК 62-82 
 
П.М. АНДРЕНКО, д-р техн. наук; проф. НТУ «ХПІ»; 
О.В. ДМИТРІЄНКО, канд. техн. наук; доц. НТУ «ХПІ» 
 
ДИНАМІЧНИЙ СИНТЕЗ МЕХАТРОННОГО МОДУЛЯ РУХУ 

 
Запропоновано схемне рішення електрогідравлічного мехатронного модуля лінійного 

переміщення. Розроблено повну математичну модель його робочого процесу та методику динамічного 
синтезу, яка дозволяє поліпшити його динамічні властивості та отримати бажані характеристики. 
Встановлено взаємозв’язок між параметрами переміщення вихідної ланки виконавчого механізму 
мехатронного модуля руху і струмом керування пропорційного електромагніту гідророзподільника. 

Ключові слова: мехатронний модуль, математична модель, динамічний синтез, пропорційний 
електромагніт, гідророзподільник. 
 

Вступ 
Завдяки відомим своїм перевагам, таким як малий об’єм і маса на одиницю 

потужності; простота плавного регулювання швидкості, зусиль та захист від 
перевантажень; мала інерційність виконавчих механізмів; можливість створення 
мехатронних модулів і складних систем регулювання тощо, об’ємні гідроприводи 
знайшли широке застосування у сучасному технологічному обладнанні та мобільних 
машинах. За даними статті [1] прогнозований річний приріст світового виробництва 
гідрообладнання до 2020 року становитиме 6,5 %. Однією з основних тенденцій 
розвитку сучасних гідроприводів є інтенсивне зрощування гідроприводів з 
електронними системами керування, застосування “інтелектуальних” гідроапаратів з 
вбудованою електронікою та стандартними комунікаційними засобами з відкритою 
труктурою [2]. При цьомус  найбільш інтенсивний розвиток отримали дроселюючі 
гідророзподільники та гідроапарати з пропорційним е

з вбудованою системою контролю і керування. Фірми Rexroth, Рarker 

встановлення дроселюючого 
гідрор

к
нульов

онного 

ронних модулів та їх складових. Робота [6] присвячена розробці 
математичних моделей робочого процесу мехатронних систем та їх структурних 
елементів. В ній наведені методики синтезу елементів таких систем. Однак, в цій роботі 

 
© П.М. Андренко, О.В. Дмитрієнко, 2014 

лектричним керуванням, 
особливо 
Hannifin, Moog та інші розробили проміжні апарати між вказаними типами, а саме 
апарати з пропорційним електричним керуванням, запірно-регулюючий елемент (ЗРЕ) 
яких  нульове перекриття та можливість має

озподільника у першому каскаді, що дозволило на порядок поліпшити їх 
динамічні характеристики [2], характеристики мехатронних модулів побудованих з їх 
використанням. Таким чином, перспективний електрогідравлічний мехатронний 
модуль руху крім електричного блоку керування і гідравлічного виконавчого механізму 
повинен містити гідророзподільни  з пропорційним електричним керуванням з 

им перекриттям, встановленим у першому каскаді, безпосередньо біля 
виконавчого механізму. 

Аналіз літературних джерел 
Питання розрахунку та проектування мехатронних модулів руху розглянуто в 

досить невеликій кількість наукових робіт [3–7]. В роботах [3, 4] наведено схеми 
мехатронних модулів руху, принципи їх побудови та тенденції розвитку мехатронних 
систем. В статті [5] наведена математична модель робочого процесу мехатр
модуля руху з регулятором витрат та дроселем. Проте, в [3–5] не розглядаються 
питання синтезу мехат
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розглядаються виключно мехатронні модулі руху побудовані на електричних 
елементах. В роботі [7] описано нову концепцію моделювання і проектування 
мехатр атики, які розкривають механізм 
форму я системи та їх моделей, що відображає закономірності процесу 
функц  
мехатронний модуль руху з пропорційним гідророзподільником з нульовим 
перекр

з в
ником

нульов м перекриттям, встановленим у першому каскаді, не знайшло в них належного 
висвітл

шити динамічні характеристики 
останн

онних систем з пристроями гідроавтом
ванн
іонування, будови і властивості об’єкта. Однак, в даній роботі не розглядається

иттям, встановленим у першому каскаді. Зазначимо, що роботи [6, 7] є 
підґрунтям динамічного синтезу мехатронних модулів руху та їх елементів. 

Проведений нами аналі  літературних джерел дозволи  встановити, що 
динамічний синтез мехатронного модуля руху з пропорційним гідророзподіль  з 

и
ення. Отже динамічний синтез такого мехатронного модуля руху є актуальним 

науковим завданням, вирішення якого дозволить поліп
ього. Метою даної статті є розробка методики динамічного синтезу 

електрогідравлічного мехатронного модуля руху. 
 
Динамічний синтез електрогідравлічного мехатронного модуля руху 
Динамічний синтез такого модуля проводили, використовуючи математичну 

модель його робочого процесу, див. рис. 

 
озрахункова схема електрогідравлічного мехатронного модулРис. – Р я руху 

з пропор льником: Р – проп рційний гідр ; 
ДП ; БК – блок керування; У1, У2 ти 

 
При ро тичної моделі електрогідравлічного мехатронного модуля 

руху, з вра ого блочно модульної компоновки  параметрів 
гідророзподільника, приймали насту і припущення: 

– гідро  – ідеальний: його перекриття нульове; гідравлічні 
ровідності G1 і G2, а також G3 і G4, утворені дроселюючими кромками, при рівних 
значен  (РР) і 
опір внутрішніх каналі настільки малий, що їм можна знехтувати; 

ах, де 
їх хара

об’ємної пружності РР; 

ційним гідророзподі
 – датчик переміщень

о орозподільник; Ц – гідроциліндр
– пропорційні електромагні

зробці матема
хуванням й  та

пн
розподільник

п
нях переміщення ЗРЕ однакові; радіальний зазор, перетоки робочої рідини

– пружини гідророзподільника мають малу жорсткість та працюють у меж
ктеристики лінійні і не відбувається відрив їх кінців від поверхонь контакту, що 

дозволяє знехтувати силою від їх дії на ЗРЕ; 
– корпуса гідроциліндра, гідророзподільника, каналів та трубопроводів 

абсолютно жорсткі, а їх пружні властивості враховуються приведеним модулем 
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– довжина трубопроводі  мал тр у порівнянні з довжиною великий, 
що дозволяє знех
також початковими

в а, а їх діаме
тувати хвильовими процесами, які відбуваються в них. Нехтуємо 
 ділянками трубопроводі Товщина стінок трубопроводів та каналів 

достатньо велика, це дозволяє вважати, що їх діаметр не залежить від вн рішнього 
тиску РР; 

відсу

ям пружних властивостей 

есу 
мехатр

в. 
ут

– у мехатронному модулі руху тні: витоки та перетоки, кавітація, 
гідравлічний удар і виконується умова нерозривності РР. Швидкість звуку в РР, з 
урахуванн трубопроводів, є сталою та значно більшою за 
швидкість руху РР; 

– РР – ньютонівська, а її течія ізотермічна. 
При прийнятих припущеннях математична модель робочого проц
онного модуля руху складається з рівнянь: 
– руху штока гідроциліндра разом з приведеними до нього масами рухомих 

частин 
 

)()()()( ав tFtFtpAtpAуm нтер2211 −−−=&& ;                                     (1) 
 

ти РР в правій і лівій порожнині гідроциліндра 
 

– витра

⎪
⎪
⎭

⎬
−

−=
dt

tdp
E

yAWyAtq )()( 2

пр

2шт
22

&
&

⎪
⎪1

;                                          (2) 

⎫+
+=

dt
tdp

E
yAW

yAtq )()( 1

пр

1пор
1

&
&

– руху ЗРЕ гідророзподільника 
 

 

)()()( ЗРЕ гдЗРЕ терГР емЗРЕЗРЕ tFtFtFxm −−=&& ;                                  (3) 
 

– витрати РР через дроселюючі щілини гідророзподільника 
 

⎫+−= ))()()

2осц2ст2щ2гр

о1ст1щгр tqtqtqq
      (4) 

 
⎪⎭
⎬+−= )()()()( tqtqtqtq

;                                  
(1сц(1 t ⎪

– обмеження переміщень поршня гідроциліндра і ЗРЕ гідророзподільника 
 

max)( ytyy ≤<  і maxЗРЕЗРЕЗРЕ )( xtxx ≤< ;                                  (5) 
 

– зміни стану РР 
 

const, ( )aT t= ρ .                                                         (6) 
 

В рівняннях (1)–(6): m – маса штока гідроциліндра разом з приведеними до 
нього масами рухомих частин; у – переміщення штока гідроциліндра; А1 і А2 – 
відповідно площі безштокової і штокової порожнин гідроциліндра; р1(t) і р2(t) – 
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відпов рожнинах гідроциліндра; t – час; і 
 – відповідно сили тертя, яку розрахо ємо згідно залежності  статті [8], і сила 

зовнішнього  
порож

 
електр  намічна  діє на ЗРЕ і 

і і  – відповідн витрати через 1 і 2 дроселюючі 
щілини, стиску РР в правій і лівій порожнинах гідророзподільника, осциляції в 
дросел ли 
постійною, рівною її середньому значенню; ρ(t) – густина РР, яку визначали за 
формулою з статті [9]. 

Зазначимо, що сила тертя ЗРЕ і гідродинамічна
гідророзподільника у загальному випадку є функціями переміщення та 
переміщення його ЗРЕ 

ідно тиск у без штоковій і штоковій по )(тер tF  
)(нав tF ву  зі

 навантаження; порW  і штW  – відповідно об’єми безштокової і штокової
нин гідроциліндра; прE  – приведений модуль об’ємної пружності РР, у якому 

модуль об’ємної пружності РР з врахуванням вмісту повітряної фази, тиску та 
температури визначали за формулою з статті [9]; m  – маса ЗРЕ гідророзродільника ЗРЕ

разом з приведеними до нього масами рухомих частин; ЗРЕx  – переміщення ЗРЕ 
гідророзподільника; )( ГРем tF , )(ЗРЕ тер tF  і )(ЗРЕ гд tF  – відповідно сили пропорційного

омагніта гідророзподільника, тертя ЗРЕ і гідроди , що ; )(1щ tq  
)(2щ tq , )(1ст tq   )(2ст tq , )(1осц tq   )(2осц tq о 

юючих щілинах гідророзподільника; aT  – температура РР, яку прийма

)(ЗРЕ тер tF   )(ЗРЕ гд tF  
швидкості 

),()( ЗРЕЗРЕЗРЕ терЗРЕ тер xxFtF &=  і ),()( ЗРЕЗРЕЗРЕ гдЗРЕ гд xxFtF &= , 
пропорційного електромагніта

 нада

що 
треба мати на увазі при розв’язку рівняння (3). Сила  
гідророзподільника містить осциляційну складову, яка  осциляцію ЗР , мала у 
порівнянн з сило аймен е на два 
порядки більша  залежностями, 
наведеними у роботі [10]. З урахуванням вищесказаного, сили і з 
врахув и, 
наведе

 модуль руху з сервоциліндром AZP фірми Atos, одного 
з світових лідерів виробництва електрогідравліки. Проводили оцінку витрати стиску та 
осциляції, які входять до рівнянь (2) і (4), у порівнян з  через дроселюючу 
щілину пропорційного гідророзподільника. Розрахунки показали, що при нехтуванні 
вище в

, ідеального гідророзподільника 
в

є Е
і ю керування ЗРЕ і швидкість зміни якої в часі щон

від першої. Розрахунок цієї сили проводили за
ш

)(ЗРЕ тер tF   )(ЗРЕ гд tF , 
анням осциляції ЗРЕ гідророзподільника, розраховували за залежностям
ними у статтях [11] і [12]. 
Розглядали мехатронний

ні  витратою

казаними витратами похибка не перевищить 1 %. З урахуванням вищевказаного 
та відомої формули, витрати через дросель, який керує
рі няння (2) і (4) запишемо у наступному вигляді: 
 

,)( 11 yAtq &=  yAtq &22 )( = ;                                                     (7) 
)()()()( 1жЗРЕ1щ1гр tppxGtqtq −== ;  зл2ЗРЕ2щ2гр )()()()( ptpxGtqtq −== ,       (8) 

 
де рж і р  – відповідно тиск живлення і зливу xG  – гідравлічна провідність ; )(зл ЗРЕ

дроселюючої щілини гідророзподільника при зміщені ЗРЕ на x , яку розраховували 
а залежністю 

ЗРЕ

з
 

)(2)((Re))( ЗРЕщщЗРЕ txAxG ρµ= ,                                          (9) 
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де  – коефіцієнт витрати у залежності від числа Рейнольдса, який 
ться за залежністю з роботи [13];  – площа дроселюючої щілини 

гідророзподільника при зміщені  
ЗРЕ на

Зазначимо, що зазвичай, пропорційні гідророзподільники мають профільовані 
дроселюючі кромки, площа дроселюючої щілини яких розраховується за різними 
залежностями, наприклад, такими, як наведені у роботі [10]. Приймали, що рзл = 0 і 
рж = const  рівнянь
 

 (Re)щµ
розраховує )( ЗРЕщ xA

 ЗРЕx . 

 
. З  (7) і (8) та рівняння нерозривності отримали: 

)()( )()( 2ЗРЕ1жЗРЕ1 tppxGyA −=& ;    2 tpxGyA =& .                           (10) 
 

З рівнянь (10) знаходили тиск у порожнинах гідроциліндра 
 

)( ЗРЕ
2ж1 xG

)(
2
1Aptp −= ;   

2y&
)( ЗРЕ

22 xG
 

)(
22

2 yAtp
&

= .                                    (11) 

мані значення тиску в порожнинах гідроциліндра у рівняння 
(1) і розв’язуючи його відносно гідравлічної провідності дроселюючої щілини 
гідророзподільника, отримали 

 

Підставляючи отри

( )
)()(

)(
3
2

3
1

2

ЗРЕ tFtFуm
AAyxG

−−−
+

=
&&

&
.                                      (12) 

навтерж

 
З формул (9) і (12) отримали залежність я визначення зміни площі 

дроселюючої щілини гідророзподільника у залежності від швидкості переміщення 
штока гідроциліндра 

 

1 pA

дл

( )
[ ])()(2(Re) навтерж1щ

ЗРЕщ tFtFуmpA −−−µ &&

 
Зазначимо, що сила тертя штока гідроциліндра у загальному випадку є функцією 

швидкості його переміщення 

)(1)(
3
2

3
1

2 AAtyxA +ρ
=

&
.                         (13) 

)()( тертер уFtF &= , це треба мати на увазі при розв’язку 
рівняння (13). 

Слід зазначити, що конструктивні та робочі параметри гідравлічної частини 
мехатронного модуля руху, такі як діаметр умовного проходу каналів та трубопроводів, 
геометричні озміри гідроциліндра і мас його рухомих частин, номінальне значення 
тиску жив нн Крім того, 
станда залежність сили 
на його . 

 

– у початковий момент часу ЗРЕ гідророзподільника знаходиться у 

 
ле
р а  

я й інші, вибирають з ряду відповідного ДСТУ
саме 

. 
ртизованими є параметри пропорційного електромагніта, а 
 якорі від струму керування

Методика динамічного синтезу електрогідравлічного мехатронного модуля 
руху 

Для розв’язання поставленої задачі приймали ряд припущень: 
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нейтральному положенні і швидкість поршня, тиск в порожнинах гідроциліндра та 
витрат

 

max2p  міцності гідроциліндра. 

а РР дорівнюють нулю; 
– вважаємо приведену масу до штока дроциліндра постійною; гі
– обмежуємо максимальне значення тиску у штоковій порожнині гідроциліндра 

∗
2p , де ∗

2p  визначають з умови≤

1 Задаємо початкові умови: ( ) 00 yy = ; ( ) 00 =y& ; ( ) 00 =y&& ; ( ) 0ЗРЕЗРЕ 0 xx = ; 
( ) 00ЗРЕ =x& ; ( ) 00ЗРЕ =x&& ; 0)( 0ЗРЕщ =xA ; 0)0(1щ =q ; 0)0(1 =q ; 0)0(2щ =q ; 0)0(2 =q  та 

значення ( )tρ  і (Re)µ , які на попередньому етапі розрахунку приймали рівними їхщ

ьому значенню підчас функціон
 

середн ування модуля руху. 
2 У відповідності до заданого алгоритму функціонування мехатронного модуля 

руху задавали закон руху штока гідроциліндра ( ) ( )tfyty y+= 0 . 
3 Диференціюючи ( )ty , отримали ( )ty&  і ( )ty&& . Підставляючи отримані значення 

і( )ty&   ( )ty&&  у рівняння (13), отримали 
 

)()( щЗРЕщ tAxA = .                                                         (14) 
 

4 Підставляючи у (14) вибраний закон зміни площі дроселюючої щілини 
пропорційного гідророзподільника )()( ЗРЕщ xftA А= , отримали

5 Диференціюючи значення отримали і Підставляючи 
отримані значення і у рівняння (3) та розв’язуючи його відносно
отримуємо xFtF = . 

6 За статичною характеристикою ропорційного електромагніта знаходили 
де  – струм керування пропорційного електромагніта. 

Таким чином, знайдено взаємозв’язок між параметрами переміщення вихідної 
ланки виконавчого механізму мехатронного модуля руху, переміщенням ЗРЕ 
гідророзподільника і струмом керування пропорційного електромагніту. Слід 
зазначити, що розроблена методика динамічного синтезу мехатронного модуля руху 
має універсальний характер.  

 
Висновки 
Зап авлічного 

ехатронного модуля лінійного переміщення та розроблена повна математична модель 
його р о синтезу мехатронного 
модуля  прискорити  впровадження нових та 
модернізов та статичними характеристиками. 
Вперш ми переміщення вихідної ланки 
виконавчого

 )(ЗРЕ tx . 
 )(ЗРЕ tx , ЗРЕx&  ЗРЕx&& . 

ЗРЕx&  ЗРЕx&&   )( ГРем tF , 
 )()( ЗРЕ ГРем ем ГР

п
)()( емкер ГРемЗРЕ ГРем iFxF = ,  емкерi

ропоновано схемне рішення перспективного електрогідр
м

обочого процесу. Розроблена методика динамічног
 руху, яка дозволяє створення  і

аних модулів з бажаними динамічними 
е встановлено взаємозв’язок між параметра

 механізму мехатронного модуля руху, переміщенням ЗРЕ 
гідророзподільника і струмом керування пропорційного електромагніту. 
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теза, которая позволяет улучшить его динамические свойства и получить желаемые 
характе

ого модуля движения и током управления пропорционального 
лектромагнита гидрораспределителя. 

of its working process and the method of the dynamic synthesis have been 
developed. It allows to improve its dynamic properties and to get the desired characteristics. The correlation 
between the parameters of movement of the output link of executive mechanism of the mechatronic module of 
movement and current management of the proportional solenoid of control valve has been established. 

Keywords: the mechatronic module, the mathematical model, the dynamic synthesis, the proportional 
solenoid, the control valve. 
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Пр дложено схемное решение электрогидравли еского ехатронного модуля линейного 

перемещения. Разработана полная математическая модель его рабочего процесса и методика 
динамического син

ристики. Установлена взаимосвязь между параметрами перемещения выходного звена 
исполнительного механизма мехатронн
э

Ключевые слова: мехатронный модуль, математическая модель, динамический синтез, 
пропорциональный электромагнит, гидрораспределитель. 
 

The schematic of electro-hydraulic mechatronic module of linear movement has been proposed. The 
complete mathematical model 
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ЕГАТОВ 

нтеза минимальных схем 
гидропн перебор вариантов при выборе 
схем ра

зиция, остаточные функции, 
распред

ии приводят к 
схемам

статье  

лизации 
функц

иведены в табл. 

К.А. ПОЛУШКИН, аспирант НТУ «ХПИ» 
 
АЛГОРИТМ СИНТЕЗА СХЕМ ГИДРОПНЕВМОАГР
 
В рамках метода безраздельной декомпозиции уравнений для си
евмоагрегатов предложен алгоритм, позволяющий сократить 
зложения. 
Ключевые слова: функция входов, безраздельная декомпо
елитель, минимизация функции, логический элемент. 
 
Введение. В [1] показано, что методы безраздельной декомпозиц
, минимальным по числу элементов и модулей. 
В настоящей  в рамках метода безраздельной декомпозиции уравнений 

для синтеза минимальных схем гидропневмоагрегатов предложен алгоритм, который 
позволяет сократить перебор вариантов при выборе схем разложения. 

Основной материал. Для синтеза выбраны следующие три схемы реа
ии (см. рис. 1) при использовании метода безраздельной декомпозиции [2]. 

Функция входов и остаточные функции для соответствующих схем пр

   
а б в 

ределителя 
 

Рис. 1 – Схемы для безраздельной декомпозиции функции: 
а – логический модуль для реализации схем при разложении функции по одной переменной;  

б – логический модуль для реализации функции трех переменных; 
в – логический модуль, включающий в себя два расп

Таблица 
Функция входов и остаточные функции для схем разложения 

 
Функция входов Остаточные функции 

bxaxy ii +=  (см. рис. 1а) )0('0fa = ; )1('1fb =  
bxxaxxy jiji += )(  (см. рис. 1б) )0,1(2fb+ = ; )1,0()1,1(0,0( 130 fxxfxfxa jiij +) +=

bxxcxxdxxxxy jijijiji +++= )(   
(см. рис. 1в) 

)0,1(2fb = ; )1,0(1fc = ; )1,1()0,0( 30 fxfxd ii +=

 
Рассматривается разложение логических функций по двум переменным 

)1,1()0,1()1,0()0,0( 3210 fxxfxxfxxfxxf jijijiji +++= . 
Пусть переменные разложения xi и xj выбраны и имеют прямые значения. 
Исследования показали, что при количестве повторяющихся переменных n ≥ 2 

часто рациональной является схема реализации при разложении функции по одной 
переменной, применяемая при n = 1 (см. рис. 1а). Чтобы убедиться в этом, необходимо 

 
© К.А. Полушкин, 2014 
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связать остаточные функции и между собой, 
для 

 )1,1(),0,1(),1,0(),0,0( 3210 ffff   )1('),0(' 10 ff  
чего сопоставим функции входов: 

⎩
⎨
⎧ +++= )1,1()0,1()1,0()0,0( 3210 fxxfxxfxxfxxy jijijiji ; 

+ )1('fx= )0(' 10fxy ii

)1(')0('))1,1()0,1(())1,0()0,0(( 103210 fxfxfxfxxfxfxx iijjijji +=+++ ; 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=

+=

)1,1()0,1()1('

)1,0()0,0()0('

321

100

fxfxf

fxfxf

jj

jj . 

Будем сравнивать схемы без учета аппаратов, которые нужны для реализации 
функций поскольку в каждой схеме их одинаковое 
количество. Следовательно, нет необходимости исследовать вход b для схем рис. 1б и 
рис. 1в, а также вход c для схемы рис. 1в. Обозначим суммарное число дополнительных 
элементов, требующихся для реализации схем рис. 1а–в, соответственно m1, m2, m3. 

Следует отметить, что схемы рис. 1а и рис. 1б первоначально уже содержат один 
трехлинейный распределитель, т.е. m10 = m20 = 1, а схема рис. 1в – два распределителя, 
один из которых трехлинейный, а другой пятилинейный (m30 = 2). Рассмотрим 
различные соотношения между остаточными функциями

1 Три остаточные функции равны между собой. Например, 
f0 (0,0) = f3 (1,1) = f1 (0,1) = z. 

Тогда 

 )1,1(),0,1(),1,0(),0,0( 3210 ffff , 

 )1,1(),0,1(),1,0(),0,0( 3210 ffff . 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=

=+=+=

zxfxf

zxxzzxzxf

jj

jjjj

)0,1()1('

)()0('

21

0 ; 

zxxxxzzxxzxzxa jiijjiij =++=++= )( ; zxxzzxzxd iiii =+=+= )( . 
Для реализации f1'(1) требуется дополнительный распределитель (см. рис. 2а), 

остальные функции в нем не нуждаются: m1 = m10 + 1 = 2; m  = m2 20 = 1; m3 = m30 = 2. 
 

    
а б в г 

Рис. 2 – Схема реализации функций f1' (а) и f (б) для пункта 1, f0' (в) и a (г) для пункта 2.1 
 
Значит, при безраздельной декомпозиции рациональной является схема рис. 1б. 
Теперь обратимся к исходному выражению для разложения функции по двум 

переменным и проведем его минимизацию: 
=+++=+++= zxxfxxzxxzxxfxxfxxfxxfxxf jijijijijijijiji )0,1()1,1()0,1()1,0()0,0( 23210

)0,1()()0,1()( 22 fxxxxzfxxxxxxxxz jijijijijiji ++=+++= . 
Методом раздельной декомпозиции функция реализуется с помощью одного 

распределителя (см. рис. 2б). Результат аналогичен тому, что был получен при 
разложении по схеме рис. 1б. 
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Легко убедиться, что при любых равных между собой трех остаточных 
функциях минимизация исходного выражения с дальнейшим использованием метода 
раздельной декомпозиции дает один и тот же оптимальный результат. При этом, в 
отличие от безраздельной декомпозиции, не нужно менять переменные разложения. 
Поэтому последний способ реализации функции будет в данном случае рациональным. 

2 Функции f0(0,0) = f3(1,1) = z. 
Остаточные функции принимают вид 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=

+=

zxfxf

fxzxf

jj

jj

)0,1()1('

)1,0()0('

21

10 ; 

zxxzzxzxd iiii =+=+= )( .)1,0()()1,0( 11 fxxxxzfxxzxzxa jiijjiij ++=++= ;  

го распределителя (см. рис. 2а,в,г); 

ь к  
) = 0. 

В зависимости от значений z и f1(0,1) существуют разные варианты реализации. 
2.1 Предположим, функции z и f1(0,1) – «заполненные». Каждая из функций 

f1'(1), f '(0), a реализуется с помощью трехлинейно0
функция d дополнительных аппаратов для реализации не требует: m1 = 3; m2 = 2; m3 = 2. 

Схему рис. 1а отметаем как содержащую наибольшее количество элементов. 
Оптимальной оказывается схема рис. 1в, ведь имеет меньшее число пневмолиний. 

Очевидно, «незаполненност » остаточных фун ций конечный итог не изменит. 
2.2 Функция f1 (0,1

⎪⎩ 1

⎪
⎨
⎧ = zxf j)0('0 ; )( xxza ij += . 

+= zfxf j )0,1()1(' 2 x j

f1' (1), f0' (0), a реализуются с помощ ля каждая а,б). ь тею распредели  (рис. 2а, 3

    
а б в г 

Рис. 3 – Схема реализации функций f0' (а), a (б) для пункта 2.2, 
a (в) для пункта 2.3, f ' (г) для пункта 2.3.1 0

Функция d не изменяется и новых аппаратов не требует: m1 = 3; m2 = 2; m3 = 2. 
На этот раз содержит наименьшее количество пневмолиний схема рис. 1б. 
2.3 Функция f1 (0,1) = 1. 

 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=

+=+=

zxfxf

xzxzxf

jj

jjj

)0,1()1('

)0('

21

0 ; jijiij xxzxxxxza +=++= )( . 

Каждая из функций f1'(1) и a реализуется с помощью одного распределителя  
(см. рис. 2а, 3в). Для реализации f0'(0) есть 2 варианта. 

2.3.1 Функция z – «заполненная», f0'(0) реализуется клапаном ИЛИ (см. рис. 3г): 
m1 = 3; m2 = 2; m3 = 2. Как и в предыдущем пункте, оптимальной будет схема рис. 1б. 

2.3.2 Функция z – «незаполненная», f0'(0) не требует дополнительных элементов: 
m1 = m2 = m3 = 2. Оптимальной является схема рис. 1а, имеющая меньше пневмолиний. 
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⎪⎩

⎪
⎨
⎧

=

=

)0,1()1('

)1,0()0('

21

10

fxf

fxf

j

j ;  )1,0(1fxxa ji= ; 2.4 Функция z = 0: d = 0. 

Для реализации функции a необходим трехлинейный распределитель (см. 
рис. 4а), а для f1'(1) и f0'(0) возможны варианты. 
 

    
а б в г 

Рис. 4 – Схема реализации функций a (а) для пункта 2.4, 
f1' (б) и f0' (в) для пункта 2.4.1, f0' (г) для пункта 3 

 
2.4.1 Функции f1(0,1) и f2(1,0) – «заполненные». 
Каждая из функций f1'(1) и f0'(0) реализуется с помощью распределителя (см. 

рис. 4б,в). В итоге m1 = 3; m2 = 2; m3 = 2. Рассуждая так же, как в пункте 2.1, приходим к 
выводу, что рациональной является схема рис. 1в. 

2.4.2 Хотя бы одна из функций f1(0,1) и f2(1,0) – «незаполненная». 
Тогда а  (m

Она оказыва
2.5 Фу

схема рис. 1  будет требовать как минимум на 1 аппарат меньше
ется оптимальной, ведь имеет наименьшее число пневмолиний. 
нкция z = 1. 

1 = 2). 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=+ jjj xfxfx )0,1()0,1( 22

; 
=

+=+= jjj

f

fxfxxf

)1('

)1,0()1,0()0('

1

110 )1,0()1,0( 11 fxxfxxxxa ijjiij ++=++= ; d = 1. 

Аналогично предыдущему пункту, если функции f1(0,1) и f2(1,0) – 
«заполненные», рациональной будет схема рис. 1в, в противном случае – схема рис. 1а. 

3 Функции f3(1,1) = f1(0,1) = z. 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+=

+=

zxfxf

zxfxf

jj

jj

)0,1()1('

)0,0()0('

21

00 ; 

)0,0()()0,0()()0,0( 000 fxxxzfxxxxzzxxzxfxa jjijjiijiij ++=++=++= ; 
zxfxd ii += )0,0(0 . 

f1'(1), f0'(0), d реализуются с помощью распределителя каждая (рис. 2а, 4г, 5а). 
 

   
а б в 

Рис. 5 – Схема реализации функций d (а), a (б) и f (в) для пункта 3 
Функцию a реализуем методом раздельной декомпозиции: 
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).0,0();( 011 fxwaxxzw jji +=+=  
Для реализации дополнительно нужны два трехлинейных распределителя (см. 

рис. 5б). Таким образом, m1 = 1 + 2 = 3; m2 = 1 + 2 = 3; m3 = 2 + 1 = 3. 
Вернемся к исходному выражению и проведем его минимизацию: 

=+++=+++= )0,1()()0,0()0,1()0,0( 2020 fxxxxzxfxxzxxfxxzxxfxxf jiijjijijijiji  i

))0,1()0,0(( 20 fxfxxzx iijj ++= . 
Реализуем полученную функцию методом раздельной декомпозиции (рис. 5в): 

. ;0,1()0,0( 1201 wxzxffxfxw jjii ) +=+=  
В данном случае m = 2. Этот способ реализации функции и будет рациональным. 
4 Функции f0(0,0) = f2(1,0) = z. 
Данные функции симметричны тем, которые рассматривались в предыдущем 

случае. Значит, они не уменьшат количество аппаратов, получающихся в результате 
разложения, и вновь оптимальной оказывается минимизация исходной функции с 
последующим применением метода раздельной декомпозиции.  

5 Функции f2(1,0) = f1(0,1) = 0. 

⎪⎩
⎨ = )1,1()1(' 31 fxf j

; ⎪ 00 j⎧ = )0,0()0(' fxf
)1,1()0,0( 30 fxfxa ij += ; )1,1()0,0( 30 fxfxd ii += . 

5.1 Функции f0(0,0) и f3(1,1) – «заполненные». 
В результате реализации (см. рис. 6а–г) получается, что при любой схеме 

задействовано 3 распределителя: m1 = 1 + 2 = 3; m2 = 1 + 2 = 3; m3 = 2 + 1 = 3. 
 

  
а б в 
   

  
г д 

Рис. 6 – Схема реализации функций f1' (а), f0' (б), a (в), d (г) и f (д) для пункта 5.1 
 

Рассмотрим исходное выражение, которое примет вид 
)1,1()0,0( 30 fxxfxxf jiji += . 

Применяем метод раздельной декомпозиции: 
.);1,1();0,0( 213201 wwffxxwfxxw jiji +===  
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При такой реализации используется два распределителя и клапан ИЛИ (см. 
ис. 6д). Следовательно, это рациональный способ. 

нная». 
к минимум на 1 аппарат меньше (m1 = 2). 

Она яв ит наименьшее число элементов. 
олученные результаты отображены в виде алгоритма на рис. 7. 

р
5.2 Хотя бы одна из функций f0(0,0) и f3(1,1) – «незаполне
Тогда схема рис. 1а будет требовать ка
ляется оптимальной, поскольку содерж
П

 

 
Рис. 7 – Алгоритм синтеза схем 
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У рамках методу безроздільної декомпозиції рівнянь для синтезу мінімальних схем 

гідропневмоагрегатів запропонований алгоритм, що дозволяє скоротити перебір варіантів при виборі 
схем розкладання. 

Ключові слова: 
ція функції, логічний елемент. 

 
Within the bounds of method of undivided decomposition of equations for synthesis of minimum 

schemes of hy ropneumoaggregates the algorithm that allows to shorten the enumeration of possibilities when 
choosing the schemes of decompos
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УДК 6 2

ГМ) 

 
боатом», Харьков; 

ЫТАНИЯ МОДЕЛЬНОЙ ГИДРОТУРБИНЫ ПЛ-20 

р. 

, силовые и 
некоторые т а при отладке головного агрегата и 

ьсации давления в 
модель аратуры, которая 
устано м». Датчики давления 
мембранного типа были установлены на одном уровн со стенками проточной части на 
обтекателе крышки турбины в средней ее части (датчик № 1), в отсасывающей трубе, 

ЬТРА-В-1 
(разраб

пастных гидротурбин такие режимы могут возникать во время пуска, 
остановки гидроагрегата или при нарушении комбинаторной связи по другим 
причинам. Результаты измерения пульсаций давления и данные виброизмерений 
показаны на рис. 2. 
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СОВМЕСТНЫЕ ПУЛЬСАЦИОННЫЕ И ВИБРАЦИОННЫЕ 
ИСП
 
Анализируются результаты проведенных модельных исследований пульсационных и 

вибрационных характеристик гидротурбины. Выполнены расчетно-экспериментальные исследования 
собственных колебаний ротора гидротурбины. Произведено сопоставление спектрограмм 
гидравлических возмущающих сил и спектрограмм вибрации конструкции модельного блока. 

Ключевые слова: модельные испытания, пульсации давления, вихревой жгут, вибрации, 
частоты собственных колебаний, гидродинамические возбуждающие силы, спект

 
Введение. На основании данных модельных испытаний решаются многие 

задачи проектирования и изготовления гидротурбин. Это, в первую очередь, 
обеспечение высоких энергетических характеристик, создание высоконадежных 
конструкций, гарантирующих безотказную и долговременную эксплуатацию. Решению 
этих з ционные, пульсационныеадач способствуют энергетические, кавита

 специальные модельные испы ия, ан
натурные испытания гидротурбин [1]. 

Цель исследований. Совместные пульсационные и вибрационные испытания 
проводились в интересах изучения влияния гидравлических возмущающих сил на 
вибрационные характеристики конструкции гидротурбины. 

Описание эксперимента и результатов исследования. Пул
аппной гидротурбине измерялись с помощью штатной 

влена на испытательном стенде ЭКС-100 ОАО «Турбоато
е 

на расстоянии 0,3D  (D  = 460 мм) от оси разворота лопастей (датчики № 2 и №1 1  3, 
соответственно, в направлении правого берега и нижнего бьефа) (рис. 1). Для 
измерения вибрации использовался измерительный комплекс УЛ

отанный в НТУ «ХПИ»), который предназначен для измерения виброускорений 
на низких и сверхнизких частотах [2] и имеет действительное свидетельство о 
Государственной метрологической аттестации. Датчики вибрации устанавливались на 
крышке модельной турбины (Д № 4) и крестовине (Д № 5) (рис. 1). Испытания 
проводились на пропеллерных режимах, интерес к которым вызван в виду того, что у 
поворотно-ло
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Рис. 1 – Схема установки датчиков на стенде ЭКС-100 ОАО «Турбоатом» (развернутый на 90°): 
1 – рабочее колесо с лопастями;   2 – лопатки направляющего аппарата;   3 – вал гидроагрегата; 

4 – крестовина;   5 – вал балансирной машины;  Д № 1, Д № 2, Д № 3 – датчики пульсации давления; 
Д № 4, Д № 5 – датчики вибрации 

 
1, 2, 3 4, 5 

 
Рис. 2 – ульсацион ая и вибрационная характеристика модельно  гидротурбины ПЛ-20 

на пропеллерном режиме (угол установки лопастей φ = +10°, приведенные обороты n
П н  й

1′ = 130 мин–1) 
 
На основании анализа приведенной характеристики можно заключить: кривые 1, 

2, 3 пульсаций давления, полученные с помощью соответствующих датчиков, имеют 
традиц (2–3) % ( 2A Hионную форму – минимальный уровень – пульсации 
статич  к напору испытаний в 
процен

 связи между углом установки лопастей и открытием 
направляющего аппарата при переходе к меньшим или большим расходам. Последнее 
объясняется тем, что при уменьшении расходов, по сравнению с оптимальными, на 
пропеллерном режиме, за рабочим колесом возникает вихревой жгут, который 

еского напора в точках установки датчиков отнесены
тах), что отвечает оптимальным расходам. Рост уровня пульсаций наблюдается 

при нарушении комбинаторной

вращается в том же направлении, что и рабочее колесо, а при увеличении расходов 
возникает вихревой жгут, который вращается в противоположном направлении. В 
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левой части характеристики жгут вращается с частотой меньшей частоты вращения 
рабочего колеса, приблизительно в 2,6 раза. В правой части характеристики жгут 
вращается с частотой близкой к частоте вращения рабочего колеса, и даже большей, 
чем в 

плера, рабочее колесо возбуждается вихревым жгутом для 
различных режимов на разных частотах. В левой  пульсационной характеристики 
частот

Из графиков на рис. 2 хорошо видно, что рост амплитуд вибраций связан с 
величением расхода. Также следует отметить, что высокий уровень амплитуд 
пульсации давления на режимах с низкими расходами не приводит к увеличению 
амплитуд вибраций. Последнее объясняется тем, что возмущающие гидравлические 
силы на режимах с малыми расходами действуют с частотами, далеко отстоящими от 
собственных частот колебаний элементов конструкции модельной гидротурбины, на 
которых установлены датчики вибрации. На режимах с большими расходами, в 
виброграммах пульсаций давления появляются компоненты с большими частотами и, 
как результат этого, амплитуды вибрации возрастают. 

В работе были выполнены расчетно-экспериментальные исследования 
собственных колебаний ротора гидротурбины. Теоретические результаты получены на 
основе метода конечных элементов (МКЭ) (табл.). 

Экспериментальные исследования проводились по следующей методике. На вал 
устанавливался трехосевой емкостной вибродатчик, являющийся составной частью 
измерительного комплекса УЛЬТРА-В-I. Далее, возбуждались свободные колебания 
вала, которые фиксировались вибродатчиком. Полученные значения частот 
представлены в таблице. 

Таблица 
Частоты собственных колебаний ротора гидроагрегата 

 
Частота, Гц 

противоположном направлении. Такая специфика свидетельствует о том, что, с 
учетом эффекта До

части
а возбуждения равна разнице частот вращения жгута и рабочего колеса, в правой 

– сумме. 
Кроме рассмотренных выше частот пульсаций давления, при всех режимах и 

всеми датчиками зарегистрированы пульсации с оборотной частотой fоб = n/60 и 
лопастной частотой, которая равняется произведению оборотной частоты рабочего 
колеса и количества его лопастей fл = n·z1/60. Однако, под крышкой турбины доля 
лопастных пульсаций значительно меньше, чем жгутовых и оборотных, а за рабочим 
олесом лопастные пульсации давления наиболее выражены. к

у

№ Результаты 
расчета 

Экспериментальные 
данные 

Относительная 
погрешность, 

% 

Характер 
формы колебаний 

1 137,2 – – крутильный 
2 264,3 262,7 +0,6 изгибный генератора 
3 312,6 – – крутильный 
4 316,5 307,5 +2,8 изгибный 
5 354,5 367,1 –3,5 изгибный рабочего колеса 

 
На рис. 3 и 4 приведены графики спектров вибраций на крышке турбины (датчик 

№ 4) и пульс  режимов с 
наименьшими и  диапазона 
испытаний. 

аций давления под рабочим колесом (датчик № 2) для
большими расходами, отвечающим крайнимнаи  точкам
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2Рис. 3 – Спектрограммы виброускорений (м/с ) на крышке гидротурбины 

и пульсаций давления (м вод.ст.) под рабочим колесом при малых расходах 
 

 
2Рис. 4 – Спектрограммы виброускорений (м/с ) на крышке гидротурбины 

и пульсаций давления (м вод.ст.) под рабочим колесом при больших расходах 
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Выводы. Гидравлические возмущающие силы (пульсации давления в проточной 
асти) действуют на элементы конструкции гидроагрегата с частотами, 
отлича  в спектре 
ответа кции. Это 
свидетельствует о наличии широкополосного нагружения, причиной возникновения 
которо сы в проточной 
части г

Опыт эксплуатации гидротурбин различных типов на гидроэлектростанциях и 
модель

о отличаются, что делает 
астоты их собственных колебаний строго индивидуальными. Все перечисленные 
обстоятельства

у ы к  о

r

ч
ющимися от частот собственных колебаний. Однако, имеющиеся
 системы частоты соответствуют собственным частотам констру

го, очевидно, являются кавитационно-турбулентные процес
идроагрегата. 

ные исследования показали, что пульсации давления в модельных 
гидротурбинах удовлетворительно пересчитываются на натурные гидротурбины. К 
сожалению, вибрационные характеристики таким образом не моделируются, поскольку 
жестко ьнсти и массы конструкций модели и натуры сил
ч

 свидетельствуют о необходимости проведения подобного натурного 
эксперимента. Однако, это ни в коей мере не умаляет важности проведенного 
модельного исследования, которое позволило отработать методику совместного 
анализа пульсационных и вибрационных характеристик гидротурбины. 

 
Список литерат ры: 1. Модельн е исследования гидротурбин [Те ст] / Ф.В. Аносов, А.В. Белобор дов, 
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Совместные пульсационные и вибрационные испытания модельной гидротурбины ПЛ-20 
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Проаналізовані результати модельних досліджень пульсаційних і вібраційних характеристик 

гідротурбіни. Проведені розрахунково-експериментальні дослідження власних коливань ротора 
гідротурбіни. Зроблено порівняння графіків спектральної густини гідравлічних обурюючих сил і вібрації 
конструкції модельного блоку. 

Ключові слова: модельні випробування, пульсації тиску, вихровий джгут, вібрації, частоти 
власних коливань, гідродинамічні збуджуючі сили що збуджують, спектр. 

 
The pulsations and vibrations characteristics of the model hydroturbine have been analyzed. The 

computational and experimental studies of the natural oscillations of the rotor turbine have been performed. The 
comparison spectrograms of hydraulic disturbing forces and spectrog ams of vibration design model unit have 
been performed. 

Keywords: model tests, pressure pulsation of the vortex bundle, vibration, natural frequency the 
hydrodynamic exciting force spectrum. 
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КОМПЛЕКС ПРОГРАММ ДЛЯ РАСЧЕТА ПАРАМЕТРОВ 
ШТАНГОВОЙ СКВАЖИННОЙ НАСОСНОЙ УСТАНОВКИ 

 
В статье рассматривается комплекс прог

установки для обеспечения необходимого деб
Ключевые слова: скважина, насос

давление насыщения. 
 

Введение 
Штанговые скважинные насо о

нефтяных скважин жидкостей с тем
более 99 % по объему, вязкостью до 0
3,5 г/л, свободного газа на приеме не б

При эксплуатации ШСН необх од вр ны
обеспечить максимальный дебит с
штангового насоса. Один и тот же 
режимами работы насосного оборуд
жидкости из скважины при сохране дежности работы насосного 
оборудования определяется условием совмес б и

рамм расчета параметров штанговой насосной 
ита скважины и надежности насосного оборудования. 
, колонна штанг, нефть, газожидкостная смесь, дебит, 

сы (ШСН) предназначены для ткачивания из 
пературой не более 130 °С, обводненностью не 
,3 Па·с, содержанием механических примесей до 
олее 25 %. 
одимо решать но еменно две важ е задачи – 
кважины и достаточную надежность работы 
дебит скважины можно обеспечить различными 
ования. Расчет максимально возможного отбора 
нии достаточной на

тной ра оты пласта  насосной установки: 
( )

( )η

−=

,,

;

пт

забплпр

qHf

ppK n

 

а; К
⎪⎩

⎪
⎨
⎧

= ,н

пл

Q

Q

где Qпл – приток жидкости из пласт
рпл – пластовое давление; р  – за о
Н – глуби ; q  теорет
на

при ре ет второе уравнение – 
мате рогнозирова
например, для определения утечек плун к

я

у

 
а

пр – коэффициент продуктивности скважин; 
йное давление; Qн – фактическая подача насоса; 
ическая подача насоса; η

заб б
на спуска насоса т – п – коэффициент подачи 

шении системы вызыва
соса. 

Основную сложность 
матическая модель для п ния подачи штанговой установки. Так, 

жидкости в жерной паре и через лапаны 
насоса разработаны классические формулы дл  ламинарной и турбулентной областей. 
Однако утечки жидкости в скважинных насосах зависят и от других факторов: 
обводненности, реологических свойств и состава откачиваемой продукции (наличие 
песка, газа, парафина и др.). Поэтому для более надежного прогнозирования подачи 
гл бинного насоса ряд авторов рекомендуют учитывать объемные потери на основании 
статистических данных по скважинам залежи [1]. 

Цель работы 
Для повышения эффективности проектных работ, надежности эксплуатации 

необходимо создать комплекс программ, который позволит прогнозировать и 
проводить численные эксперименты по выбору оптимальной работы насосного 
оборудования в скважине. 
 

© Н.Г. Шевченко, Е.С. Ков ль, А.Л. Шудрик, 2014 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 175



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

К основным задачам проектирования скважинной штанговой насосной 
установки относятся: 

1) определение глубины установки насоса в скважине; 
2) выбор режима работы ШCН для обеспечения заданного дебита; 
3) расчет и подбор равнопрочной штанговой колонны. 
Решение 
Авторами составлено четыре программных блока в математическом пакете 

«MathCad». Результаты расчета выводятся в удобном виде – таблицами и графиками. 
Краткое содержание программных модулей представлено на рис. 1. 

Распределение альных трубах 
ри подборе штанговых скважинных насосных установок программа начинается 

с опр

давления газожидкостной смеси в вертик
П
еделения распределения плотности, температуры и давления по глубине 

скважины. 
Физическую модель, описывающую двухфазный поток в скважинах, можно 

представить следующими образом: на величину удельного объема текущей смеси 
существенно влияют изменение температуры и давления от забоя до устья скважины; 
кроме потерь на трение о стенки вертикальной колонны труб при движении 
газож льно идкостной смеси (ГЖС) происходят потери за счет скольжения фаз относите
друг друга; жидкость и газ образуют различные структуры потока. 

 метод Ф. Поэтмана и 
П. Кар д

В данной работе рассмотрен наиболее простой метод расчета изменения 
давления при движении ГЖС в вертикальных трубах –

пентера [2]. Этот мето  описывает пузырьковую структуру потока, 
возникающую при течении ГЖС в скважине с коэффициентом обводнения скважины 
B = 0, дебитом скважины до 100 м3/сут и газовым фактором до 180 м3/м3. 

Основное расчетное уравнение, имеет вид 

∫
⎥
⎤

⎢
⎡
+ρ1

2
1

2
см

см
p fo

gd
Vg

⎦⎣

=∆
2p dph , 

где ∆h – расстояние между двумя сечениями трубы, м; р1, р2 – давление в верхнем и 
нижнем сечениях трубы, Па; ρсм – плотность смеси, кг/м3; Vcм – скорость смеси, м/с; 
d – диаметр трубы, м; fo – коэффициент гидравлических сопротивлений (учитывает 
силы трения и скольжение фаз). 

Величину ∆h определяют путем численного интегрирования. 
Среднюю скорость на участке ∆h определяют по формуле 

86400
14

см2
см

см b
d
QV
π

= , 

где Qсм – расход газожидкостной смеси, м3/сут; bсм – объемный коэффициент смеси. 
В результате обработки промысловых данных в работе [2] предложена 

графическая зависимость для определения коэффициента сопротивления fo. 
На рис. 2 представлены результаты расчета распределения давления от забоя к 

устью вдоль скважины по методике Ф. Поэтмана, реализованные на ЭВМ – модуль № 2. 
Особенностью численного расчета является использование в методе Поэтмана 
современных аналитических и полуэмперических зависимостей для расчета параметров 
газожидкостной смеси при соответствующих термодинамических условиях (Pi, Ti) – 
модуль № 1. 
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Расчет оптимальной глубины спуска скважинн  
мпоновка ШС в скважине выбирается 

 
а
 забойного д

Определяют глубину спуска насоса. Глуби

ого насоса
следующим образом: 
я модуль № 2, строим зависимость 
чиная от забоя и до устья скважины. 

авления. 
на спуска насоса Н и, следовательно, 

давление на его приеме р

Ко Н 
По оп ике, использу

 н
исанной выше метод

распределения давления в стволе скважины,
Зависимости строятся для нескольких значений

пр должны быть, с одной стороны, достаточными для 
обеспечения высоких коэффициентов наполнения, а с другой – по возможности 
минимальными для предотвращения чрезмерного роста нагрузок на штанги и станок-
качалку, а также увеличения затрат на оборудование и подземный ремонт. 

Необходимое давление на приеме насоса зависит от содержания свободного газа 
в потоке откачиваемой газожидкостной смеси. Если свободного газа в откачиваемой 
смеси мало, то необходимое давление на приеме насоса принимается равным 
рпр = 0,2–0,5 МПа. При значительном содержании свободного газа в продукции 
скважи т тны давление на входе насоса принимают рпр = 2,7 МПа ( .е. 30 % о  рнас) [3, 4]. 

Выбор режима откачки и типа насосного оборудования 
Выбор производится с учетом следующих требований [1, 3]: 
• при выборе типа приоритетом пользуются штанговые насосы вставного 

исполнени , а при на ичии осложняющих условий (отложения парафина, гипса, солей, 
коррозионностъ среды) следует применять невставные насосы; 

я л  

• искривление ствола скважины не должно превышать 2° на 10 м. В противном 
случае глубина подвески насоса должна быть уменьшена; 

• заданная подача насоса обеспечивается наибольшей длиной хода станка 
качалки S, наименьшим диаметром насоса dн и числом качаний n по формуле: 

п

2
н

4
η

π
= SndQ . 

Соблюдение указанных требований способствует снижению осложнений во 
время подземных ремонтов, уменьшению нагрузок на станок-качалку и напряжений в 
штангах, установке более легкого оборудования в скважину. 

В модуле № 3 по методике, описанной в работах [3, 4], проводится расчет 
коэффициента наполнения насоса, теоретическая подача и параметр, характерезующий 
режим работы – S·n. 

Выбор и расчет на прочность конструкции колонны насосных штанг 
Конструирование штанговой колонны состоит в определении необходимого 

числа ступеней, диаметра и длины штанг каждой ступени и марки штанг. Выбранная 
конструкция должна обеспечить безаварийную работу насосной становки с 
заплан п

у

тупенчатой колонны штанг. 

ированной роизводительностью и при минимальных затратах. В расчетах 
используется методика [3, 4], в которой учтены не только зависимости прочности 
колонны от статических и динамических нагрузок, а также от осевой сжимающей силы, 
действующей на плунжер, и силы гидродинамического трения. 

В модуле № 4 выполняютcя следующие расчеты: 
ение длин двухс1) Определ

2) Pасчет максимальной и минимальной нагрузок, действующих в точке подвеса 
колонны штанг: 

( );
шmin

ин.ввиб.вдин.вжштmax

PP
PPKPPP

′=

+++

( ),ин.нвиб.ндин.нт PPK ++

′=
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где  и ч ашт′  – вес колонны штанг в жидкости; PP ж – г дростати еская нагрузк , 
обусловленная разницей давлений жидкости над и под плунжером при его ходе вверх; 
Pвиб.в, Pвиб.н – вибрационная нагрузка при ходе вверх и вниз соответственно; Pин.в, Pин.н – 
инерционная нагрузка при ходе вверх и вниз, соответственно; Kдин.в, Kдин.н – 
поправочные коэффициенты для динамических составляющих экстремальных загрузок. 

3) Расчет приведенного напряжения в точке подвеса штанг выполнен по 
формуле Одинга [3]: 

maxапр σσ=σ . 
Для выбранной конструкции штанг и материала проверяется условие: 

обеспечение усталостной прочности штанг в точке подвеса. 
4) Проводится расчет потери хода плунжера и длины хода полированного штока. 

При работе насоса колонны штанг и трубы периодически подвергаются упругим 
деформациям от веса жидкости, действующей на плунжер. Кроме того, на колонну 
штанг действуют динамические нагрузки и силы трения, вследствие чего длина хода 
плунжера может существенно отличаться от длины хода полированного штока. 
 
 

 
 

Рис. 1 – Расчетные программные модули 

Модуль  № 1 
Определение характеристик газожидкостной смеси в скважине 

Модуль  № 3 
Расчет основных параметров плунжерного насоса 

 потери давления во всасывающем и напорном клапанах; 
 перепад давления, создаваемый насосом, 
 утечки в паре плунжер-цилиндр; 
 коэффициент наполнения насоса; 
 теоретическая подача насоса; 
 режимные параметры откачки: ход плунжера и количество двойных 

качаний в минуту. 

Модуль  № 4 
Выбор и расчет на прочность конструкции колонны штанг 

 проверка обеспечения движения штанг вниз без зависания; 
 проверка обеспечения усталостной прочности в точке подвеса колонны штанг; 
 определение длин и диаметров двухступенчатой колонны штанг; 
 расчет максимальной и минимальной нагрузки в точке подвеса штанг; 
 определение напряжения в штангах. 

Модуль  № 2 
Построение кривых распределения давления вдоль скважины 
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Рис. е давления в -ко ных2 – Распределени скважине и насосно мпрессор  

трубах (НКТ) для трех значений забойного давления: 
рз5 = 5 МПа;  рз8 = 8 МПа; рз11 = 11 МПа на глубине забоя 1600 м 

 
Выводы 
1 Предложенный комплекс программ позволяет прогнозировать и проводить 

численные эксперименты по выбору оптимальных вариантов режима работы насосного 
оборудования и конструкции колонны штанг при следующих допущениях: 
обводненность B = 0, деби скважины т 20 м т  о  100 аз

аналитическ

3/сут до м3/сут, значения г ового 
фактора до 180 м3/м3. 

2 Программный комплекс позволяет пополнять справочные данные для 
конкретных условий эксплуатации нефтяных скважин. Планируется дальнейшая работа 
по усовершенствованию программного комплекса с целью расширения области 
применения. 

3 Особенностью данной работы является применение в классических методиках 
расчета современных их и полуэмпирических зависимостей. 
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Комплекс программ для расчета параметров штанговой скважинной  насосной установки 
[Текст] / Н.Г. Шевченко, Е.С. Коваль, А.Л. Шудрик // Вісник НТУ «ХПІ». Серія: Енергетичні та 
теплотехнічні процеси й устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – С. 175-179. – Бібліогр.: 
4 назв. – ISSN 2078-774X. 
 

У статті розглядається програмний комплекс розрахунків параметрів штангової насосної 
установки для забезпечення необхідного дебіту свердловини й надійності насосного обладнання. 

Ключові слова: свердловина, насос, колона штанг, нафта, газорідинна суміш, дебіт, тиск 
насичення. 
 

In article the complex of programs of calculation of parameters of shtangovy pump installation for 
providing a necessary output of a well and reliability of the pump equipment is considered. 

Keywords: well, pump, column of bars, oil, gas-liquid mix, output, saturation pressure. 
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УДК 6
 

ан щ єть ю
 

на при розробці нафтогазових 
родови о

к я е є

у  з т об о а н

у
у із оболонки пакера в видалену камеру згоряння з 

подаль
д м

родовищ здебільше 
викори вних пластів «від низу – 
до гор  ц ь с ого

изонті і пускають в експлуатацію. При виснаженні 
нижнь і н

йвищого. Відсікання горизонтів (розмежування 
пластів

йний метод встановлення цементного 
мосту 

ацій із спуску-підійманню колони труб бурового інструменту [1]. 
Більш привабливим для розмежування пластів є метод встановлення в свер
вибухового пакера, товують геофізичне 
бладнання, що шв ють у свердловину 
карот иком н му ізичном дять в робочий 

 імпульсом й від’єдную  підвіс ху порохового 
піднімають н повер  із кабелем і використов ть 
необхідності  мірку  тиск між горизонтам  

влюють каскад із декілько вибухових пакерів. 
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ОПТИМІЗАЦІЯ ПРОЦЕСУ РАДІАЛЬНОЇ ДЕФОРМАЦІЇ 
ОБОЛОНКИ ВИБУХОВОГО ПАКЕРА 

 
Запропонов о оболонковий пакер, о деформу ся, з видалено  камерою згоряння і 

дросельною муфтою. Для радіальної деформації оболонки пакера використовують енергію вибуху заряду 
метальної вибухової речовини. Пакер призначений для розмежування пластів у нафтових і газових 
свердловинах. Розглянуто шляхи підвищення надійності роботи пакера. 

Ключові слова: пакер, пласт, свердловина, буровий розчин. 
 

Вступ. Розглянута у статті проблема актуаль
щ методом почергового використання пластів «від низу – д  гори», а саме при 

розмежуванні продуктивних пластів із використанням пакерів. Аналіз сучасних 
технологій ви ористанн  пакерів свідчить, що найбільш кономічними  технології з 
установлення вибухового пакера із залученням для спуско-підіймальних операцій 
геофізичного обладнання, що швидко монтується на свердловині. Однак для 
досягнення максимального ефекту розмежування пластів необхідно провести 
оптимізацію процесу радіальної деформації оболонки пакера, що пов’язана із 
зниженням швидкості деформації для більш повного витиснення залишків плівки 
бурового розчин  із  щілини між овнішньою с інкою ол нки п кера і в утрішньою 
стінкою свердловини. Запропонована стаття висвітлює дослідження і висновки авторів 
з питання оптимізації процесу роздачі вибухового пакера, що полягає  перенесенні 
згоряння порохового заряд

шим перетіканням порохових газів із камери згоряння в оболонку через дросель 
і у попередній еформації стінки оболонки для її спря ованої роздачі. 

Основна частина. При розробці нафтогазових 
стовують технологію почергової експлуатації продукти
и». При ьому добурюют вердловину до нижнь  продуктивного горизонту, 

перфорують її на цьому гор
ого горизонту, його відсікають переходять на експлуатацію аступного по 

висоті горизонту, і так по черзі до на
) проводять встановленням в експлуатаційну колону свердловини цементного 

мосту, або пакера, або каскаду пакерів. Традиці
вимагає наявності значних відстаней між горизонтами по вертикалі та 

трудомістких опер
дловину 

для спуску і приведення в дію якого викорис
идко монтується [2]. Вибуховий пакер спускао

ажним підйомн а вантажно  геоф у кабелі, приво
стан електричним т ідь в ки енергією вибу
заряду. Підвіску а хню разом ую
багаторазово. При  із вань перепаду у и, що
відсікають, встано х 
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Найбільш широко в нафтогазовій галузі використовується пакер типу ВП, 
вибухова оболонка якого виготовлена  пластичного матеріалу. Він призначений для 
роботи при гідростатичному тиску до 60 МПа й температурі до 120 ºС. На рис. 1а 
зображено конструкцію пакера ВП, готового до застосування, а на рис. 1б – пакер ВП 
після деформації вибухом і від’єднання кабельної підвіски. Пакер складається із 
пластичного алюмінієвого корпуса 1, голови 2 і кабельної підвіски 3. Корпус 1 має 
вигляд пустотілого циліндра всередині якого розміщено пороховий заряд 4. В голові 2 
розміщено поршневий 

із

замок 5 із кульками 6, які знаходяться в зачепленні із 
підвіск

 в свердловину на 

 і ан од

к

в е
і  с

надпакерного і підпакерного просторів, в 

ід тиском продуктів згоряння порохового заряду. Навіть згоряння 
спеціа

нні звичайних зарядів піроксилінового пороху цей час на два порядки менше 
– у м

витісняє свердловинний розчин при зменшенні 
зазору

 цьому відбувається запирання залишку плівки розчину у зазорі, розчин 
не сти ерде тіло. Крім того, 
частин

 порохового заряду 
для кожного із типорозмірів пакерів з метою спорядження заряду в умовах 

ою 3, та електрозапальник 7. 
Пакер ВП після спуску

глибину встановлення спрацьовує від 
електричного імпульсу, який розігріває нитку 
електрозапальника і ініціює вибух порохового 
заряду. Під тиском порохових газів оболонка 
корпусу пакера деформується у радіальному 
напрямку до повного контакту із внутрішньою 
стінкою свердловини, розділяючи її порожнину 
на два зольов их ин від одного простори – 
надпакерний і підпакерний. Одночасно 
поршневий замо  переміщується у крайнє верхнє 
положення, при якому кульки виходять із 
зачеплення із підвіскою і вивільняють її для 
повертання нагору. 

Однак у такого на перший погляд 
простого в иготовленні і в використанні пак ра 
є суттєв недоліки, які не дають товідсоткового 
надійного результату розмежування 

наслідок чого при постановці його у свердловину 
залучають додаткові заходи ізолювання у вигляді 
постановки над пакером цементного куполу. 
Розглянемо ці недоліки. 

Перший недолік вибухового пакера ВП 
пов’язаний із великою швидкістю роздачі 

оболонки п

1

2

5

4

7

3
6

1

2

5

4

7

3
6

 
а б 
Рис. 1 – Пакер ВП: 

а – у готовому до застосування стані; 
б – після деформації вибухом 
і від’єднання кабельної підвіски 

льних порохових зарядів, яке відбувається паралельними шарами і не переходить 
у вибух, займає дуже короткий час на газоутворення – у межах 0,01 секунди (при 
використа

ежах 0,0001…0,001 секунди). В наслідок цього стінка оболонки пакера 
наближаючись до стінки свердловини 

 із наростаючою швидкістю, яка вже при зазорі менше 1,5 мм досягає критичного 
значення. При

скається і приймає на себе тиск стінки оболонки як тв
а розчину, яка спрямована у підпакерний простір, стикається із розчином в 

замкненому об’ємі, який в наслідок нестискання рідини не дає можливості рухатись цій 
частині розчину під пакер. 

Існує ще один недолік, який пов’язаний із уніфікацією порції
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спеціа н а о ч
 умов застосування пакера, а саме 

від гли

168 мм, розмір радіальної деформації 
знаход

 зміну 
нутрішнього об’єму буде коливатись у межах 

 

 
Г я пакера може  м, і в 

наслідок  вели шнього рового р на 
к при використанні у якості розчину технічної води Рр може 

5…40 МПа. іцієнт лькос а 
 коливатися у межах 

Al Dпзв – Dпвн) + Ррmin Dпзв)/(σAl (Dпзв – Dпвн) + Ррmax Dпзв) = 1…0,8, 
 

пзв – 

н  згоряння  

у п к

лізованого вироб ицтва н  етапі виг товлення. В той же ас розрахункова 
кількість порохового заряду залежить від конкретних

бини встановлення пакера і від товщини стінки обсадної колони. 
І це очевидно на прикладі пакера ВП-135 призначеного для встановлення в 

обсадній колоні зовнішнім діаметром 
иться у межах від ∆Rmin = 4,55 мм при товщині стінки 12,1 мм до ∆Rmax = 7,75 мм 

при товщині стінки 8,9 мм. Від чого коефіцієнт корекції кількості заряду на
в

Кv = 1…(∆Rmax – ∆Rmin)2/∆Rmax
2 = 1…0,17. 

либина встановленн
 чого може коливатися

 коливатися у межах від 2500 м до 4000
чина зовні  тиску бу озчину 

оболонку пакера Рр. Та
змінюватись у межах 2 Тоді коеф корекції кі ті заряду н
свердловинний тиск буде

 
Кр = 1…(σ  (

де σAl – напруга пластичної деформації стінки пакера; D зовнішній діаметр 
оболонки пакера; Dпвн – внутрішній діаметр оболонки пакера. 

Крім того має значення КзТ – коефіцієнт температурної нестабільності 
порохового заряду, що коливається в залежності від температури бурового розчину в 
свердловині на різних глибинах встановлення пакера у межах КзТ = 1…0,9. 

Підсумковий коефіцієнт корекції кількості порохового заряду може коливатися 
у межах 

 
КΣ = Кv Кр КзТ = 1…0,12. 

 
При такій нестабільності коефіцієнта корекції розрахункової кількості заряду 

залежно від умов використання пакера досить легко припуститися помилки, що може 
привести або до нещільного прилягання пакера до стінки свердловини (неповної 
деформації пакера), або до руйнування оболонки розривом. 

Очевидно, що якщо значно знизити швидкість роздачі оболонки пакера і 
спрямувати витиснення розчину із зазору між стінками пакера і свердловини нагору у 
надпакерний простір, зменшити ризик припущення помилки при розрахунках кількості 
порохового заряду, то можна істотно підвищити надійність розмежування 
надпакерного і підпакерного просторів свердловини. Вирішення цієї задачі значно 
підвищить попит на застосування вибухових пакерів. 

Авторами проведені розрахункові та експериментальні дослідження з 
оптимізації процесу роздачі вибухового пакера та розроблена конструкція, в якій з 
метою зниження швидкості роздачі оболонки пакера та спрямування витиснення 
бурового розчи у в надпакерний простір  порохового заряду перенесено у 
видалену камеру згоряння із подальшим перетіканням порохових газів в оболонку 
пакера через дросель, а сама оболонка пакера попередньо деформована у його нижній 
частині у радіальному напрямку. Конструкція б ла розроблена для ере риття обсадної 
колони із зовнішнім діаметром 168 мм і отримала шифр ВПД-168. 
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Будову і принцип роботи 
пакера ВПД-168 наведено на рис. 2. 
Пакер складається із пластичного 
алюмінієвого корпуса 1, видаленої 
камери згоряння 2, дросельної 

   к

напрямку. Дросельною муфтою 3 

у

 кульками 8, які 

ного отвору муфти за даними 
експер

н

залежить лише довжина 
здефор в и и  

4

5

муфти 3, голови 4 і абельної підвіски 
5. Корпус 1 має вигляд пустотілого 
циліндра, попередньо деформованого 
у нижній частині в радіальному 

корпус з’єднаний із камерою 
згоряння 2, всередині якої розміщено 
пороховий заряд 6 та 
електрозапальник 9. Камера згоряння 
виготовлена із товстостінної стальної 
обважненої бурильної тр би 
зовнішнім діаметром 127 мм із 
проходом 50,8 мм. З’єднання між 
собою корпуса, дросельної муфти і 
камери згоряння виконано замковою 
різьбою NC-38. В голові 4 розміщено 
поршневий замок 7 із
знаходяться в зачепленні із 
кабельною підвіскою 5. 

Пакер ВПД-168 після спуску в 
свердловину на глибину встановлення спрацьовує від електричного імпульсу, який 
розігріває нитку електрозапальника і ініціює вибух порохового заряду. Утворені 
порохові гази перетікають у оболонку корпуса через дросельну муфту, яка дозволяє 
розтягнути перетікання газів у часі до 0,25…1,0 секунди. Час перетікання можна 
регулювати підбиранням діаметра дросель

иментальних досліджень [3, 4]. 
Під тиском порохових газів оболонка корпусу пакера роздається у радіальному 

напрямку. Спочатку роздача відбувається у нижній частині корпуса в місці попередньої 
деформації, де співвідношення товщини стінки оболонки до її внутрішнього діаметру 
менше ніж на вищих ярусах, і відповідно опір тиску деформації також менший. Після 
повного щільного прилягання нижнього яруса оболонки пакера до внутріш ьої стінки 
свердловини починається поступова деформація наступних ярусів оболонки знизу-
вверх, так поки вистачить енергії порохових газів. При цьому зміна конфігурації 
щілини між пакером і свердловиною відбувається у осьовому напрямку в надпакерну 
зону із швидкістю менше критичної, без запирання у щілині залишкової плівки 
бурового розчину. Крім того, при такій осьовій направленості деформації прилягання 
здеформованої частини пакера до стінки свердловини завжди щільне, а від кількості 
виділеної при згорянні порохового заряду енергії 

мо аної ділянк . Це дозволяє маневруват  умовами застосування пакера у більш 
вільних діапазонах геометричних, глибинних і температурних параметрів свердловини 
без ризику недостатньої деформації пакера або його руйнування. Переміщення 
поршневого замка із вивільненням кульок і від’єднанням підвіски відбувається 
аналогічно як і у пакера ВП. 
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Рис. 2 – Пакер ВПД-168: 
а – у готовому до застосування  стані;   б – в початковий 
момент деформації вибухом із від’єднаною кабельною 
підвіскою;   в – кінцевий момент деформації вибухом 
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Однак слід зауважити, що енергетичні витрати пакера ВПД-168 більші ніж у 
аналогічного розміру пакера ВП. Це пов’язано із тим, що енергія утворених у камері 
згоряння порохових газів витрачається на виконання корисної роботи з деформації 
оболонки та теплові втрати в навколишнє середовище, які при дроселюванні зростають 
за рахунок розігріву дроселя [5]. 

Висновки 
– оптимізація вибухового оболонкового пакера із пластичного матеріалу полягає 

в вирішенні задачі підвищення надійності розмежування пластів за рахунок повного 
витисн

 саме – за рахунок перенесення 
згорян  п ох

ь о вивченні 

ього ряду типорозмірів вибухових пакерів. 
 
Список М.О. Ашрафьян. – М.: 
Недра, 

а в редколлегию 05.09.13 
УДК 622

а вибу  

да метательного 
взрывчат

т , о

 in oil and gas wells. The ways of increase of reliability of work of a packer 

ення залишків плівки бурового розчину із щілини між стінками пакера і 
свердловини в надпакерний простір. 

– задача оптимізації може бути вирішена за рахунок уповільнення і 
спрямованості радіальної роздачі оболонки пакера, а

ня порохового заряду у видалену камеру згоряння, перетікання ор ових газів у 
оболонку пакера через дросель, попередньої деформації нижнього яруса оболонки в 
радіальному напрямку. 

– завдання подальших досліджень з ц ог  питання полягають в і 
оптимізації режимів перетікання порохових газів із видаленої камери згорання до 
оболонки пакера для вс
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Оптимізація процесу раді льної деформації оболонки хового пакера [Текст] / 
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устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – С. 180-184. – Бібліогр.: 5 назв. – ISSN 2078-774X. 

 
Предложено деформируемый оболочковый пакер с удаленной камерой сгорания и дросельной 

муфтой. Для радиальной деформации оболочки пакера используется энергия взрыва заря
ого вещества. Пакер предназначен для разобщения пластов в нефтяных и газовых скважинах. 

Рассмотрены пути повышения надежности пакера. 
Ключевые слова: пакер, плас , скважина бур вой раствор. 
 
The paper offers a shell-type deformable packer with remote chamber of combustion with a throttle-

diaphragm. For a radial deformation of the shell packer used explosive energy propellant charge. The packer is 
designed for separation of strata
cover. 

Keywords: paker, layer, mining hole, boring solution. 
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п

омоторы, технический уровень. 

 всего массовостью его производства во 
многих странах мира, автоматизацией прои

рованных машин за счет использования достижений 

 
компон

ло довольно четкое разделение 
гидроо ования в мобильном 
сектор

оборуд накопился большой 
опыт эксплуатации такого оборудования, определились преимущества и недостатки 
ОГП, а также перспективы и задачи, требующие решения для дальнейшего развития 
этой отрасли машиностроения. Поэтому систематизация и анализ достижений и 
проблем современного ОГП оказывают влияние на формирование актуальных задач 
для конструкторов и ученых, открывают для потребителей широкие возможности 
подбора гидрооборудования и являются стимулом для развития отечественной 
конкурентоспособной промышленности. 

 
 

© Г.А. Аврунин, И.И. Мороз, 2014 

ЭТАПЫ РАЗВИТИЯ И ДОСТИЖЕНИЯ СОВРЕМЕННОГО 
ОБЪЕМНОГО ГИДРОПРИВОДА 
 
Приведен краткий исторический опыт развития объемного гидропривода и показаны 

современные достижения в реализации ряда важных технических задач. 
лючевые слова:  гидропривод, насосы и гидрК

 
Введение 
Технический прогресс объемного гидропривода (ОГП) проявляется в 

непрерывном расширении его возможностей путем приобретения 
гидрофицированными машинами и механизмами более прогрессивных свойств и 
характеристик, таких как КПД, реализация режимов энергосбережения, надежность, 
быстродействие и точность позиционирования, способность функционирования в 
критических эксплуатационных условиях по температуре рабочей жидкости (РЖ), 
окружающего воздуха и др. Достижение требуемых от гидропривода параметров 
зависит от возможностей его работы на повышенных нагрузках (давлениях), частотах 
вращения и температурах, что в значительной мере определяется уровнем технологии 
изготовления, методик расчета, материалов и комплектующих узлов 
(антифрикционных материалов, уплотнений, РЖ, электроники, датчиков, 
подшипников, рукавов высокого давления и др.). ОГП является одной из наиболее 
динамично развивающихся отраслей машиностроения как с точки зрения 
количественных показателей, так и повышения технического уровня. Современный 
тап развития ОГП характеризуется преждеэ

зводственных процессов 
гидрофици
электрогидроавтоматики, поиском энергосберегающих решений на основе 
использования насосов и гидромоторов с регулируемым рабочим объемом, 
расширением температурного диапазона, широкой стандартизацией гидравлических

ентов, снижением уровня шума и, конечно, снижением металлоемкости 
гидромашин и гидроаппаратов. Произош

борудования на изделия, предназначенные для использ
е машиностроения и стационарных машинах и установках, образовались 

достаточно устойчивые связи между изготовителями гидрофицированного 
ования и производителями гидравлических компонентов, 
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Основная часть 
Мировая история развития гидропривода и гидравлических передач насчитывает 

немног в Берлине в конце 
19 века вой мировой войны 
ОГП п

днако ОГП не получили распространения на автомобилях из-за сложности 
констр к и низкого КПД, вызывающего 
большо билестроении стали 
споль ач ие

тические. Гидротрансформаторы 
впервы

одным турбинам. 

еменной терминологии 

им более 100 лет. Уже на первой автомобильной выставке 
 демонстрировался автомобиль с ОГП [1], а во время пер
рименялся на танках. 
О
укции, высокой стоимости, жесткости характеристи
й нагрев гидросистемы. В качестве альтернативы ОГП в автомо

и зоваться гидромеханические перед и, сочетающ  гидродинамические 
(гидротрансформаторы), механические передачи и системы управления, благодаря 
которым достигнуто автоматическое переключение передач и поэтому такого типа 
коробки передач стали классифицироваться как автома

е получили распространение на судовых двигательных установках при переходе с 
паровых поршневых машин к быстрох

Благодаря внедрению автоматических коробок передач удалось повысить 
надежность и долговечность агрегатов автомобиля, упростить его управление за счет 
исключения педалей сцепления и необходимости постоянного пользования 
переключателем передач, улучшить комфортабельность езды, обеспечить легкость 
обучения водителя и др. В настоящее время  автоматическими коробками передач 
снабжаются в США до (85…90) % легковых автомобилей, почти все городские 
автобусы и значительная часть грузовых автомобилей, в Европе и Японии до 
(25…30) % легковых автомобилей. В управлении автоматической коробкой передач 
существенную роль играют устройства ОГП, в том числе гидро- и 
электрогидроавтоматики (насосы, гидрораспределители с электромагнитным, в том 
числе пропорциональным управлением, гидроклапаны давления, фильтры и 
теплообменные аппараты). 

В 1933 г. проф. И.И. Куколевским проанализирован зарубежный опыт в области 
гидропередач объемного (гидростатического) и гидродинамического принципа 
действия (табл. 1) и дан перспективный прогноз их развития [2]: 

1 Гидропередачи начали развиваться начиная с 1914 г. 
2 Все гидропередачи классифицировались как гидродинамические 

трансформаторы, в том числе: 
2.1 Поршневые гидропередачи и гидропередачи на базе пластинчатых 

(лопастных) насосов и гидромоторов. 
2.2 Комбинированные гидротрансформаторы на базе поршневых, пластинчатых и 

шестеренных гидромашин в любых комбинациях. 
2.3 Лопаточные гидротрансформаторы на базе комбинаций центробежного 

насоса и турбины. 
Таблица 1 

Оценка технического уровня гидропередач в 1933 г. 
(в баллах [2]), изложенная в совр

 

Тип гидромашин Надежность КПД, 
% 

Регулируемость и 
приспособляемость Масса 

Пластинчатые 4 70–80 3 4 
Радиальнопоршневые 2 78–83 1 2 
Аксиальнопоршневые 3 70–80 – 1; 2 
Гидродинамические: 
трансфоматоры 1 

 
80–84 2 0,8 

гидромуфты 97 
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Среди объемных гидромашин предпочтение отдавалось радиальнопоршневым 
однократного (эксцентрикового) и многократного (многоходового) действия. 
Перспе и

менным режимом или 
период

с у
 

м, были определены направления и области использования 
гидроп

 регулирования, и объему 
произв

остигают 50…70 МПа против 32…50 МПа), то по 
скорос ные 
радиальнопоршневые гидромоторы однократного 

т

82 %. Н
м

водов доклада [1] яв  отсутствия в 
советском довоенном машиностроении опыта в области создания гидравлических 
переда

, 4]: 

52 МПа; 
– повышение долговечности гидромашин с 500 до 3000 ч; 
– мощность гидромашин до 4500 кВт. Напр

кт вными для ОГП ожидались следующие области: для станкостроения 
пластинчатые и поршневые гидромашины мощностью до 36 кВт; регулируемые насосы 
для кузнечно-прессового оборудования; гидропередачи нераздельного исполнения для 
тепловозов и различного рода вспомогательных стационарных и судовых установок 
мощностью до 150…300 кВт, обслуживающих механизмы с пере

ической работой. 
Для тепловозов и судовых иловых становок прогнозировался приоритет 

гидродинамических передач (гидротрансформаторов и гидромуфт). 
Таким образо
риводов объемного и гидродинамического типов. Прогноз не оправдался 

только относительно роли аксиальнопоршневых гидромашин, так как последние по 
техническому уровню, в том числе возможностям

одства занимают сегодня ведущее место как в стационарных, так и в ОГП 
мобильных машин. Радиальнопоршневые насосы и гидромоторы также получили 
широкое распространение, но имеют более локальные области применения по 
сравнению с аксиальнопоршневыми. Если по давлению современные 
радиальнопоршневые насосы в ряде случаев превосходят аксиальнопоршневые 
(номинальные значения д

тным и энергетическим (удельным) показателям уступают. Высокомомент
и многократного действия также 

имею  сегодня высокий технический уровень, широко используются в качестве 
моторколес в транспортных тяговых машинах, приводах вращения лебедок кранов для 
различных   отраслей, стационарных приводах вращения, но часто уступают по 
применяемости в мобильных машинах аксиальнопоршневым быстроходным 
гидромоторам в комбинации с цилиндрическими и планетарными редукторами или 
коробками передач. 

В 30-е годы наибольшее распространение получили аксиальнопоршневые 
гидромашины с наклонным диском и радиально-поршневые эксцентрикового 
(однократного) и многократного принципа действия. Следует отметить появление в 
этот период ОГП мощностью порядка 1000 кВт и освоение рабочих давлений до 
10…20 МПа, а КПД гидропередач достигал апример, аксиальнопоршневые 

 гидропередачи в британском флоте имели ощность до 400 кВт при КПД до
(78…81) %. 

Одним из основных вы илась констатация

ч. 
Последующие 30 лет дали существенный скачок в развитии гидропередач и к 

60-м гг. за рубежом достигнуты [3
– рабочие давления аксиально- и радиальнопоршневых гидромашин до 

40…

имер, аксиально-поршневой насос 
3типа 300AHD английской фирмы «Vickers» при рабочем объеме 22 дм  и частоте 

вращения 400 мин–1 имел подачу в 8615 л/мин и мощность 4478 кВт при давлении 
21 МПа, массу 19500 кг, отношение массы к мощности 4,35 кг/кВт; 
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– максимальная ча вращения аксиальнопоршневых гидромашин до 
2000…12000 мин

стота 
ма; –1 в зависимости от рабочего объе

– созданы высокомоментные тихоходные радиальнопоршневые гидромоторы 
однократного и многократного действия с рабочим объемом до 6…45 дм3, но в то же 
время давление не превышало 6…20 МПа; 

– снижение металлоемкости, например, для аксиальнопоршневых гидромашин 
удельная мощность по сравнению с 1975 г. снижена более чем в 3 раза (табл. 2). 
 

Таблица 2 
Технический уровень аксиальнопоршневых гидромашин 

 
Отношение массы к мощности, кг/кВт 

Тип гидромашины: 
до 1960 г. до 1975 г. 2012 г. 

С постоянным рабочим 
объемом (мотор-насосы) 0,65…1,6 0,25…0,66 0,08….0,15 

Насосы с регулируемым 
рабочим объе 2,4…4,0 0,8…1,3 0,21…0,31 мом 

 
Особое внимание стало уделяться очистке РЖ, как одному из основных 

факторов повышения долговечности и надежности ОГП. 
При этом следует тметить то, ч о снижение массы гидромашин ля мобильнjй 

техники сопровождалось, при их непрерывном агрегатировании, устройствами для 
обеспечения функционирования в замкнутой цепи циркуляции РЖ, включая 
предохранительные и антикавитационные клапаны, насос подпитки, «промывочный» 
гидрораспределитель, регуляторы различного функционального назначения, 
гидроаппараты предотвращения работы в режиме постоянного открытия 
предохранительных клапанов основных магистралей, контрольные точки для 
возможности измерения давления. Агрегатирован

 о т д

ие гидромашин позволяло еще 
больш

х работ началось в 30-х гг. прошлого 
столетия  в качестве вспомогательных устройств для 

 
лебедок

констру
льтатом творчества 

 развитие производство комплектующих для ОГП получило в 
70–8 ны, 
гидрораспределители и системы смазки. 

Аксиальнопоршневые гидромашины с наклонным блоком цилиндров типа 
«Hydro-Gigant» фирмы «CONSTANTIN RAUCH» (ФРГ) были освоены производством 

е снизить металлоемкость ОГП. 
Применение ОГП в машинах для земляны

управления механическими 
силовыми приводами, в частности, для включения фрикционных муфт и тормозов

 канатных систем рабочего оборудования [5]. После второй мировой войны 
началось более широкое внедрение ОГП в землеройно-транспортных машинах. Однако 
низкий уровень давлений и зависимость коэффициента кинематической вязкости РЖ от 
температуры ограничивали возможности создания эффективных кций и 
эксплуатации машин с ОГП в различных климатических зонах. Резу
конструкторов, технологов и материаловедов явилось создание ОГП на давление до 20 
и затем до 40…50 МПа, содержащих надежные уплотнения, рациональные системы 
управления и защиты от перегрузок, РЖ для эксплуатации в различных климатических 
зонах и средства их кондиционирования. Уже в 70-х гг. в экскаваторах стал широко 
использоваться ОГП для гусеничного и колесного хода и технологического 
оборудования. 

Интенсивное  
0 гг. в связи с закупкой бывшим СССР лицензий на гидромаши
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«Строй
), «  г

 насосы и нерегулируемые насос-моторы имели рабочие 
объемы

бочий объем гидромашин от 32 до 250 см  
на дав

сосы и гидромоторы с наклонным диском 
серии 20 фирмы «SAUER-SUNDSTRAND» была закуплена для преимущественного 
использования в мобильных машинах сельскохозяйственного и военного назначения. В 
состав лицензии вошли закупки конструкторской и технологической документации на 
8 рабочих объемов гидромашин от 33 до 338 см3 на давление до 35 МПа, а также 
высокопроизводительное технологическое оборудование, обеспечивающее их 
ежегодный выпуск до 150 тыс. штук. Гидромашины производятся в Российской 
Федерации на Салаватском и Парголовском заводах и в Украине заводом «Гидросила» 
(г. Кировоград). На базе  конструктивной схемы гидромашин серии 20 Центральным НИИ 
Автоматики и Гидравлики (ЦНИИ АГ, г. Москва) создана серия качающих узлов 
(модулей) и гидропередач для военной техники с рабочим объемом от 14,75 до 300 см3, 
причем форсированных по температуре РЖ от «минус» 50 до 125 °С [7]. 

Для строительно-дорожной, буровой техники и судовых подъемных механизмов 
были закуплены лицензии на радиальнопоршневые высокомоментные гидромоторы 
однократного действия серии MR фирмы «RIVA CALZONI» (Италия) с рабочим 
объемом 1100 и 1800 см3 на номинальное давление 21 МПа, и многократного действия 
серии «Viking» ф 6070 с рабочим 
объем

с

контролем  

«Гидроаппарат

обеспечения

ность создания больших линейных усилий с помощью 
гидроцилиндров, возможность обеспечения «
двигателем насоса и гидродвигателем  за счет пр

гидравлика» (г. Одесса), «Машиностроительный завод им. М.И. Калинина» (г. 
Москва Пневмостроймашина» (г. Екатеринбург) и «Пролетарский завод» ( . Санкт-
Петербург). Регулируемые

 от 11,6 до 224 см3 и от 468 до 1830 см3 на номинальное давление 16 МПа 
(максимальное 25 и 35 МПа, соответственно) [6]. 

Выпуск аксиальнопоршневых регулируемых насосов и насос-моторов с 
наклонным диском серии A1V по лицензии фирмы «M. REXROTH» освоил шахтинский 
завод «Гидропривод» Ростовской области. Ра 3

ление до 32 МПа для насосов и насос-моторов серий РНА-V/320 и РМНА-V/320, 
соответственно. 

Лицензия на аксиальнопоршневые на

ирмы «HAGGLUNDS» (Швеция) моделей 4070 и 
ом 9 и 11 дм3, соответственно, на номинальное давление 12,5 МПа. Производство 

гидромоторов освоено Одесским заводом «Стройгидравлика» и «Пролетарским 
заводом» (г. Санкт-Петербург), соответственно. 

Для ОГП сельскохозяйственных машин в 80-х гг. прошлого века стали 
выпускаться планетарно-роторные гидромоторы серии ГПР отечественной разработки 
(завод «Хидроимпек », Республика Молдова), завод «Омскгидропривод» освоил 
лицензионное производство героторных гидромоторов серии МГП, для комплектации 
ОГП строительно-дорожных машин на харьковском заводе «Стройгидравлика» начали 
выпускаться моноблочные гидрораспределители типа ГГ420, причем в составе 
лицензии фирмы «M. REXROTH» (ФРГ) закуплены автоматические линии «GROB» и 
«GERING» для изготовления золотниковых пар с активным  размеров, а в 
1986 г. в результате закупки станков-автоматов фирмы «WICKMAN» (Англия) начато 
изготовление врезных соединений для трубопроводов. В этот же период заводом 

«M. REXROTH  освоено » (г. Ульяновск) по лицензии фирмы »
производство гидрораспределителей серии ВЕ6…32 на давление до 32 МПа для 
преимущественного использования в стационарных ОГП. 

К основным преимуществам ОГП относят возможность  
бесступенчатого и широкого диапазона регулирования скорости гидродвигателя, 
высокое быстродействие, возмож

гибкой» связи между приводящим 
именения рукавов высокого давления. 
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К недостаткам ОГП следует отнести более низкий КПД по сравнению с механическими 
и гидр

необходимости ее тщательной очистки для
Примеры усп ного применения О

ки «Курс п
26 ием до 900  ка

п  п О
к

моментом 6300 кН·м при перепаде давлени
ного 

произв

, судов и военной техники. 

в

и

прочих типов [9]. 
 современным достижениям ОГП относят создание: 

нных двухпоточных гидромеханических передач колесных транспортных 

одинамическими передачами, повышенный уровень шума, наружные утечки РЖ  
приводят к загрязнению окружающей среды и финансовым потерям, сложность 
эксплуатации в широком температурном диапазоне из-за изменения вязкости РЖ и 

 поддержания высокого уровня надежности. 
ГП: еш

– подъем атомной подводной лод
гидроцилиндров усил 0 кН

– эксплуатация судовозной

к» со дна Баренцова моря с омощью 
ждый; 
 на Красноярской ГЭС, обеспечивающей с 
лотину высотой 124 м. ГП включает 156 
3

 камеры
омо ерезщью ОГП проводку судов ч
гидромоторов с рабочим объемом 16 дм , общей мощностью 14400 кВт и рутящим 

й 16 МПа; 
– трансмиссии уборочных комбайнов отечественного и импорт
одства («Дон-1500», «Славутич-9м», «Обрий»), оснащенные ОГП на базе 

аксиальнопоршневых гидромашин; 
– строительные, дорожные машины и тракторы, подъемные краны и 

трубоукладчики, машины для подземного горизонтально-направленного бурения, 
горное оборудование; 

– станки, литейное и кузнечно-прессовое оборудование; 
– оборудование для авиации, ракет
Нынешнее состояние ОГП характеризуется периодом интенсивного развития – 

мировое производство гидропневмоустройств  2010 г. достигло $34,3 млрд, в том 
числе гидравлических $24,6 млрд. (71,7 %) и $9,7 млрд. пневматических [8]. Только в 
Европе гидромоторы производят более 80 фирм в номенклатуре более 300 т пов, в том 
числе 122 аксиальнопоршневых, 65 шестеренных наружного зацепления и 24 
шестеренных внутреннего зацепления, 46 радиальнопоршневых однократного и 
многократного действия, 12 пластинчатых и 33 

К
– аксиальнопоршневых насосов и гидромоторов с наклонным диском и 

быстроходных аксиальнопоршневых гидромоторов с наклонным блоком цилиндров на 
давление до 52 МПа; 

– шестеренных насосов с внутренним зацеплением фирмы «Eckerle» (ФРГ) на 
максимальное давление 40 МПа и минимальным уровнем шума (55 дБА); 

– малогабаритных шестеренных высокомоментных гидромоторов героторного 
(орбитального) типа; 

– радиальнопоршневых насосов и гидромоторов однократного действия 
(эксцентриковых) с бесшатунной кинематикой поршневых групп и достижение 
давлений до 70 и 45 МПа, соответственно (пиковое давление для гидромоторов 
достигает даже 80 МПа); 

– высокомоментных тихоходных радиальнопоршневых гидромоторов 
многократного действия на давление до 35…45 МПа с миниатюрными поршневыми 
группами, включающими опорные ролики, работающие одновременно в режиме трения 
скольжения по поршням и качения по профилированному кулачку (копиру); 

– гидромашин с регулируемым рабочим объемом, в том числе с 
автоматическими регуляторами постоянства мощности и давления, и регуляторами 
дистанционного принципа действия на базе устройств электрогидроавтоматики. 
Регулируемые аксиальнопоршневые гидромашины являются основой для создания 
совреме
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машин и тракторов, обеспечивающих высокий КПД в широком диапазоне скоростей 
 [10]. В настоящее время в Харьковском н

ыстроходных шарикопоршневых гидромашин, на базе которых созданы 
онобл ч ОГП  

mission Group [Текст] / Ю.И. Чередниченко, 
Copyright. 2. Куколевский, И.И.
Гидравл

лические моторы в СССР и за рубежом [Текст] 

ородное и холодильное оборудование и арматура), 1964. – 190 с. 4. Савин, И.Ф. Объемные 
гидроприводы (Обзор) [Текст] / И.Ф. Савин. – М.: ЦИНТИМАШ, 1961. – 87 с. 5. Холодов, А.М. История 
науки и техники автодорожного транспорта [Текст]: учеб. пособие / А.М. Холодов. – Х.: Харьк. Госуд. 
Автомоб. - Дорожн. Университет, 1994. – 115 с. 6. Аврунин, Г.А. Обзор рынка гидрооборудования [Текст] 
/ Г.А. Аврунин // Тракторы и сельскохозяйственные машины. – М., 2005. – № 3. – С. 7-13. 
7. Унифицированные гидравлические приборы. ПО «Ковровский электромеханический завод» 
(ПО КЭМЗ) [Текст]: каталог. – Ковров, 1989. – 160 с. 8. Сучасні тенденції розвитку систем 
гідрооб’ємного рульового керування [Текст] / М.І. Іванов, О.М. Переяславський, С.А. Шаргородський, 
О.Р. Моторна // Промислова гідравліка і пневматика. – 2011. – 4(34). – С. 109-112. 9. Свешников, В.К. 
Обзор Российского рынка гидрооборудования. Гидромоторы [Текст] / В.К. Свешников // Приводная 
техника. – 1997. – № 6. – С. 3-5. 10. Аврунин, Г.А. Гидравлическое оборудование строительных и 
дорожных машин: учеб. пособие [Текст] / Г.А. Аврунин, И.Г. Кириченко, В.Б. Самородов; под ред. 
Г.А. Аврунина. – Харьков: ХНАДУ, 2012. – 467 с. 
 

Поступила в редколлегию 29.09.13 
УДК 621.22 

Этапы развития и достижения современного объемного гидропривода [Текст] / 
Г.А. Аврунин, И.И. Мороз // Вісник НТУ «ХПІ». Серія: Енергетичні та теплотехнічні процеси й 
устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – С. 185-191. – Бібліогр.: 10 назв. – ISSN 2078-774X. 

 
Наведено короткий історичний досвід розвитку об’ємного гідропривода і показані сучасні 

досягнення в реалізації ряду важливих технічних завдань. 
Ключові слова: гідропривод, насоси і гідромотори, технічний рівень. 
 
Short-story historical experience of development of by hydraulic fluid power is resulted  and modern 

achievements are rotined in realization of row of important technical tasks. 
Keywords: hydraulic fluid power, pumps and hydromotors, technical level. 

передвижения
универ

ациональном техническом 
ситете «ХПИ» под научным руководством д.т.н. В.Б. Самородова ведутся 

научно-исследовательские и проектно-конструкторские работы по созданию 
двухпоточных трансмиссий для колесных тракторов; 

– б
м о ные  для работы в составе двухпоточных гидромеханических 
трансмиссий тяжелых гусеничных машин. 

Ресурс работы практически всех типов гидромашин достигает 5…8 тыс. ч и до 
20 тыс. ч гидромашин авиационной техники. 

 
Список литературы: 1. Чередниченко, Ю.И. Automatic Trans

 – 2001 [Электронный ресурс]. – Режим доступа : www.atgservice.ru. – 28 с.   
ические трансформаторы (редуктора) и гидромуфты (доклад НТО гидравликов 09.05.1932г.) 

[Текст] / И.И. Куколевский. – Издание Московского механико-машиностроительного института им. 
Н.Э. Баумана. – М., 1933. –  47 с. 3. Маракин, Н.Ф. Гидрав
/ Н.Ф. Маракин, А.И. Кудрявцев, А.И. Гольдшмидт. – М.: ЦИНТИАМ Серия ОС-1Х (Компрессоры, 
насосы, кисл
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ГО 
ОСЬОВОГО СТУПЕНЯ СВЕРДЛОВИННОГО НАСОСА 

 

5  м
я зазначених проточних частин, точність та достовірність яких підтверджено за 

допомог
 слова: свердловинний насос, осьовий насос, робочий процес, чисельне моделювання, 

трати напору, лопаті малого подовження. 

упенів низької швидкохідності, які мають ряд переваг 
(високий гідравлічний ККД, просту та компактну конструкцію, що особливо актуально 
в обме вузла та насоса в 
цілому  

ь у

.

 

трукції осьових насосів відомі досить давно та широко 
викори

ж

двищені вимоги до кавітаційної стійкості. 

т

г і   
 

© О.Г. Гу

В статті розглядається робочий процес малогабаритного осьового ступеня низької 
швидкохідності (ns = 2 0–400) з лопатями малого подовження. Отримано уточнені рівняння су арних 
гідравлічних втрат дл

ою чисельного моделювання та фізичного експерименту. 
Ключові

в
 
Вступ. Протягом багатьох років існування системи водопостачання України 

виникали і вирішувались проблеми забезпечення населення якісною питною водою, 
тому актуальною залишається проблема створення максимально ефективного 
обладнання для видобутку води, здатного працювати з мінімальними капітальними 
вкладеннями та мінімальними затратами енергоресурсів. Вирішення цієї проблеми 
ніколи не залишалося закритим, а науково-технічний прогрес сприяє виникненню 
більш сучасних механізмів, розвитку нових технологій та методів підготовки води. 

Одним з таких сучасних рішень є використання в свердловинних насосах з 
високою подачею осьових ст

жених умовах свердловини, підвищений ресурс опорного 
). Але вирішальною перевагою використання осьових робочих органів у 

свердловинних насосах для водопостачання є те, що вони дають можливість при 
незмінних діаметральних розмірах насоса у кіл ка разів підвищити подачу  порівнянні 
з існуючими конструкціями, що дозволяє в рази знизити вартість свердловини при тому 
ж об’ємі видобутої води  

Перепоною на шляху широкого використання таких ступенів є відсутність 
досвіду їх розробки та відпрацьованого ряду проточних частин такого типу на різні 
параметри. 

Одноступеневі конс
стовуються на практиці. Вони вирізняються простотою конструкції, малою 

масою та компактністю, при цьому забезпечують високі подачі. 
Багатоступеневі осьові насоси використовуються в ракетобудуванні, а саме в 

агрегатах ивлення рідинних ракетних двигунів [1]. Для таких насосів характерні 
великі колові швидкості, високі значення питомої роботи, агресивні робочі середовища 
та пі

Відомі також спроби використання багатоступінчастих осьових насосів у 
нафтогазовій а видобувній промисловості для перекачування багатофазних рідин 
[2, 3]. 

Перші відомі нам кроки по створенню багатоступеневого осьового насоса для 
свердловин були прийняті в 70-х роках минулого століття А.Н. Папіром [4, 5]. На жаль, 
автор акцентує ува у на низькій якост  виготовлення  дослідного  зразка,  що негативно 

сак, В.Г. Неня, О.А. Матвієнко, 2014 
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познач

л г  ь

баритних осьових ступенів низької швидкохідності з лопатями малого 
подовж

 величин кожної з форм енергії, тому в якості його 
моделі

и 
перетв

і

в є

 в динамічних насосах. Рух в’язкої 
рідини в загальному випадку супроводжується розсіюванням енергії, тобто 
гідравл  рідини змінам 
форми

илося на його характеристиках [5] та не дозволило в повній мірі оцінити 
переваги даного типа насоса. 

У роботах [6, 7] було розглянуто переваги осьових ступенів низької 
швидкохідності для свердловинних насосів, а також намічено основи методики їх 
проектування, виконано аналіз результатів чисельного моделювання та натурних 
випробувань дос ідно о зразка, що дало змогу обґрунтувати доцільніст  використання 
ступенів такого типу в системах артезіанського водопостачання. 

Основна частина. Для створення комплексної методики проектування 
малога

ення необхідно, перш за все, розглянути робочий процес в зазначених 
проточних частинах. 

Робочий процес в проточній частині проміжного ступеня насоса представляє 
собою перетворення та перерозподіл

 може бути використана модель розподілу енергії. 
Зважаючи на те, що коефіцієнт реактивності досліджуваного робочого колеса 

складає 0,85 (тобто у робочому колесі 85 % повної питомої енергії рідин
орюється в потенційну енергію тиску, відповідно 15 % перетворюється у 

статорному апараті), можна сказати, що основні г дравлічні втрати будуть мати місце в 
саме робочому колесі. Тому в роботі основна увага буде приділятися малогабаритному 
осьовому робочому колесу. 

Для визначення напору, що створюється ступенем икориста мо залежність 
2

Тркст SQНН −= ,                                                       (1) 
де НТрк – теоретичний напір робочого колеса; Q – подача ступеня; S = f(ζΣ) – коефіцієнт, 
що враховує втрати напору, де ζΣ – сумарний коефіцієнт втрат. 

Гідравлічні втрати мають складну природу, тому складні з точки зору їх 
теоретичного та експериментального дослідження. Основною причиною цього є 
складність фізичних процесів, що відбуваються

 
ічними втратами. Причиною виникнення цих втрат є опір в’язкої

 каналів проточної частини. 
В загальному випадку гідравлічні втрати в проточній частині малогабаритного 

осьового ступеня можна представити у вигляді 
CAPK hhh ∆+∆=∆∑ ,                                                  (2) 

де ∆hРК – втрати напору в робочому колесі; ∆hСА – втрати напору в статорному апараті. 

Так як ∆hРК >> ∆hСА, то 
g

Vhh m

2

2

PKPK ζ=∆∑=∆∑  [8, 9]. 

В міжлопатевому каналі осьового ступеня розрізняють декілька видів втрат: 
профільні, торцеві, вторинні та шпаринні втрати. Кожен вид втрат характеризується 
відповідним коефіцієнтом втрат. 

Відповідні коефіцієнти втрат найчастіше визначають за наступними формулами 
[9]: 

m
уу

mm
х t

bсm
t
bсm

h
m

t
bс

β
β

=ζ
β
β

δ=ζ
β
β

′
=ζ

β
β

=ζ 2
1

2
2

вв2
1

2
2

шш2
1

2

тт2
1

2

прпр cos
cos,

cos
cos,

cos
cos1,

cos
cos , 

m

вштпр ζ+ζ+ζ+ζ=ζΣ ,                                                      (3) 
де ζпр – коефіцієнт профільних втрат; ζт – коефіцієнт торцевих втрат; ζш – коефіцієнт 
втрат у шпарині; ζв – коефіцієнт вторинних втрат; ζ∑ – сумарний коефіцієнт втрат; схпр – 
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коефіцієнт лобового опору профілю; b/t – густота решітки; β – кути потоку; δ
 0,5,

 – 
відносний радіальний зазор; су – коефіцієнт підйомної сили; mт ≈ 0,016, mш ≈  
mв ≈ 0,016 – коефіцієнти; bhh =′  – відносне подовження лопаті (h – висота лопаті, b – 
довжина хорди лопаті на середньому перетині). 

Проте, як показують дослідження [10], дані залежності не завжди дають 
результати необхідної точності, особливо для робочих коліс з малим подовженням 
лопатей. А зважаючи на те, що досліджувана проточна частина має ряд особливостей, 
необхідне уточнення формул для визначення коефіцієнтів втрат напору. 

Будь-яку лопатеву машину, в тому числі і насос на основі малогабаритних 
осьових ступенів низької швидкохідності, можна розглядати як поєднання послідовно 
з’єднаних між собою нерухомих каналів та каналів, що обертаються, профілів різної 
форми та довжини, при чому кожний з них має певні гідравлічні опори. 

Для р у поділу на 
ри складові: втрати напору, обумовлені тертям об стінки каналу ∆hт, втрати, пов’язані 
з  
врахову  
втулкового відношення. Крім  в радіальному зазорі. При 
розрахунках будемо вважати, що натікання потоку на лопаті  
кутом атаки. 

Для приблизної оцінки гідравлічних опорів диф
у ряді випадків [9, 10] використовується поняття так з
у якого осьова довжина, площі вхідного та вихідно  п
параметрам вихідного дифузорного каналу. Вик
параметрів еквівалентного дифузору, а саме кута ро ту ен
знайшло широке використання в інженерних розр П
частин, утворених лопатями малого подовження (як  в
ступенів н тод не дає 

ісцевого кута
можливість підвищити точність отримуваних результатів. Скористаємося даним 
підходом для оцінки е

 роботі [11] було отримано наступну формулу для місцевого кута розкриття 
еквівал

озрахунку втрат в цих випадках зазвичай використовують схем
т
розширенням каналу ∆hр, і втрати, пов’язані з поворотом потоку. Останню складову

вати не будемо, оскільки  h′ при фіксованому значенні вона однакова для всіх
того, врахуємо втрати

 відбувається з нульовим 

узорних каналів складної форми 
ваного еквівалентного дифузора, 
го перетинів рівні від овідним 
ористання двох геометричних 
зкриття та с пеня розшир ня, 
ахунках. роте для проточних 
ипадку малогабаритних осьових 
результатів необхідної точності. 

В роботах [9, 10] було введено поняття м  розкриття дифузора, що дало 

 у
изької швидкохідності) даний ме

фективності роботи ступеня. 
У
ентного дифузора міжлопатевого каналу: 

⎟
⎟
⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜
⎜
⎜

⎝

⎛

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −β+⎟

⎠t
новки лопаті

⎞
⎜
⎝
⎛′

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ Θ

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −β′

=α

R
lbh

R
lh

1л

1л

м

cos

2
sinsin

arctg ,                                           (4) 

де R – р ; Θ – кут обхвату лопаті. 
Н ежності місцевого кута розкриття дифузору від 

в довжини о е огабаритного осьового ступеню низької 
ш дно Пр ому  ві ною вжиною каналу розуміється відношення 
поздовжньо д  каналу д кс  довжини каналу (

адіус дужки лопаті; βл1 – кут уста
а рис. 1 представлено зал

ідносної каналу робоч го кол са мал
видкохі сті. и ць  під днос  до

ї коор инати о ма имальної maxlll =′ , де l – 
поздовжня к н a с а довжина каналу). 

зр  я ід их робочих коліс показують, що αм 
змінюється ж  каналу, шу сь до виходу з нього практично по 
лінійному закон ; о  поступово зростає при збільшенні 
відносної ви ло В ти з врахуванням тілесності профілів (при 

оорди ата каналу, lm x – мак имальн
Ро ахунки кута αм дл  досл жуван

вздов  вісі змен ючи
у

соти 
градієнт
паті. 

 дан
арто за

го значен
уважи

ня
, що 
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малих відносних товщинах профілю) характер представлених кривих якісно мало 
зміниться. 

 
Рис. 1 – Залежність значень місц

 
Скориставшись формулою для α

евого кута розкриття дифузору від відносної довжини каналу 

це при

м

 допомогою формул [11] було визначено коефіцієнти втрат в міжлопатевих 
ка і 
відповід  2

м, виконаємо якісні оцінки втрат напору в 
вінцях з різними відносними висотами лопаті, як  робиться  розгляді 
криволінійних дифузорів. 

Коефіцієнти втрат від тертя та повороту потоку визначи о виходячи з місцевих 
кутів розкриття еквівалентного дифузора вздовж осьової лінії міжлопатевого каналу, 
вважаючи, що параметри решіток та потоку на середньому радіусі характерні для всієї 
лопаті. При розрахунках приймемо умову, що коефіцієнт втрат на розширення не буде 
залежати від кутів атаки профілів решіток. 

За
налах досліджуваних робочих коліс для випадку, коли кут атаки α = 0. Дан

них розрахунків наведено на рис. . 

 
Рис. 2 – Залежність коефіцієнтів втрат у міжлопатевому каналі 

малогабаритного осьового колеса низької швидкохідності від відносного подовження лопаті 
Аналізуючи криві, зображені на рис. 2, варто зазначити, що отримана крива 

сумарного коефіцієнту втрат має чітко виражений мінімум, що знаходиться в діапазоні 
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значен ,

 роботи. Проведені розрахунки місцевого кута 
дифузо на те, що зменшення відносної висоти лопаті призводить до 
знижен

ь

у рівнянь: 

+−=ζ

′

;3,02,0)(27,0ш hh

ь відносного подовження лопаті 0,2–0,4. Крім того  з чотирьох складових 
сумарного коефіцієнту втрат, найбільші значення має коефіцієнт втрат напору в 
радіальному зазорі. 

Обговорення результатів
ру вказують 
ня загальної дифузорності каналу. Можна також припустити, що одним із 

способів підвищення ефективності вінця є профілювання, що забезпечує найменші 
величини αм та його градієнту в буд -якій точці. 

Апроксимуючи криві, зображені на рис. 2 за допомогою ПЕВМ з 
середньоквадратичною похибкою менше 1 %, було отримано систем

⎪
⎪
⎪

⎩

⎪
⎨

+′−′=ζ

′−′−=ζ

+′−′=ζ

Σ .56,056,1)(45,2

;06,0)(02,0

;06,015,0)(2,0

2

2
р

2
п

hh

hh

hh     (5) 

Таким чином, було визначено, що доцільно проектувати малогабаритні осьові 
ступені низької швидкохідності з відносним подовженням лопатей у діапазоні 0,2–0,4, 
оскільки гідравлічні втрати у цьому діапазоні будуть мінімальними. 

Виходячи з формул (5) можна отримати значення втрат напору в робочому 
колесі досліджуваного ступеня: 

⎪
⎪
⎧

′′

+′−=ζ ;2,015,1)(2
2

2
тер hh

g
V

h m

2

2

Σζ=∆ ,                                                             (6) 

де ζΣ – знаходиться за співвідношеннями (5). 
Попередню перевірку та підтвердження потрібної точності співвідношення (6) 

уло виконано на основі результатів чисельного розв’язання (за допомогою 
 продукту ANSYS CFX) математичної модел

й 
результат порівняння розрахункових 

експерименту в залежності від відносної 

 %, що можна 
вважати достатнім для використання формул 
(5) та (6) при визначенні втрат напору у 
досліджуваних проточних частинах. Таким 
чином, уточнену математичну модель 
розподілу втрат напору в проточній частині 

малогабаритного осьового ступеня низької швидкохідності можна вважати такою, що 

б
програмного і робочого процесу насоса, 

адекватність якої доведена результатами 
експериментальних досліджень [11]. 

На рис. 3 зображено типови

величин втрат напору в малогабаритному 
осьовому робочому колесі низької 
швидкохідності та відповідних величин, 
отриманих шляхом чисельного 

осьової складової абсолютної швидкості. 
Аналізуючи отриманий графік, можна 

сказати, що розходження отриманих  
результатів складає не більше 7Рис. 3 – 

відносних втрат напору (
Типовий результат порівняння величин

номHhh ∆=∆ , 
де ∆h – значення втрат напору; 

Нном – номінальне значення напору ступеня), 
розрахованих за формулами (5), (6) 

та отриманих шляхом чисельного моделювання 
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відповідає дійсності. Остаточне підтвердження виконувалося шляхом виконання 
фізичного експерименту [11]. 

дель робочого процесу 
малога лопатями малого 
подовж лідження та чисельного моделювання 
потоку у проточній частині визначено структуру гідравлічних втрат у каналах 
дослід іцієнтів 
втрат н ного подовження лопаті 
(h’ = 0
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Робочий процес малогабаритного осьового ступеня свердловинного насоса [Текст] / 

О.Г. Гусак, В.Г. Неня, О.А. Матвієнко // Вісник НТУ «ХПІ». Серія: Енергетичні та теплотехнічні 
процеси й устаткування. – Х.: НТУ «Х
2078-774X. 
 

В статье рассматривается рабочий процесс малогабаритного осев
одности (ns = 250–400) с лопастями малого удлинения. Получены уточненные уравнения 

суммарных гидравлических потерь для указанных проточных частей, точность и достоверность которых 
подтверждена с помощью численного моделирования и физического эксперимента. 

Ключевые слова: скважинный насос, осевой насос, рабочий процесс, численное 
моделирование, потери напора, лопасти малого удлиннения. 

 
The article analyzes a workflow of the small-sized axial flow stage (ns = 250–400) with blades of small 

aspect ratio. Refin d equa ons of total hy raulic los  for these parts were received. Accuracy and reliability are 
confirmed by numerical simulation and physical experiment. 

Keywords: borehole pump, axial-flow pump, workflow, numerical simulation, head losses, low aspect 
ratio blades. 
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РАЗРАБОТКА ЭФФЕКТИВНОЙ ФОРМЫ ВОЗДУХОЗ

,
Д  те к; 

АБОРНИКА 

 
Численно и экспериментально исследуются аэродин

отсека гоночного автомобиля ХАДИ Х-31. Численное исследование проводится на основе решения 

с

При проектировании гоночного автомобиля большое внимание уделяется 
вопросам внешней и внутренней аэродинамики. Так, если внешняя аэродинамика важна 
для создания прижимающей силы и снижения сопротивления, то внутреннее течение 
обеспечивает эффективное охлаждение агрегатов автомобиля (радиатор, двигатель 
тормоза и др.) и отвод охлаждающего воздуха. Обтекание внешней поверхности 
автомобиля тесно связано с потоками внутри кузова [1, 2]. Например, течение в 
боковых понтонах зависит от расположения входа в понтон, течение в задней части 
автомобиля (диффузор, заднее антикрыло) зависит от характера течения в боковом 
воздухозаборнике (понтоне). 

 
1 Анализ публикаций и постановка задачи исследования 
Задачи аэродинамического совершенствования системы охлаждения и ее 

взаимодействия с внешней  кузова рассматриваются В 
астности, в [3] обсуждаются вопросы, связанные с решением совместной 
аэр ля 
OPEL ения 
воздухо
соверш ы 

ящена аэродинамическому совершенствованию радиаторного отсека гоночного 
автомобиля ХАДИ (Х)-31. 

ширина w =

 олотна 

и  
в расчетную область с размерами L H×W = 10l×5l×
предпо

ь аэродинамические
симметричной половины гоночного автомобиля. 

© А.Г. Авершин, В.Г. Солодов, 2014 

ГОНОЧНОГО АВТОМОБИЛЯ ХАДИ 31 

амические характеристики радиаторного 

сопряженной задачи внутренней и внешней аэродинамики. Предложена рациональная форма 
радиаторного отсека. 

Ключевые слова: аэродинамика гоночного автомобиля, радиаторный от ек, численное 
моделирование. 
 

Введение 

 аэродинамикой в [3, 4]. 
ч

одинамической задачи проектирования внешней формы гоночного автомоби
 ECO-Speedster, особое внимание уделяется выбору места располож
заборника. Работа [4] представляет решение проблемы аэродинамического 
енствования систем охлаждения автомобиля в целом. Настоящая работа 

посв

В качестве прототипа выбран гоночный автомобиль X-31 класса E-8 [5] (рис. 1) с 
основными геометрическими размерами: длина l = 3950 мм, высота кокпита h = 860 мм, 

 1300 мм. Кузов автомобиля снабжен воздухозаборниками с поперечным 
сечением входа 0,052 м2. На автомобиле установлены антикрылья и днище, 
образующее диффузорный канал с горизонтальной поверхностью дорожного п
[6]. 

Твердотельная модель кузова c колесам , антикрыльями и манекеном погружена 
× ×5l. Вне расчетной области 

лагалось невозмущенное течение. 
При создании сетки в расчетной области в модели автомобиля использовались 

упрощения: колеса считались неподвижными; не учитывались элементы трубчатой 
подвески колес; рассчитывалис  характеристики обтекания 
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Численное моделирование стационарного обтекания выполнялось с помощью 
программного комплекса MTFS® [7]. Расчетная област
сеткой мощностью около 8 млн. узлов со сгущениями вблизи твердых поверхностей 

р
апп  турбулентности в формулировке 
Лаунде

е с

 среда описывалась моделью совершенного газа. В численных 
экспериментах скорость набегающего потока возду
продольной оси автомобиля и совпадала со скоростью дорожного полотна; задавалось 
станда

ь описывалась гексаэдральной 

для описания пограничного слоя. Интегрирование полных осредненных уравнений 
Навье-Стокса осуществлялось азностной схемой 2-го порядка точности на основе TVD 

роксимации при замыкании k–ε моделью
ра. Для описания вязких эффектов в пограничном слое использовались 

пристенные функции, максимальное значени  переменной пограничного лоя Y+ ≤ 4,5 
[7, 8]. 

Атмосферная
ха была направлена вдоль 

ртное атмосферное давление. 
Для решения сопряженной задачи внешней и внутренней аэродинамики в 

расчетную область задачи о внешнем обтекании добавлена подобласть внутреннего 
канала бокового понтона совместно с радиатором системы жидкостного охлаждения. 

В качестве радиатора применен промышленный образец типа 1111-1301010, 
разработанный для автомобиля «Ока». В расчетной подобласти радиатора 
использована модель пористой среды, подчиняющейся обобщенному закону Дарси для 
градиента давления ilosspermii uuKKuxp r

ρ+µ=∂∂ 5,0 , где u, µ, Kperm, Kloss – cкорость, 
коэффициенты динамической вязкости, проницаемости, потерь. Значения расхода 

а, необходимого для эффективного отвода тепла, и необходимая площадь 
поверхности охлаждения радиатора определялись из упрощенного аналитического 
расчета системы охлаждения двигателя. Коэффициент потерь подбирался из у

воздух

словия 
заданного ∆

 п
Некоторые результаты экспериментов приведены на рис. 2–5. На рис. 2 представлено 
сопост очному 
давлению в контрольных точках 1–4, расположенных в отсеке радиатора (рис. 1) в 
диапазоне скоростей 23–36 м/с. Численный экспериме
количе

а

перегреву и тепловым 
деформациям отдельных частей радиатора. 

 

 перепада давления в радиаторе P = (Pвх – Pвых)/Pвх = 0,5 в серии модельных 
расчетов о течении через радиатор [9]. Все потери энергии во внутренней подобласти 
при обтекании двигателя и агрегатов приведены к потерям на радиаторе. 

 
2 Исследование течения в воздухозаборниках прототипа Х-31 
Для данного автомобиля были роведены численный и натурный эксперименты. 

авление данных численного и натурного экспериментов по избыт

нт дал результаты, 
ственно близкие к кривым регрессии по данным, полученным измерениями в 

натурном эксперименте. Сопоставление указывает на возможность совершенствования 
формы радиаторного отсека методом численного моделиров ния. 

На рис. 3 представлены линии тока в отсеке радиатора. На рис. 4 даны 
расчетные поля скоростей в различных сечениях отсека радиатора. В результате 
анализа течения через радиаторный отсек удалось выявить основные причины, 
оказывающие негативное воздействие на внутреннюю аэродинамику радиаторного 
отсека. Эпюры указывают на отрывное течение и застойную зону в нижней части 
радиаторного отсека, что негативно отражается на конвективном теплообмене в отсеке, 
уменьшает отвод теплоты от радиатора, может приводить к 
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Рис. 1 – Общий вид и расположение контрольных точек в отсеке радиатора 

 

 
Рис. 2 – Сопоставления данных по численному и натурному эксперименту в контрольных точках 1–4: 

 – расчет,  – эксперимент 
 

Основными причинами 
несовершенства прототипа 
явились: конфузорность канала 
(отношение площади входа к 
площади выхода 
Авх/Авых = 1,33), а также резкое 
раскрытие диффузора во 
входной части канала (перед 
радиатором), обусловленное 
конструктивными особенно- 

стями компоновки гоночного автомобиля. 

 
Рис. 3 – Линии тока в отсеке радиатора 
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Рис. 4 – Поля скоростей в сечениях отсека радиатора 

 
3 Поиск эффективной формы входного сечения радиаторного отсека 
Для совершенствования аэродинамических и теплообменных характеристик 

радиаторного отсека рассматривались следующие направления: поиск положения 
входного отверстия воздухозаборника радиаторного отсека и увеличение площади 
выходных отверстий с учетом их расположения при удовлетворении компоновочным 
требованиям. Выбор эффективного расположения и величины площади выходных 
отверстий отсека выполнен в работе [9]. В данной работе результаты [9] использованы 
в качестве базовых для данного исследования. 

При совершенствовании условий входа в варианте № 1 увеличено входное 
отверстие, а также приняты увеличенные размеры верхнего и бокового выходных 
отверстий отсека из [9] для 
эффективного отвода воздуха. 
ариант № 1 отличался от 

прототипа Х-31 увеличенной в 
1,8 раза площадью входного 
сечения воздухозаборника при 
его фиксированном центре 
тяжести. Варианты № 2–4 
отличались смещением центра 
тяжести входного сечения по 

вертикали вверх (рис. 5
30 мм. При этом размеры, тип и 
положение радиатора не изменялись. 

Результаты численного 
исследования вариантов 
радиаторного отсека пред
(рис. 6, 7) и в табл
Kn = Vmax/Vcp – коэффициент 
неравномерности обдува радиатора; 
Vcp = Q/A – среднерасходная скорость 
по сечению полной площади A 
поперечного сечения канала; Q – 

Таблица 
Результаты численного исследования 

вариантов радиаторного отсека 
Параметр X-31 Вар. 1 Вар. 2 Вар. р. 4 

В

) с шагом в 

 3 Ва
Hц.т., мм 300 300 330 360 390 

сx 0.985 0.850 0.874 0.871 0.878 
сy –0.621 –0.867 –0.883 –0.846 –0.839 

Расход, м3/с 0.990 1.94 2.054 1.716 1.584 

ставлены на 
ице. Здесь 

2 
Kn 5.95 3.04 3.23 3.26 3.02 

Авх, м2 0.029 0.053 0.053 0.053 0. 3 05
Авых, м2 0.022 0.076 0.076 0.076 0.076 

 

 
Рис. 5 – Контрольные сечения радиаторного отсека 
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объемный расход воздуха, Hц.т – высота центра тяжести входного сечения. 
 

 
Рис. 6 – Эпюры скоростей в контрольных сечениях оль линий (a, b, c) вариантов входного сечения 

радиаторного отсека
 вд

:  — (–300) мм;     — 30) мм;   (3   — ) ;  (360  мм   — (390) мм 
 

  
Рис. 7 – Зависимость расхода воздуха через радиатор 

от расположения входного сечения по высоте воздухозаборника 
 

 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 202 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

По результатам анализа рассмотренных вариантов наиболее эффективным 
представляется вариант конструкции № 2, обеспечивающий максимальный расход при 
наибольшей прижимающей силе и снижающий неравномерность обтекания радиатора 
вдвое в сравнении с прототипом. 

Заключение 
Численно и экспериментально исследованы аэродинамические характеристики 

радиаторного отсека гоночного автомобиля ХАДИ Х-31. Численное моделирование 
проведено на основе решения сопряженной задачи внутренней и внешней 
аэродинамики. Исследовано влияние входных отверстий воздухозаборника, проведен 
поиск наилучшего положения входного сечения воздухозаборника. 

По результатам проведенных исследований определена конструкция, 
обладающая наибольшим расходом и наибольшей прижимающей силой. 

 
Список литературы: 1. Race Car Aerodynamics [Text]: Designing for Speed / Joseph Katz. – 1995. – 223 p. 
2. Аэродинамика автомобиля [Текст] / под ред. В.Г. Гухо. – М.: Машиностроение, 1987. – 420 с. 
3. Kleber, A. CFD as Integrated Pat of the Aerodynamic Development of the OPEL ECO-Speedster [Text] / 
A. Kleber // EACC 2003 1st European Automotive CFD Conference Bingen, Germany. – P. 51-60. 4. Jonson, A. 
Volvo Car corporation, Sweden. On the thermodynamic development of the New Volvo XC 90 using FLUENT 
[Text] / A. Jonson // EACC 2003 1st European Automotive CFD Conference Bingen, Germany. – P. 61-76. 
5. Авершин, А.Г. Компьютерное моделирование аэродинамических характеристик гоночного автомобиля 
ХАДИ-31 [Текст] / А.Г. Авершин, В.Г. Солодов //Автомобильный транспорт: Сб. науч. трудов. – Х.: 
ХНАДУ. – 2005. – Вып. 16. – С. 228-231. 6. Авершин, А.Г. Аэродинамическое совершенствование заднего 
диффузора гоночного автомобиля формулы 1600 [Текст] / А.Г. Авершин, Ю.В. Стародубцев // 
Автомобильный транспорт: Сб. науч. трудов. – Х.: ХНАДУ. – 2005. – Вып. 17. 7. Солодов, В.Г., 
Стародубцев, Ю.В. Научно-прикладной программный комплекс MTFS® для расчета трехмерных вязких 
турбулентных течений жидкостей и газов в областях произвольной формы. Сертификат гос. регистр. авт. 
прав, УГААСП, №5921, 07.16.2002. 8. Основы прикладной аэрогазодинамики [Текст] / Н.Ф. Краснов и 
др. – М.: Высшая школа, 1990. – Кн. 1. – 336 с. 9. Авершин, А.Г. Аэродинамическое совершенствование 
радиаторного отсека гоночного автомобиля ХАДИ 33 [Текст] / А.Г. Авершин // Автомобильный 

 
Поступила в редколлегию 01.10.13 

УДК 62.135 
Разработка эффективной формы воздухозаборника гоночного автомобиля ХАДИ 31 [Текст] 

/ А.Г. Авершин, В.Г. Солодов // Вісник НТУ «ХПІ». Серія: Енергетичні та теплотехнічні процеси й 
устаткування. – Х.: НТУ «ХПІ», 2014. – № 1(1044). – С. 198-203. – Бібліогр.: 9 назв. – ISSN 2078-774X. 

 
Чисельно і експериментально досліджуються аеродинамічні характеристики радіаторного 

відсіку гоночного автомобіля ХАДІ Х-31. Чисельне дослідження проводиться на основі рішення 
сполученої задачі внутрішньої і зовнішньої аеродинаміки. Запропоновано раціональну форму 
радіаторного відсіку. 

Ключові слова: аеродинаміка перегонового автомобіля, радіаторний відсік, чисельне 
моделювання. 

 
The aerodynamical characteristics of radiator compartment of racing car KhADI X-31 are studied 

numerically and experimentally. Numerical simulations were done by solution of a coupled internal and external 
aerodynamical problem.The effective shape of radiator compartment was proposed. 

Keywords: aerodynamics of racing car, radiator compartment, numerical simulation. 

транспорт. – 2011. – Вып. 29. – C. 84-90. 
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МАТЕМАТИЧЕСКОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ НИЗКОЧАСТОТНЫХ 
ПУЛЬСАЦИЙ ДАВЛЕНИЙ В ОТСАСЫВАЮЩИХ 
ТРУБАХ ЖЕСТКОЛОПАСТНЫХ ГИДРОТУРБИН 
И ОБРАТИМЫХ ГИДРОМАШИН 

 
Усовершенствована пространственная математическая модель и способ ее реализации для 

прогнозирования низкочастотных пульсаций давления от движения произвольного числа вихревых 
жгутов в отсасывающих трубах жестколопастных гидротурбин и обратимых гидромашин, а также 
методика построения пульсационных характеристик. Получены все геометрические параметры вихревых 
жгутов для турбин РО170 и ПР40, а также рассмотрен вопрос расчета их интенсивности. 

Ключевые слова: математическая модель, пульсации давления, отсасывающая труба 
гидроту жгута, 
пульсационная характеристика. 
 

 в гидротурбинах 
на реж

о
 дальнейшего улучшения надо совершенствовать математические модели и 

методики расчета пульсационных характеристик гидротурбин, характеризующие 
уровень нестационарности гидротурбины. 

Прогнозирование пульсационных характеристик на основе математического и 
численного моделирования позволяет уточнить расчеты на динамическую прочность, 
увелич

е

ы
 

экспериментов по прогнозированию пульсационных характеристик. 
Стенка отсасывающей трубы моделируется вихревой поверхностью, состоящей 

из бесконечно большого числа тонких вихревых шнуров переменной интенсивности с 
© П.С. Завьялов, Ю.М. Кухтенков, Ю.А. Подвойский, 2014 

21.224.24 

рбины, геометрические параметры вихревого жгута, интенсивность вихревого 

Введение 
Вибрационное состояние гидротурбин в значительной степени зависит от 

пульсаций давления, которые обусловлены движением вихревых жгутов за рабочим 
колесо вающей трубе. Экспериментально установлено, чтом в отсасы

имах недогрузки и форсирования мощности имеет место наличие одного или 
нескольких вихревых жгутов. Силовое взаимодействие вихрей с элементами 
проточного тракта может привести к серьезным авариям. Обычно эти вихревые жгуты 
имеют сложную пространственную винтовую форму, поэтому для расчета пульсаций 
давления нужно использовать пространственные математические модели. 

Технические показатели современных гидротурбин достаточн  высоки, поэтому 
для их

ить надежность, долговечность и более точно указать зону эксплуатационных 
режимов работы гидротурбины. 

Пространственная математическая модель расчета пульсаций давления в 
отсасывающей трубе гидротурбины и обратимой гидромашины 

Математическая модель для произвольного числа физических вихревых жгутов 
была рассмотрена в [1] с учетом [2, 3]. Уточнение модели и разработка метода 
прогнозирования пульсаций давлений была рассмотрена в [4, 5]. В данной статье 
рассматривается дальнейшее усовершенствование реализации модели, получ ны 
аппроксимационные зависимости для всех геометрических параметров вихревых 
жгутов на основе визуальных исследований потока в отсасывающих трубах модельн х 
гидротурбин типа РО170 и ПР40, необходимые для проведения численных
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шагом равным шагу физических вихревых жгутов, имеющих форму винтовой спирали 
(рис. 1а). Задача рассматривается в квазистационарной постановке, жидкость невязкая. 
Поток вне вихрей при определении индуцированных скоростей принимается 
потенциальным. Учтен также дополнительный осесимметричной поток, 
обусловленный прохождением жидкости через рабочее колесо турбины. Задача 
сводится к поиску скоростей и давлений в отсасывающей трубе. 

Суммарная скорость в произвольной точке отсасывающей трубы записывается 

∑
=

++=
ж

1
пж

z

s
qs VVVV ,                                                       (1) 

где sVж  – скорость, индуцированная физическим вихревым жгутом с порядковым 
номером s, пV  – скорость, индуцированная вихревой поверхностью, qV  – скорость 
дополнительного осесимметричного потока, состоящая из осевой (расходной) и 
окружной (циркуляционной) компонент, zж – число вихревых жгутов 1 ≤ s ≤ zж [1–3]. 

  
а б 

 
Рис. 1 – Расчетная схема жгутовых пульсаций давления в отсасывающих трубе с одним вихревым 

жгутом: а – схема физического вихревого жгута и вихревой нити на вихревой поверхности, 
рующей стенку отсасывающей трубы;  б – вихревой жгут в отсасывающей трубе модели

Проекции скорости sVж  в цилиндрической системе координат имеют вид [1, 2, 
5]: 
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                 (2) 

где Г – интенсивность вихревого жгута; βж – угол подъема вихревой линии; zж – число 
физических вихревых жгутов; ρs – расстояние между точкой на вихревом жгуте 

⎫ϕ−αα−α−ϕ−αβΓ
= ∫

α cossintg K
ж

2

ж
ReV

S

sr

( )ζα ,, ss eM  и точкой N(r, ϕ, z) в произвольном месте отсасывающей трубы для случая 
с несколькими физическими вихревыми жгутами; s – порядковый номер вихревого 
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жгута, а ( )12

ж

−
π

+α=α s
zs

; e  – эксцентриситет вихревого жгута; 

( ) ( )[ ] 2/12222 tg1cos2 βα−α++ϕ−α− erer  – угловая координ
Скорость, индуцированная вихревой поверхностью, моделир
вающей трубы, может быть записана 

{ }ж1=ρ ssss R ата жгута. 
ующей стенку 

отсасы
[ ]п12жп ,,),(,, ραϕαγβ= efV .                                               (3) 

Неизвестная функция напряженности вихревой поверхности γ(α2) в (3) 
определяется при выполнении граничного условия на стенке трубы (4) и 
дополнительной зависимости (5): 

∑ =+
ж

=
пж 0

z

rsr VV ;                                                          (4) 
1s

( )∫
π

т ы

Γ−=ααγβ
2

0
вт222пsin dR ,                                                (5) 

где γ(α2) – напряженность вихревого слоя (вихревой поверхности), моделирующей 
стенку отсасывающий руб , ( )жп tgacrtg β=β e  – угол наклона вихревой линии 
вихревой поверхно

 
сти;  – циркуляция за рабочим колесом у втулки. 

Эти условия позволяют определить напряженность γ(α2) из (4) с учетом (5). 
Подставляя из уравнения (2) выражение для и в (4) и учитывая, что

вт2Γ

 srVж   rVп   1== Rrr , 
α1 = const, имеем уравнение 

.                                              (6) 

е

лнения (4) в расчетном сечении, которое располагается на расстоянии 
0,5D  

е н

 

( ) ( ) ( )ϕ=ααϕαγλ ∫
π

fdF 22

2

0
2 ,

Уравнени  в форме (6) является уравнением Фредгольма 1 рода, которое было 
приведено в [3]. В данной работе оно составлено для многовихревой схемы, а функции 
F(ϕ, α2), f(ϕ) и λ определены в зависимости от βж, что позволяет при расчетах 
непосредственно использовать экспериментальные и теоретические данные по углам βж 
[1, 4]. Для выпо

1 от обода рабочего колеса в отсасывающих трубах (рис. 1б), выполняем ряд 
решений (6) для расчетной высоты трубы hk. Примерно в этом же сечении, в 
соответствии с тр бова иями МЭК, устанавливаются датчики для измерения пульсаций 
давления в отсасывающей трубе. 

Реализация математической модели. Непосредственное решение уравнения 
Фредгольма 1 рода (6) вызывает трудности в связи с его некорректностью [6]. Поэтому 
функцию γ(α ) за2 даем в виде ряда Фурье с неизвестными коэффициентами [1, 4] 

( ) ( )∑
=

х коэффициентов ряда равно (2n + 1), где 
n – число гармоник, k – номер гармоники. Так как a0 легко находится из второго 
граничного условия (5), то в дальнейшем имеем число неизвестных коэффициентов 2n, 
можно найти из решения СЛАУ с числом уравнений 2n, полученных из граничных 
условий (4) в преобразованном виде (6). Подставляя (7) в (5), получим 

α+α+=αγ
n

k
kk kbkaa

1
22

0
2 sincos

2
.                                      (7) 

Из (7) следует, что число неизвестны

( )пвт20 sinβπΓ−= Ra . 
Введя в (7) обозначения: ak = xk, bk = xk+n – уравнение (7) можн
 

о записать 
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∑∑ α+α+−=αγ
nn

kxkxвт2 sincos
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)( .                                 (8) 
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+
=βπ k

nk
k

kR 1
2

1
2

п
2 sin2

Для расчета γ(α2) необходимо определить неизвестные коэффициенты xk и xk+n в 
(8). Дл

k k+n
 число расчетных точек на контуре отсасывающей трубы в 

расчетном сечении значительно больше, чем число неизвестных коэффициентов xk. 
Следовательно, получаем переопределенную СЛАУ в виде (9): 

я получения необходимого числа уравнений СЛАУ надо разделить периметр 
расчетного поперечного сечения отсасывающих трубы на число частей, равное 
двойному числу гармоник 2n и в точках деления (расчетные точки) записываем 
преобразованные условия «непротекания» (6) с изменением γ(α2) согласно (8). С целью 
повышения точности расчетов составляем СЛАУ для случая ее переопределенности, 
что повышает информативную значимость неизвестных коэффициентов x  и x . В 
этом случае принимаем
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nii 12 2 −π=ϕ , i – номер расчетной точки, а p n2f . 
 также в матричном виде 

 
Ax = b,                                                              (10) 

 
где А – не квадратные матрица, а прямоугольная – размерности (р)×(2n) с элементами: 

                       (11) 

x – искомый вектор-столбец; b – известный вектор-столбец с элементами: 

Система (9) может быть записана
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Для определения неизвестных коэффициентов x используем метод наименьших 
квадратов. Выбор решения ведем по полученной минимальной невязке 

∑ ∑
= =

→⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−=

p

i

n

j
jiji xabS

1

2
2

1
min  системы уравнений (9). 

Тогда СЛАУ (10) принимает вид [7] 
bAAxA ~~

= ,                                                            (12) 
где A~  – транспонированная матрица, а AA~  – квадратная матрица размерности 2n×2n, 
незави

р
ак ч и

симо от того, как сильно была переопределена система. Решение системы (12) 
уточняется методом прямого поиска Хука-Дживса. 

В результате уточнения решения находим коэффициенты xj, а затем определяем 
напряженность вихревого слоя γ(α2). Для реализации системы (12) используем 
численные методы Гаусса с выбором главного элемента. Двойные интегралы, входящие 
в систему уравнений, ассчитываются по формулам Симпсона и по схеме 
интегрирования Гаусса к  повторные с у етом х особенностей. 

Имея в расчетных точках γ(α2), определяем Vп из (3), а потом и суммарную 
скорость на стенке отсасывающей трубы из (1). Осевая (расходная) и окружная (от 
циркуляционного вихревого потока) составляющие скорости Vq дополнительного 
осесимметричного потока в (1) определяются соответственно по зависимостям: 

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
−π= ∑
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ж

1

2
ж

2 1
z

i
qz dRQV , а составляющая 

R
Vq р2

ГГ 2вт2пер −=ϕ  – путем решения 

осесимметричной кромочной задачи [8]. 
Определение интенсивности вихревого жгута за рабочим колесом 
Интенсивность жгута и вихревой поверхности определяется по значению 

циркуляции потока за колесом у втулки колеса. Для расчета циркуляции потока вдоль 
выходной кромки необходимо вычисление меридиональной скорости. Ее можно 
принять  потока в первом приближении из равноскоростного меридионального . 
Дальнейшее ее уточнение при заданной геометрии лопасти выполняем с помощью 
уравнений упрощенной модели осесимметричного потока, позволяющих рассчитать 
распределение меридиональной скорости вдоль выходной кромки лопасти колеса [8] 

( ) ( )lNVlM
dl

dV
m

m =+ ,                                                    (13) 

Зная скорость Vm, определяем циркуляцию за рабочим колесом у втулки 

( )⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
β−

′
π=Γ ctg

60
1

1 mVHnrDr ,                                              (14) 

где 12 Drr =  – относительный радиус точки выходной кромки; при втrr = , Г = Гвт. 
Интенсивность вихревого жгута Г принимается равной циркуляции Г2 за 

рабочим колесом для одно вихревой схемы. При наличии двух или трех жгутов их 
интенсивность соответственно равна Г/2 и Г/3. 

Геометрические параметры вихревого жгута. Для решения математической 
модели необходимы зависимости эксцентриситета вихревого жгута – e , диаметра его 
поперечного сечения – жd , угла наклона жгута – βж. На основании визуальных 
исследований потока за р.к. модельных турбин были определены зависимости e , жd , 
βж для жгутов при различных режимах работы турбин путем покоординатной 
интерполяции. В данной статье приведены зависимости e , жd , βж (15)–(17), 
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полученные при испытании модельной турбины РО170 и (18)–(20) – при испытании 
турбины ПР40 (рис. 2), где nQI ′′,  – относительные приведенные обороты и частоты. 
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а б 

в г 
Рис. 2 – Геометрические параметры вихревого жгута в модельной гидротурбине РО170-50: 
а – эксцентриситет;   б – диаметр поперечного сечения;   в – угол подъема;   г – сумма ( жre + ) 
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2
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Указанные зависимости могут быть использованы с достаточной точностью для 
турбин РО115-310. Для некоторых проточных частей формулы для e и dж получены 
только в небольшой зоне универсальной характеристики 11 Qn ′−′ . Они такж  могут быть 
использованы при прогнозировании пульсационных характеристик с некоторым 
ограничением по ′  [9]. 

е

Для расчета пульсационной характеристики в зоне двух жгутов и более 
необходимо учитывать изменение их геометрических параметров, в частности, e и dж. В 
этом случае при наличии одного жгута или более сохраняется связь 

1n

98.0ж ≤+ dez . 
Зависимость dжz при любом числе жгутов от dж1 при наличии одного жгута может быть 
получена теоретическим путем при условии 

жz
NN z =   и  

жzz
Γ

=Γ ,                                                    (21) 

где N – мощность циркуляционного потока вихревого жгута в одновихревой схеме; Nz – 
мощность циркуляционного потока жгутов в многовихревой схеме; 2ркΓ=Γ  – 
интенсивность жгутов в одновихревой схеме; zΓ  – интенсивность жгутов в 
многовихревой схеме. В [5] получено, что при трансформации одного вихревого жгута 

в два, т.е. 
2

1ж
2ж

dd = , а при трансформации двух в три, т.е. 
33

2 1ж2ж
3ж

ddd == . 

Эксцентриситет определяется также из условия 99.03жz ≤+ de . Могут быть использованы 
зависимости для геометрических параметров вихревых жгутов, полученные другим 
путем [10]. 

Расчет амплитуд и частот пульсаций давлений в отсасывающей трубе 
Расчеты максимальной и минимальной суммарных скоростей проводятся в 

расчетном сечении на стенке отсасывающей трубы при постоянном значении 
циркуляции для выбранного режима по оборотам и ас оду. Двойную амплитуду 
пульсаций давления определяем с использованием интеграла Коши-Лагранжа (22) или 

р х
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Бернулли (23) в зависимости от структуры потока за рабочим колесом. Если структура 
потока близка к вихревой используем (23), а если поток потенциальный используем 
(22). Уравнение (22) используется также, если не учитывать дополнительный поток Vq 
по (1) из [3]. 

%100
)(

2
%2 minmax

2
min

2
max

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ −ω
−

−
=⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡ ϕϕ

gH
VVR

gH
VV

H
A .                      (22) ⎥

gH
VVA2 2

min
2

max −= ,                                                      (23) 
H 2

где A – амплитуда пульсаций давления, м; H – напор испытаний, м. 

В (22)–(23) и определены с учетом формул 

на стенке отсасы-

maxV  minV  ( ) 2/12
z

22 VVVV r ++= ϕ , 

∑ ∑ ∑
= = =

ϕϕϕϕ ++=++=+=
ж ж ж

1 1 1
пжпжпж    ;   ;

z

s

z

s

z

s
qzzszzqsrsrr VVVVVVVVVVV  

вающей трубы 0,1 == rVr . Для расчета частоты пульсаций 
окружную скорость на одном из физических вихревых жгутов в 

e

давления определяем 
расчетном сечении при 

r = , 

ϕϕ

=

=
ϕϕ ++=′ ∑ сп

1
ж

ж

VVVV
zs

s
s .                                               (24) 

В (24)  – окружная составляющая скорости, индуцированная физическими 
вихревыми ами, взятая из второго уравнения (2), записанного для каждого 
вихревого жгу  – окружная составляющая скорости, индуцированная вихревой 
поверхностью, ующей стенку отсасывающей трубы и берется при

ϕsVж

жгут
та, ϕпV
моделир  er = ; ϕсV  – 

скорость самоиндукции первого (s = 1) основного вихревого жгута, определяемая по 
преобразованной зависимости [10]. 

ж
2

жж

2

с cos
2ln

sin4
cos

ββπ
βΓΨ

=ϕ r
Re

zRe
V

ж

ж ,                                             (25) 

где  = 0.7–0.9 в зависимости от быстроходности гидротурбины, rж – радиус ядра 
жгута, задаваемый опытным данным. 

В (22) не учтена которая имеет небольшие значения при 

Ψ

ϕqV , 6.00 −=e . 
Определив находим угловую частоту вращения жгута ϕ′V , eRVϕ′=ωж  и частоту 

пульсаций давления за рабочим колесом – 
eR

zV
f

π

′
= ϕ

2
ж

ж . 

Результаты численного эксперимента 
На рис. 3 приведены амплитуды пульсаций давления для гидротурбины РО230 в 

случае одного физического вихревого жгута, рассчитанные по вышеприведенной 
математической модели с использованием (21). Слева от оптимума определяем границу 
перехода от одновихревой схемы к двувихревой при значению параметра П = 2.5, 
определенному из экспериментов в работах Г. Фелвея [12]. Линия I–I удовлетворяет 
условию 98.0ж ≤+ re . Слева от нее e  меняется по линейному закону от maxee =  до 

0=e  при 1Q ′  = 0. Правую относительно оптимума границу перехода одного вихревого 
жгута к двум принимаем на основе наших экспериментальных данных: ее координаты 
по расходу, примерно (1,15–1,3) опт1Q ′  (линия III–III). Рассмотренная математическая 
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модель и методика позволяют выполнить расчеты пульсаций давления для случая с 
несколькими вихревыми жгутами при наличии сведений об их геометрии и 
интенсивности по папаметру П. Путем наложения характеристик в поле 11 nQ ′−′  можно 
получить суммарную пульсационную характеристику. 

  

 
Рис. 3 – Расчетные амплитуды пульсаций давления (2А/Н, %) в гидротурбине РО230/3234: 

 – по данным испытаний экспериментальные точки (в т. 1 – 3.5 %; т. 2 – 1.3 %; т. 3 – 3.8 %; т. 4 – 1.9 %) 
 
В рассмотренном примере амплитуды пульсации давления рассчитаны, исходя 

 с

а для
жгутов на основе визуальных и зондовых исследований потока в 

отсасывающих трубах гидротурбин РО170 и ПР40 на модельных блоках 
гидротурбинной лаборатории ОАО «Турбоатом». Эти зависимости могут быть 
использованы соответственно для диапазона напоров 200–300 метров и 30–50 метров. 

5 Сравнение расчетных амплитуд пульсаций давления с экспериментальными в 
отсасывающей трубе свидетельствует об их удовлетворительном согласовании, что 
подтве чность разработанной методики численного моделирования. 

ая характеристика свидетельствует о 
опустимом уровне нестационарности в турбинах типа РО 230 ОАО «Турбоатом». 

из уравнения Бернулли, так как поток за рабочим коле ом, определенный с помощью 
кромочной осесимметричной задачи, оказался близок к вихревому. 

Выводы 
1 Разработанная математическая модель жгутовых пульсаций давлений для 

произвольного числа вихревых жгутов и ее реализация позволяют получить 
прогнозные пульсационные характеристики в широком диапазоне режимов работы 
гидротурбины. Прогнозные уровни пульсаций давления могут быть использованы в 
расчетах на динамическую прочность элементов конструкции гидротурбины и 
обратимой гидромашины и для уточнения зоны их эксплуатации. 

2 Амплитуды пульсаций давлений могут быть рассчитаны на основе интегралов 
Коши-Лагранжа или Бернулли в зависимости от структуры потока за рабочим колесом. 

3 Структура потока и интенсивность вихревого жгута, равная циркуляции 
потока за рабочим колесом Гвт, определяется из решения осесимметричной задачи в 
зоне выходной кромки. 

4 Получены аппроксим ционные зависимости  всех трех геометрических 
параметров вихревых 

рждает то
6 Полученная расчетом пульсационн

д
 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 212 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

Список литературы: 1. Завьялов, П.С. К вопросу математического моделирования НЧПД в 
отсасывающих трубах жестколопастных гидротурбин [Текст] / П.С. Завьялов, Ю.М. Кухтенков, 
Ю.А. Подвойский // Вісник НТУ «ХПІ». – Х., 2002. – Т. 12, № 9. – С. 83-88. 2. Кочин, Н.Е. Теоретическая 
гидромеханика [Текст] / Н.Е. Кочин, И.А. Кибель, Н.В. Розе. – М.: ГИТЛ, 1955. – 560 с. 3. Григорьев, В.И. 
Определение пульсаций давления в отсасывающей трубе под действием вихря за рабочим колесом 
гидротурбины [Текст] / В.И. Григорьев // Энергомашиностроение. – М., 1968. – № 9. – С. 42-44. 
4. Завьялов, П.С. Прогнозирование пульсаций давлений от нескольких вихревых жгутов за рабочим 
колесом РО гидр турбины [Текст] / П.С. Завьялов, Ю.М. Кухтенков, Ю.А. Подвойский // Вісник НТУ 
«ХПІ». – Х., 2001. – № 129. – С. 95-104. 5. Завьялов, П.С. К методу расчета пульсационных характеристик 
вихревых жгутов за рабочим колесом гидротурбины [Текст] / П.С. Завьялов, Ю.М. Кухтенков, 
Ю.А. Подвойский, И.В. Гончар // Проблемы машиностроения. – Х.: ИПМаш НАНУ. – 2003. – Т. 6, № 2. – 
С. 84-92. 6. Лаврентьев, М.М. Некорректные задачи математической физики и анализа [Текст] / М.М. 
Лаврентьев, В.Г. Романов. – М.: Наука

о

, 1980. – 325 c. 7. Ланцош, К. Практические методы 
атематического анализа [Текст] / К. Ланцош. – М.: Физматгиз, 1

ка гидравлических турбин [Текст] / И.Э. Этинберг, Б.С

В. 
Моделирование параметров вихревого жгута в поле универсальной характеристики жестколопастных 
гидротурбин [Текст] / А.В. Бондаренко, П.С. Завьялов, А.М. Гришин // Вісник НТУ «ХПІ». – Х., 1997. – 
Ч. 2. – С. 64-68. 12. Falvey, H. A primer on draft tube surging [Текст] / H. Falvey // Hydro rev. – 1993. – 12, 
№ 1. – P. 76-86. 

Поступила в редколлегию 20.09.13 
 
УДК 621.224.24 

Математическое моделирование низкочастотных пульсаций давлений в отсасывающих 
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Розроблені просторові математичні моделі для прогнозування низькочастотних пульсацій тиску 

ід руху довільного числа вихрових джгутів у відсмоктуючій трубі у гідротурбіні і оберненій 
дромашині, а також методика побудови пульсаційних характеристик. Одержані геометричні параметри 
ихрових джгутів та їх інтенсивності. 

Ключові слова: математична модель, пульсації тиску, відсмоктуюча труба, вихровий джгут, 
радіально-осьова гідротурбіна, проточна частина, пульсаційна характеристика. 

 
Developed spatial mathematical models for predicting low-pressure fluctuations on the motion of an 

arbitrary number of vortex bundles in the suction pipe and the method of construction of pulse characteristics. 
Geometrical parameters of the vortex swirls and their intensity identified. 
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pulsations the characteristic, mathematical model. 
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УДК 621.24 
 

 

ОДЕЛЬ ТЕЧЕНИЯ, УЧИТЫВАЮЩАЯ ОСОБЕННОСТИ 

 

ческой машины (турбины или насоса) способствует развитию 
етодо ектирования и определения гидродинамических параметров для 

целена

а

токса (НС). Однако на практике пока не представляется 
возможным

 практические потребности инженерных расчетов 
трехме

и

лучаев, на основании опыта и интуиции конструктора с 
использованием упрощенных математических моделей турбулентного течения рабочей 
жидкости в ПЧ. 

Принято считать, что наиболее рациональное решение поставленной задачи 
может быть получено с использованием результатов решения уравнений НС [1, 2, 3] 
нестационарного трехмерного движения вязкой несжимаемой жидкости, которое в 
векторной форме для напряжений имеет вид 

С.Д. КОСТОРНОЙ, д-р техн. наук; проф. СумГУ, Сумы
 
М
ГРАНИЧНЫХ УСЛОВИЙ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 

Предлагается математическая модель течения идеальной жидкости, учитывающая структуру 
турбулентного потока и граничные условия реальной жидкости. 

Ключевые слова: Уравнения Навье-Стокса, несжимаемая жидкость, турбулентное течение, 
существование единственности решения. 

 
Введение 
Обоснованная математическая модель течения жидкости в проточной части (ПЧ) 

лопастной гидравли
м в их про

правленного совершенствования энергетических, кавитационных и силовых 
характеристик на этапе конструирования, что позволяет сократить сроки выполнения 
технического задания и заменить дорогостоящий физический эксперимент 
вычислительным. 

Поток, протекающий в машине, имеет сложную простр нственную структуру. 
Течение жидкости в общем виде поддается математическому описанию уравнениями 
вязкой жидкости Навье-С

, учитывая уровень развития численных методов расчета уравнений НС и 
вычислительной техники, провести достаточно точный гидродинамический расчет 
пространственного течения жидкости как во всей машине в целом, так и в ее отдельных 
элементах. 

Уместно отметить, что
рных течений в элементах гидравлических машин позволяют в конкретных 

условиях вводить ряд упрощений и для практических целей использовать упрощенные 
модели течений, расчет которых находится в пределах возможных вычислительных 
возможностей.  

При проектировании гидравлических машин (ГМ) турбин и насосов выбор 
геометрических размеров  формы проточной части (ПЧ) с учетом взаимного влияния 
всех элементов ПЧ для получения высоких энергетических и динамических 
характеристик все еще представляет собой сложную научно-техническую задачу. Она 
решается, в большинстве с

⎟
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где ),,,( tzyxVV =
r

 – вектор скорости, F
r

 – вектор массовых сил, ρ – плотность 
жидкости,         –    векторы    напряжений    в   центре   площадок, ),,,(,, tzyxPPPP zyx =

rrr
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обозначения которых соответствуют направлению нормалей к ним. 
К трем уравнениям (1) в проекциях на оси координат дополняются уравнение 

неразрывности 

0div =
∂
∂

+
∂

∂
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∂

=
z

V
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V
x

VV zyx
r

.                                               (2) 

и граничные условия безотрывного обтекания и прилипания жидкости Vn = 0, Vτ = 0. 
 

с от
ых

В общем случае система уравнений (1), (2) незамкнута, так как в ней число 
неизвестных превышает число уравнений. Для ее решения добавляют дополнительные 
уравнения, связывающие возникающие в жидкости касательные и нормальные 
напряжения ее скоростями, к орые согласно обобщенной гипотезе Ньютона, 
пропорциональны соответствующим относительным скоростям и углов  деформаций 
жидкой частицы. 

x
VpP x

xx ∂
∂

µ+−= 2 ;   
y

V
p y

∂
Pyy

∂
µ+− 2 ;   =

z
VpP z

zz ∂
∂

µ+−= 2 ,                      (3) 

⎪
⎪
⎪

⎭

⎪

⎪

⎬

⎫

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂
∂

+
∂

∂
µ=

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

∂
∂

+
∂
∂

µ=

⎟⎟
⎞

⎜⎜
⎝

⎛
∂

∂
+

∂

∂
µ=

y
V

z
V

z
V

x
V

x
V

x
V

zy

xz

yy

,                                               (4) 

 коэффициент ди амическо  вязкости. 
ений нормальных и касательных напряжений 

4), и считая µ = const, а 

⎪

τ=τ

τ=τ

⎠
τ=τ

zyyz

zxxz

yxxy

где p – давление в вязкой жидкости; µ – н й
После подстановки в (1) выраж

согласно принятым гипотезам (3), ( 0div =V , система 
и, называемая уравнениями НС, в векторной уравнений движения вязкой жидкост

форме имеет вид 

V
dt
Vd
r

pF
rr

∆µ−ρ gr ,+ad                                   (5) 

(5) в частных производных второго порядка 
овлена членом с конвективным ускорением 

=ρ              

где ∆ – оператор Лапласа. 
Дифференциальное уравнение 

нелинейное. Нелинейность его обусл
( )VV

rr
∇⋅ . Решение векторного уравн

условию на поверхности тела ри обт
у усл
н и

Все соображения о начальных
жидкости сохраняют свою силу и д
явл ично  
Выпо я совер

ения (5) необходимо подчинить граничному 
екании его потоком вязкой жидкости наряду с 
овию прилипания (смачивания) жидкости, т.е. 
е скорости V

п
словием безотрывного обтекания, 
ор яющмальная и касательная составл n = 0 и Vτ = 0. 

 условиях для течения невязкой (идеальной) 
ля вязкой жидкости. Принципиально новым 
го условия на твердых границах потока. 
шенно не зависит от материала поверхности и 

степени чистоты его обработки. Оно одинаково выполняется при обтекании 
поверхностей как смачиваемых, так и несмачиваемых жидкостей. Это условие является 
общепринятым в гидромеханике вязкой жидкости. 

Анализ известных источников 
Анализ возможных решений уравнений НС при полных граничных условиях 

показывает, что не существует такого общего решения для уравнения Лапласа, которое 
удовлетворяло бы двум граничным условиям для касательной и нормальной 

яется лишь изменение гран
лнение условия прилипани
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производн Из этого следует, 
жидкости нению дв
ус ихр
облас  тверд

 ж ко  у и

а о

 
ограничного слоя на протяжении 20-го века. Анализ этих моделей приведен в 
многочисленных работах. 

Поскольку свойство вязкости присуще реальным жидкостям независимо от 
режима их движения и при переходе от ламинарного течения к турбулентному другие 
физические свойства не изменяются, то можно предполагать, что обобщенная гипотеза 
Ньютона и уравнение НС справедливы как при ламинарном, так и при турбулентном 
движении жидкости. Но в последнем случае использовать уравнение НС для получения 
каких-либо прикладных решений практически невозможно. Входящие в него 
мгновенные скорости и давление при турбулентных режимах являются 
пульсирующими величинами. Даже если эти параметры удается найти путем решения 
уравнений НС, то использовать эти мгновенные значения величин в практических 
целях 

 построении математических моделей течения жидкость рассматривается 
как сплошная среда. Это предположение сразу ограничивает диапазон чисел Кнудсена, 
в котором данный анализ является справедливым. Кроме того, из этой же гипотезы 
следует  щ  

, представляющих практический интерес течений, это требование 
выполняется. 

Предположение о том, что жидкость является сплошной средой, делает 
ненужным рассмотрение ансамблей молекул и позволяет использовать уравнения 
движения, полученные НС. Обусловленное этим упрощение весьма полезно, однако 
необходимо сделать одно замечание, касающееся следствия такого перехода от анализа 
молекулярного движения жидкости к анализу сплошной среды. Задача с начальными 
данными в кинетической теории допускает лишь единственное решение, тогда как 
решение уравнений НС может быть неединственным [1]. Математические проблемы 
существования и единственности решений уравнений в частных производных, 
описывающих течения жидкости, далеки от своего завершения как для самих 
дифференциальных уравнений, так и для конечно-разностных аналогов. После 

ых потенциала на теле. 
, удовлетворяющее урав

что безвихревое движение вязкой 
ижения, не удовлетворяет граничным 
евое течение вязкой жидкости во всей 
ых стенок, не может существовать, т.е. 
ид сти. Нелинейность равнен й НС и 

отсутствие потенциала скорости очень затрудняют их решения. До настоящего времени 
не разработаны общие методы решения нелинейных ур внений НС, нет бщей 
формулировки и доказательства теорем существования и единственности [1, 4], а 
существуют утверждения, что они вообще неверны [5]. 

Необходимость удовлетворять одновременно двум граничным условиям на 
поверхности тела делает возможным получить точные решения этих уравнений только 
для простейших частных случаев, когда конвективное ускорение можно считать 
равным нулю. Численные методы, позволяющие решать приближенные уравнения НС 
в случ

лов безвиям на теле. Иными словами, 
ти течения, в том числе и около

уравнения НС описывают вихревое течение

ае медленных течений, учитывают конвективное ускорение, но по величине 
инерционные силы очень малы по сравнению с силами вязкости. Этот подход 
позволяет применить гипотезу Прандтля о том, что силы вязкости в наибольшей мере 
проявляют себя около твердых границ тел в потоке жидкости, а на некотором удалении 
т этих границ они пренебрежимо малы, послужил развитию моделей теориио
п

весьма затруднительно. Поэтому для турбулентного режима ставится задача 
отыскания усредненных во времени скоростей и давлений. Эти усредненные величины 
сами могут оказаться зависящими или независящими от времени.   

При

 вывод о су ествовании нижнего предела масштабов длины, связанных с 
турбулентным движением. Например, внутренний масштаб Колмогорова по сравнению 
со средней длиной свободного пробега молекул должен быть больше. Для 
большинства
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появления монографии Ладыженской в 1961 г., посвященной этим проблемам для 
стационарного течения вязкой несжимаемой жидкости, Эймсом было дано в 1965 г. 
изложение существа её работы [4]. Основываясь на сравнении задачи о течении 
несжимаемой жидкости, описываемой уравнениями НС с другими задачами, Эймс 
предполагает, что единственное стационарное решение существует только ниже 
некоторого неизвестного предельного значения числа Рейнольдса. Выше этого 
значения в некотором интервале чисел Re существует несколько решений и, наконец, 
выше некоторого другого, также неизвестного значения числа Рейнольдса, решений 
вообще не существует. При этом Эймс задается правомерным вопросом, справедливы 
ли сами стационарные уравнения НС для чисел Рейнольдса, превышающих некоторое 
значение, при котором возникает турбулентность. 

При конечно-разностном решении этой задачи положение может ещё более 
усложняться из-за неясности граничных условий. Существование решения 
представляет собой меньшую проблему в том случае, когда расчеты ведутся по 
нестационарным уравнениям. Этот подход оказался наиболее успешным при решении 
полных уравнений для течения вязкой жидкости. Будучи уверенным в справедливости 
нестационарных уравнений НС, можно считать, что численное решение, полученное по 
физически реальным начальным условиям, имеет определенную ценность. Если же 
стационарного решения не существует, то, проводя нестационарные конечно-
разностные расчёты, можно убедиться в этом. Может случиться, что непрерывное 
течение, неустойчивое по отношению к малым возмущениям, будет оставаться 
устойчивым при численном моделировании. Это может иметь место при 
крупномасштабной неустойчивости при срыве вихрей. Кроме того, внесение в полные 
уравнения НС приближённых допущений, которые неизбежны при их численном 
решении на ЭВМ, лишает уверенности в получении достоверных результатов. 

Вопрос о единственности полученного численного решения вызывает большее 
беспокойство еще и потому, что существует много примеров многозначности 
стационарных решений. Наиболее очевидным примером таких течений является работа 
двухрежимных приборов струйной автоматики и две устойчивые ориентации вихревой 
нити при обтекании стенки с полусферической выемкой. Более важным примером 
отсутствия единственного решения, имеющем место при энергетических испытаниях 
гидравлических машин, является отрыв потока на профиле при одних и тех же 
граничных условиях. Это явление называют гистерезисом. Оно возникает на углах 
атаки, близких к возникновению срыва или приближения к оптимальным режимам 
обтекания. Картина течения в этом случае получается различной в зависимости от того, 
с какой стороны приближаться к данному углу атаки – со стороны меньших 
(досрывных) или больших (послесрывных) значений. При рассмотрении всех таких 
примеров, естественно возникает следующий вопрос – к какому из решений должна 
сходиться численная схема, если она вообще сходится к какому-либо решению? На 
этот вопрос пока нельзя дать определенный ответ. Если руководствоваться физическим 
опытом, т.е. экспериментом и интуицией, тогда для проверки получаемых решений и 
объяснения правомерности использованных алгоритмов, необходимо применять более 
строгие критерии и зависимости при разработке более совершенной математической 
теории или применять другие подходы к численному решению [4, 5]. 

Следовательно, хотя накладываемые ограничения значительно упрощают 
анализ, результаты технических исследований необходимо оценивать с точки зрения 
возможных последствий этих предположений. Если при теоретическом исследовании 
не принимались во внимание обнаруженные экспериментально существенные свойства 
явления, то нельзя рассчитывать, что такое исследование будет правильно отражать 
характеристики реальных течений. В частности, турбулентные течения никогда не 
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бывают двумерными, даже если накладываемые на них граничные условия позволяют 
на это надеяться. Но во всех предлагаемых коммерческих пакетах программ 
применяются только двумерные модели турбулентности без объяснения правомерности 
такой операции.   

Для получения уравнений турбулентного течения используются уравнения НС, 
все члены которых подвергаются операции усреднения по времени. Применяемые при 
этом операции усреднения основаны на предположении существования для любого 
турбулентного потока такого интервала усреднения Т, что выполненное по нему 
усреднение дает величину, не изменяющуюся при повторном усреднении. Интервал Т 
должен быть достаточно большим по сравнению с максимальным периодом пульсаций, 
но в случае усредненного неустановившегося движения малым по сравнению с 
характерным для усредненного движения интервалом времени. После выполнения 
операции осреднения для всех членов уравнения НС с учетом уравнения 
неразрывности для усредненного установившегося турбулентного движения получают 
уравнения Рейнольдса: 
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Система уравне только тем, что в них 
входят усредненные скорости  в них девяти новых 
членов, зависящих от пульсаций скорости. Представив каждый из этих членов в форме  

ний (6) отличается от уравнений НС не 
 вместо мгновенных, но и наличием

( ) ( )xx
xx VV

xx
VV ′′ρ

∂
∂

ρ
=

∂
′′∂ 1  и т. д. видно, что в (6) наряду с членами вида xx VV 22 1

∇µ
ρ

=∇ν , 

 содержат членывыражающими действие вязких напряжений, уравнения Рейнольдса  

вида ( )xxVV
x

′′ρ
∂
∂

ρ
1 , 

рбулентному 
 турбулентн
, что их

 мгновенных
лентный поток

, состоящий
 профиля

 из вязких

которые выражают действия напряжений, присущих только 

ту потоку. Эти напряжения, порожденные пульсациями скорости, 
называют ыми или кажущимися напряжениями, подчеркивая последним 
термином  появление в уравнениях движения есть результат формального 
перехода  к усредненным скоростям. Если сравнить усредненный 
турбу  с ламинарным, эти напряжения дают отнюдь не «кажущийся» 
эффект  в значительном увеличении сопротивлений и соответствующем 
изменении  скорости. В турбулентном потоке полные касательные напряжения 
слагаются  τµ и турбулентных τ , т.е. τ = τµ + τt, причем турбулентные 
напряжения выражаются формулой 

t

jit VV ′′ρ−=τ  и обладают свойством взаимности 
τij = τji. 

Полная совокупность турбулентных нормальных и касательных напряжений 
образует, по аналогии с вязкими напряжениями, симметричную матрицу турбулентных 
напряжений 

zzyzxz

zyyyxy

zxyxxx

VVVVVV
VVVVVV
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Таким образом, в уравнениях движения появляется шесть новых членов 
турбулентных напряжений, для вычисления которых необходимо устанавливать связь 
между пульсационными и осредненными скоростями в турбулентном потоке. Эту связь 
устанавливают модели турбулентности, которые основаны не на законах сохранения, а 
на более или менее простых физических гипотезах о характере процессов 
турбулентности. Такие модели по мнению Лайтхилла образуют кладбище теорий, 
каждая из которых добавляет еще одну новую могилу, а датированное 1932 годом 
высказывание Г. Ламба остается актуальным и поныне: «Я старый человек и, когда 
после смерти попаду на небеса, то спрошу у Всевышнего две вещи: что такое квантовая 
электр

Цена, которую платят за новую упрощенную модель течения жидкости, является 
весьма  и дорогой, так как все модели турбулентности являются 
полуэм ф д  

 делают задачу расчета 
турбулентного потока весьма приближенной и технически сложной. Все 
существующие модели турбулентности имеют недостатки, а для трехмерных течений 
они вообще отсутствуют и поэтому можно считать, что окончательная модель 
турбулентности еще не создана. Поэтому проблема решения уравнения НС в настоящее 
время привлекает ведущих ученых всего мира, так как в таких случаях численно 
решать уравнения НС нельзя. 

Приближенная модель течения вязкой жидкости 
Выше было показано, что уравнения движения вязкой жидкости отличаются от 

уравнений движения идеальной жидкости только нал

одинамика и что такое турбулентность. В отношении первого я настроен более 
оптимистически». 

 высокой
пирическими, а не моделями ун аментальных законов сохранения. Все 

уравнения динамики жидкости основаны на универсальных законах сохранения: массы, 
количества движения и энергии, а для получения конкретных числовых значений 
приближенных моделей, необходимо знать некоторые величины, определяемые на 
основе экспериментов, который весьма трудоемок и дорог. В общем случае 
турбулентная вязкость не постоянна. Она резко меняется по сечению потока или 
погран слояичного  от очень малых значений вблизи стенки до некоторого максимума 
на его половине, а затем вновь достигает минимума в центре. В настоящее время 
известно около ста моделей турбулентности, которые в целом

ичием члена вида V
r

2∇ν , 
учитывающего вязк т   

жидкости описывается , что и течение идеальной 

вия 
заключ

Для вязкой жидкости, кроме того, должна равняться нулю 
касате

венное решение 

тогда как для всякой реальной (вязкой) жидкости это условие 
обязательно выполняется. Следовательно, для течения таких жидкостей потенциал 
скорости не существует. Кроме того, силы вязкости не являются потенциальными, а 

ос ь. Если допустить, что существует потенциальное течение 
вязкой жидкости, т.е. V = grad ϕ, причем в силу уравнения непрерывности ∇2ϕ = 0, 
тогда ν grad ∇2ϕ = 0, т.е. вязкий член в уравнения движения не входит и течение вязкой 

 теми же уравнениями жидкости. 
Таким образом, предположение о возможности безвихревого течения вязкой жидкости 
не противоречит уравнениям движения и, казалось бы, что задачу можно свести к 
решению уравнения Лапласа ∇2ϕ = 0. Но помимо уравнений движения должны 
удовлетворяться еще и граничные условия. Для идеальной жидкости эти усло

аются в равенстве нулю нормальной составляющей скорости на твердой 
неподвижной стенке. 

льная к стенке составляющая скорости, т.е. Vτ = 0. Первое из условий вместе с 
уравнением Лапласа составляет классическую задачу Неймана, для которой доказана 
теорема существования и единственности. Иными словами, это условие является 
необходимым и достаточным для того, чтобы существовало единст
ϕ(x, y, z) уравнения ∇2ϕ = 0. Но такое решение не удовлетворяет, вообще говоря, 
второму условию, 
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потому, течение вязкой жидкости вблизи твердых стенок должно быть вихревым. Тем 
е менее, если в частном случае воспроизвести на твердой поверхности такое же 
гранич вижение вязкой жидкости 
окажется безвихревым. Оценивая качество описанной приближенной модели, которая 
поддае исанию и имеет численное 
решен  отразить все многообразие 
процессов и структуры потока. В большей степени это относится к центробежным 
(насос

ы к

е вторичное течение. 
есколько слов о вторичных течениях. Говоря о канале рабочего колеса 

центро соса, отметим, что на передней стенке (по ходу вращения) давление 
меньш

на основной 
поток, 

 й
данных, полученных из опыта по 

зондир

г
 встречается молекулярная 

физика

 турбулентного течения. И эти закономерности 
изучаю

 ]
 

вать как период зрелости этой науки. Накапливается и обобщается 
больш

ущей стро и течения. 
Существенным различием течения вязкой и идеальной жидкос

и то, что линию тока нельзя заменять твердыми поверхностями, как 

н
ное условие, как и для идеальной жидкости, то д

тся сравнительно несложному теоретическому оп
ие, укажем на ее ограниченность и неспособность

ным) рабочим колесам, где еще не накоплен достаточный материал из опыта для 
разработки уточненн х моделей. Торможение потока в каналах насосных олес 
приводит к интенсивному нарастанию пограничного слоя и в большинстве случаев к 
отрыву потока от стенок, образованию зон заторможенного потока (следа), 
нестац я м мионарным вления  и дополнительным потеря . Весьма заметное влияние здесь 
оказывают вращение канала, кривизна его стенок, а такж

Н
бежного на
е, чем на задней, которая часто называется рабочей. В связи с имеющейся 

разницей давления в пределах пограничного слоя наблюдается течение жидкости в 
направлении меньшего давления по кольцевым поверхностям (дискам рабочего 
колеса). Образующееся таким образом вторичное течение влияет как 

так и на течение в пограничном слое на рабочей и тыльной сторонах лопасти. 
Ясно, что теоретическая модель, разделяющая поток на три течения (ядро потока, 
пограничные слои на поверхности лопасте , вторичные течения), чтобы быть 
эффективной, нуждается в непрерывном пополнении 

ованию потока в ядре, так и в пристеночных областях. 
Сейчас нет недостатка в попытках построить замкнутую теорию 

турбулентности, основанную на результатах использования уравнений Больцмана [6]. 
Однако природа турбулентности такова, что ожидать быстрого решения этой 

задачи, используя  физические методы и методы статистическо о анализа, едва ли было 
бы об ие от тех задач, с которымиоснованным. В отлич

, теория турбулентности имеет дело с беспорядочно перемещающимися массами 
вихревого течения различных размеров, а пути их применения сравнимы с размерами 
перемещающихся масс. Это приводит к крайнему усложнению проблемы. Поэтому тем 
более надо приветствовать каждый новый шаг в данном направлении. 

Означает ли такая не очень оптимистическая точка зрения на современное 
состояние турбулентности, что проблема турбулентности находится в застое? Думаю, 
что такая оценка была бы неправильной. 

С турбулентностью мы встречаемся всюду: и в технике, и в физике, и в 
астрофизике, и геофизике – и, наверное, ни одну машину, ни один процесс, связанный с 
течением жидкости, газа или плазмы, нельзя было бы осуществить, если бы мы совсем 
не знали основных закономерностей

тся сейчас все более и более широким фронтом. 
Экспериментальные данные обобщаются при помощи современных методов 

механики и математики. Для изучения турбулентности используется богатый арсенал 
физических приборов и методов [7  

Состояние проблемы турбулентности в настоящее время можно 
охарактеризо

ой фактический материал, строятся практические приемы использования этих 
данных и создается основа для буд йной теории турбулентност

ти является также 
это можно делать 
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для идеальной жидкости. Благодаря прилипанию частиц жидкости к твердой 
поверхности вблизи нее образуется область, называе
осуществляется переход от нулевых значений скорости на поверхности к их значениям 
в невозмущенном потоке. В связи с этим замена свободной линии тока твердой 
поверхностью в вязкой жидкости ведет к резкому изменению кинематической 
структуры течения. Поэтому особое место в числе задач, решаемых приближенными 
методами, могут занимать те, в которых можно разделить поле течения вязкой 
жидкости на две характерные области: внешнюю, где влияние вязкости мало и поток 
можно приближенно считать квазипотенциальным, в котором течение вихревое, но 
выполняется условие 

мая пограничным слоем, где 

0rot 332211 =Ω+Ω+Ω= VVVVV ,                                         (8) 
и пристенную, называемую пограничным слоем, где существенно проявление вязкости, 
а условие прилипания Vτ = 0 обеспечивается непрерывным вихревым слоем, который 
назовем присоединенным. Интенсивность такого слоя определяется величиной 
скорости на обтекаемой поверхности, а индуцируемая им скорость условием 
прилипания. 

Выводы 
Догадка предшествует доказательству. 
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БЕЗОПАСНОСТЬ И ТЕХНИКА ЗАЩИТЫ ФОНТАННЫХ СКВАЖИН 

 
В статье подробно освещены вопросы, связанные с расчётом автономных предохранительных 

клапанов-отсекателей, применяемых для защиты высокодебитных скважин от открытых выбросов и 
фонтанов в процессе добычи нефти и газа. Даны рекомендации по выбору клапанов с захлопочными и 
шаровыми затворами. Представлена экспериментальная диаграмма настройки клапанов-отсекателей 
обоих типов на закрытие. Разработана номограмма для определения параметров, при которых 
происходит их срабатывание. 

Ключевые слова: скважина, автономный клапан-отсекатель, пакер, критический дебит, 
настройка на закрытие. 
 

Введение 
Проблема защиты высокодебитных скважин не нова, поэтому с начала 60-х 

годов прошлого столетия в практике американских нефтяных компаний, а с середины 
70-х годов и в СССР, прежде всего в Западной Сибири, при эксплуатации 
высокодебитных нефтяных и газовых скважин стали широко применяться 
различные предохранительные системы безопасности. Эти системы мог
разделены 

I-ая категория – внутрискважинные (подземные) предохранительные системы. 
Они в в себя пакер охранительный клапан-отсекатель (КО) автономного 
дейс станцион яемого с поверхности. Пакер устанавливается над 
продуктивным пластом и служит для постоянного разобщения зон затрубного 
пространства выше и ниже его. 

II-  категория – это устьевые предохранительные системы. Они представляют 
собой нормально открытые клапаны, устанавливаемые в ра устья дейс щей 
скважины в линии потока  продукции. Управление клапанами также 
автономное или дистанционное. 

III-я категория – магистральные наземные предохранительные систе Они 
включают в себя ряд дв  КО ще всего номного , 
встраиваемых с определённы нтервалом на тяжённых шлейфах высокодебитных 
фонтанирующих скважин, а также на сборных спомогатель линиях, обеспечивая 
их перекрытие при порыве. 

Ключевым элементом в этих систе является охранительн КО, 
который жен быть настроен и отрегулиро  таким обра чтобы он оставался 
постоянно открытым при нормальной работе фонтанной скваж . 

При фонтанной эксплуатации для каждой нефтяной или газовой скважины 
периодически устанавливаю оптимальный ит, величина  зависит от 
условий работы продуктивного пласта месторождения. Е такую скважину с 
постоянным режимом эксплуатации предполагается оснастить автономным 
предох , прежде всего, задаются критическим дебитом (или 
дебитом закрытия), при достижении которого клапан должен надёжно перекрыть 
скважину. Разность между критическим дебитом Qкр и оптимальным Qопт, отнесенная к 
оптимальному, представляет собой коэффициент безопасности скважины 

© А.И. Ценципер, М.В. Зеленский, 2014 

ут быть 
на 3 категории. 
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ор фицие , т.е.  
о дебита при назначенном оптимальном, является важным фактором. 

 
Комплекс оборудовани  за ы ф нн ва
се пр ан ны  можно ит дв асса тоно е 

(са ству и у ляе  с п но оты тру
высокой надёжности и ном сти оно  предохранительные полу  
наибольшее рос ен Типовая ма мпоновки ономного 
предохранительного КО в скважине представлена на рис. 1. 

После спуска в скважину колонны 
насосно-компрессорной трубы (НКТ) 1 с 

анее встроенным посадочным ниппелем 2 и 

скважины. Затем в НКТ 1 с помощью канатной 
сп
йство 3 с 

5 и 
закрепляется 

в посадочном ниппеле 2 с тем, чтобы 
скважинная а проходил через 
внутренний од затвора 6. В 
дальнейше ина осваива дится 
на зада технологиче режим 
фонтанирования. 

повторного
используется 

уравнительный клапан 5, который управляется 

симо от 
и

 КО осуществляется с 
поверхности. В общем виде управляемые 
предохранительные КО представляют собой 

систему состоящую из наземного управляющего блока, устанавливаемого на 
расстоянии 30–50 м от устья фонтанной скважины, и подземного блока – 
исполнительного механизма, который встраивается в скважине на определённой 

безмуфтовые тонкостенные трубки из нержавеющих марок сталей диаметром 6–10 мм. 

нип за

анительный КО 7 – ; 
8 – эксплуатационная колонна 

K

величины коэф

. 

нта безопасностиВыб выбор величины
критическог

я для щит онта ых ск жин 
В едохр итель е КО раздел ь на а кл : ав мны

модей ющие) прав мые оверх сти. Вследствие прост  конс кции, 
 эко ично  авт мные  КО чили

расп тран ие. схе  ко авт

зар
пакером 7 происходит закрепление пакера в 
эксплуатационной колонне 8 и обеспечивается 
герметизация затрубного пространства 

техники на проволоке или канате 
единая компоновка: замковое устро

ускается 

уплотнением 4, уравнительный клапан 
автономный КО. Эта компоновка 

 сред а только 
 прох в клапане 

етс вом скваж я и вы
нный ский 

Для  открытия 
предохранительного КО 

уравнительным штоком, спускаемым с 
помощью канатной техники. Уравнительный 
клапан выравнивает давление под закрытым 
предохранительным КО и над ним, в результате 
чего он открывается. Незави

 
Рис. 1 – Схема компоновки автономного 
КО в скважине:  1 – НКТ;   2 – посадочный 

1

2

3

4

5

6

7

8

конструкци  КО и типа используемого в нём 
затвора контроль за работой управляемых 
предохранительных

пель;   3 – мковое устройство; 
4 – уплотнение замкового устройства; 

5 – уравнительный клапан;   6 – автономный 
предохр ;   пакер

глубине. Управление подземным блоком осуществляется с помощью контрольной 
линии гидравлического или пневматического трубопровода, размещаемого в затрубном 
пространстве скважины. В качестве контрольного трубопровода используются 
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Типовая схема компоновки 
управляемого КО представлена на рис. 2. 
Предохранительный КО вставного типа
1 устанавливается в посадочном ниппеле 

кер 4 спускают в 
скважину вместе с НКТ. Одновременно 
со спуском НКТ производят спуск 
контрольного трубопровода 5, который 
закрепляется на НКТ специальными 

  

и уплотнительное устройство 7 

управляемого КО в открытом 
положении. 

При нарушении нормального 
технологического режима скважины или 
аварийной ситуации на устье 
избыточное давление в контрольном 
трубопроводе снимается и клапан 
перекрывает лифтовые НКТ. Для 
повторного открытия в блоке 
управления 8 вновь создаётся 
избыточное давление, которое 
производит открытие КО. 
 

Методология расчёта автономных КО с захлопочным затвором 
Настройка клапана на закрытие при разном дебите фонтанирующей скважины 

происходит изменением dшт - внутреннего диаметра калиброванного штуцера, 
жёсткости пружины и количества подкладочных колец. Автономные КО 
дифференциального типа как с захлопочными, так и с шаровыми затворами 
закрываются в результате воздействия критического дебита, который проходит через 
калиброванный сменный штуцер и создает критический перепад давления скважинной 
среды на нём 

 
Рис. 2 – Схема компоновки 

управляемого КО в скважине: 
1 – управляемый КО;  2 – посадочный ниппель; 

3 – НКТ;   4 – пакер;   5 – контрольный 
трубопровод;   6 – фонтанная арматура; 

7 – уплотнительное устройство; 8 – блок управления 

 

2, соединённым с НКТ 3 на 
определённой глубине. В этом случае 
управляемый КО 1 и па

хомутами и через переводную катушку в 
трубной головке фонтанной арматуры 6 

выводится на поверхность, где 
соединяется с блоком управления 8. Из 
блока управления 8 в контрольном 
трубопроводе 5 создается определённое 
давление, которое удерживает затвор 

12кр PPP −=∆ , 
где P1, P2 – давление над и под штуцером соответственно. 

В результате на штуцере (и связанным с ним подвижным звеном КО) возникает 
осевая сила N, которая действует снизу верх на эффективную кольцевую площадь 
штуцера f 

fPN ⋅∆= кр ,     здесь ( )2
шт

2
в4

ddf −
π

= , 

где dв – внешний диаметр уплотнения штуцера; dшт – внутренний диаметр штуцера. 
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Осевой силе N противодействует сила упругости пружины, сила трения 
подвижного звена и его вес. Тогда условием закрытия КО будет следующее 
неравенство 

втркр PFLfP ++⋅Ζ≥⋅∆ , 
где дебите; 
f – эфф  жёсткость пружины; L – длина хода 
одвижного звена, при достижении которого происходит закрытие; F  – сила трения 
подвиж

ним 
иамет ого калиброванного штуцера d, усилием пружины (жесткость Z и 
число 

кр 

крP  – критический перепад давления на клапане при критическом 
ективная площадь подвижного звена; Z –

∆

п тр
ного звена; Pв – вес подвижного звена. 
Для настраивания КО на критический дебит, при котором он должен закрыться, 

необходимо пользоваться номограммой «критический дебит - критический перепад 
давления». Она учитывает исходные параметры скважины на глубине установки КО: 
дебит, давление, температура, плотность флюида, газовый фактор и др. Например, для 
конкретного типоразмера автономного предохранительного КО такая номограмма 
имеет следующий вид (рис. 3). 

Она устанавливает связь между критическим дебитом Qкр, внутрен
д ром сменн

подкладочных колец: 0, 1, 2, 3, 4) и критическим перепадом давления Qкр, 
которое возникает на штуцере. Номограмма строится при испытаниях КО на пресной 
воде. Поэтому сначала необходимо превратить критический дебит Q продукции 
скважины к эквивалентному объему пресной воды Qэк, который вызвал бы 
аналогичный перепад давления на штуцере 

gQQ ρ= крэк , 
где ρ - плотность продукции (смеси) скважины на глубине установки КО. 

Относительно определения величин критического дебита Qкр и критического 
перепада давления ∆P на штуцере. Безусловно, определение этих величин зависит от 

родукции скважины (нефть, газ, газоконденсат), её давления и температуры на 
глубины у тановления ЗКВ. Если это нефть, то необходимо учитывать состав товарной 
нефти и её физические свойства, такие как плотность, газо-нефтяной та жидкостно-
нефтяной факторы. Если это газ или газоконденсат, то это - относительная плотность 
газа, коэффициент сжимаемости газа и коэффициент газодинамических потерь. 

Настройка КО на закрытие производится следующим образом. Для эт

вида п
с

 

ого на оси 
ордина

е и в ть к до

на которой 
определится величина перепада давления ∆Pкр на штуцере КО при заданном 
критическом дебите Qкр. 

 

т необходимо отложить при заданном коэффициенте безопасности величину 
критического д бита Qкр, з этой точки осстанови  перпенди уляр  пересечения с 
кривыми штуцеров, при этом определится жёсткость пружины Z, число подкладочных 
колец S и внутренний диаметр калиброванного штуцера dшт. С целью получению 
минимального перепада давления ∆Pкр выбирают максимальный внутренний диаметр 
штуцера (см. пример, выделенный пунктиром на рис. 3). Далее из точки пересечения 
необходимо провести перпендикуляр до пересечения с осью абсцисс, 
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Рис. 3 – Номограмма настройки автономного КО 
 

Методология расчёта автономных КО с шаровым затвором 
Настройка клапана на закрытие при разном дебите фонтанной скважины 

происходит изменением внутреннего диаметра сменного калиброванного штуцера dшт, 
жёсткости пружины и числа подкладочных колец. Специфика работы шарового затвора 
в КО тся в том, что 
величи м диаметром 
установленного сменного калиброванного штуцера dшт и является величиной 
постоя т на штуцере при 
прохождении через него скважинной среды открытое положение). При этом длина хода 
подвижного звена L ограничена лишь реальной длиной пружины, её жесткостью Z и 
количеством подкладочных колец, и может быть выбрана такой, чтобы при 
кратко

атвором может настраиваться в достаточно 
широк циента безопасности. 

 ,
 d и одновременно служит запорным органом отверстия в 

рабочем седле, с которым он постоянно связан. 
В определенный момент проходное сечение в рабочем седле станет 

эквивалентно меньшим прохода в штуцере dшт и тогда перепад давления возникает уже 
не на 

чного, он не может быть принять 

имеет принципиальное отличие от захлопочного. Она заключае
на прохода в захлопочном затворе определяется внутренни

нной при расчете перепада давления, которое возникае

временных всплесках дебита в скважине не происходило преждевременное 
закрытие КО. Поэтому КО с захлопочным з

ом диапазоне коэффи
Сложнее происходит процесс закрытия в шаровых затворах. Величина прохода в 

шаровом затворе также, как и в захлопочном, определяется внутренним диаметром 
установленного сменного штуцера dшт. Разница заключается в том  что шар содержит в 
себе проходное отверстие

штуцере, а на шаре. Как следствие, это может привести к быстрому росту 
критического перепада давления и быстрому закрытию КО. Поэтому при расчете 
критического перепада давления, в отличие от захлопо

           1         2         3         4          5         6        7         8          9        10      11 
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за постоянную величину. Для этого необходимо рассчитать величины длины хода шара 
Lш и проходного сечения, по достижении которых произойдёт закрытие клапана. 

Окончательно суммарная площадь проходного сечения шарового затвора будет 
равна 

( )ϕ+
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Из формулы видно, то при заданном значении диаметра прохода в рабочем седле 
d площадь сечения шарового затвора F зависит только от угла поворота шара ϕ. 

Большой опыт исследований и наблюд
предохранительных КО различных констр
неф  дру
с

- КО ворами для ск
применять коэффициент безопасности К = 20 %
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У обіжних 

клапанів- икидів і 
фонтані у процесі видобутку нафти і газу. Дано рекомендації з вибору клапанів із захлопковими та 
кульовими затворами. Представлено експериментальну діаграму налаштування клапанів обох типів на 
закриття виз відбува

f y  

t
 m o

 
Выводы 

ений за работой автономных 
укций и их широкое внедрение на 
гих регионов рекомендует производить 

важин с нестабильным режимом работы 
 и выше; 

с

тегазопромыслах Западной Сибири и
ледующую настройку: 

с захлопочными зат

- КО с шаровыми затворами для скважин  постоянным суточным дебитом 
применять коэффициент безопасности К = не более (10–15) %. 

 
Список литературы: 1
[Текст] / А.І. Ценципе

 статті докладно висвітлено питання, пов’язані з розрахунком автономних зап
відсікачів, застосовуваних для захисту високодебітних свердловин від відкритих в

в 

. Розроблено номограму для начення параметрів, при яких ється спрацьовування. 
Ключові слова: свердловина, автономний запобіжний клапан-відсікач, пакер, критичний дебіт, 

настроювання на закриття. 
 
In article the questions connected with calculation o  autonomous safet  valves, applied to protection 

high production wells from open emissions and fountains in process to an oil recovery and gas are taken in detail 
up. Recommendations for choice autonomous safety valves with flapper or with spherical shutters are given. The 
experimental diagram of adjustment of safety valves of both ypes on closing is presented. 

Keywords: well, autonomous safety valve, packer, critic flow, experi ental diagram, m nogram for 
definition of parameters. 
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УДК 62.522 
 

Н.Н. ФАТЕЕВА, канд. техн. наук; доц. НТУ «ХПИ» 
 
АЛГОРИТМ ОЦЕНКИ ПАРАМЕТРИЧЕСКОЙ 
НАДЕЖНОСТИ ГИДРОПНЕВМОАГРЕГАТОВ 
 
Рассмотрены вопросы расчета параметрической надежности гидропневмоагрегатов. Предложен 

обобщенный алгоритм расчета параметрической надежности гидропневмоагрегатов в среде 
программного обеспечения MathCad, что позволяет по результатам расчета обоснованно принимать 
прогрессивные конструктивные и технологические решения для повышения надежности элементов, 
гарантируя тем самым оптимальные показатели новой конструкции. 

Ключевые слова: параметрическая надежность, математическое ожидание, среднее 
квадратическое отклонение, квантиль нормального распределения. 

 
Вв
Проектирование сложных гидро- и пневмоагрегатов немыслимо б учета и 

анализ  надежности. Недостаточная надежность может привести не только к 
чрезме

еория планирования 
эксперимента и другие математические дисциплины. 

Практические расчеты в теории надёжности зачастую сводятся к большим 
аналитическим исследованиям, которые иногда требуют основательных знаний 
математики и статистики [1]. Благодаря развитию компьютерной техники и 
применению программных средств появилась возможность существенно упростить 
порядок расчета и сократить время на его выполнение. 

Постановка задачи 
Изменение выходных функциональных параметров гидропневмоагрегатов в 

процессе эксплуатации, связанное с изменением внутренних структурных параметров и 
техническо  
надежнос нических 
услови  функциональных параметров агрегата в процессе отработки установленного 
ресурс

льтатам ресурсных испытаний агрегатов или по результатам 
систематического контроля их параметров в эксплуатации при внедрении 
прогрессивных методов технического обслуживания и ремонта по техническому 
состоянию. 

Метод расчета 
Для определения вероятности нахождения функциональных параметров агрегата 

в пределах технических условий в период отработки установленного ресурса может 
быть использована следующая методика, применяемая на ряде предприятий-
разработчиков агрегатов авиационного гидропривода [2]. Суть ее заключается в 
следующем. 

Пусть выходные параметры гидравлического агрегата При 
контро араметров  в  моменты  времени  для группы из N агрегатов 

© Н.Н. Фатеева, 2014 

едение 
ез 

а
рным эксплуатационным издержкам (ремонт и восстановление), но и к более 

тяжким последствиям (невыполнение задачи, опасные ситуации, аварии). 
Математической основой теории надежности являются теория вероятностей и 

математическая статистика, математическая логика, теория случайных процессов, 
теория массового обслуживания, теория информации, т

го состояния деталей и узлов, может быть оценено параметрической
тью. Она определяется вероятностью невыхода за пределы тех

й
а (ресурса до первого ремонта или межремонтного). Такая оценка может быть 

также произведена по резу

: )(...,),(),( 21 tztztz k . 
ле  этих  п pttt ...,,, 21  
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получена следующая матрица значений параметров: 
⎞
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Для значений kzzz ...,,, 21  в каждом временном сечении pttt ...,,, 21  необходимо 

дать оценки математического ожидания и среднего квадратического отклонения: 
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где ljn  – число значений параметра lz , измеренных в данном временном сечении jt  
при kl ...,,2,1= . 

 полученным оценкам
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По  вычисляют вероятности соответствия выходных 
параметров агрегата заданным требованиям, полагая, что распределение параметров 
агрегата подчиняется нормальному закону: 
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где и  – ижние пределы контролируемых 
араметров ия. 

Результаты ых параметров 
агрегата заданным тр

вв
2

в
1 ...,,, kzzz  нн

2
н
1 ,...,, kzzz  верхние и н

; )(0 xF  – табулированная функция нормального распределен
 определения вероятностей соответствия выходн

ебованиям представляют в виде матрицы 

п
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тации 

ные 

технического состояния при проведении подконтрольной эксплуатации, представлены 
в таблице 1. 

в 

системы (выражение (1)). 
2) Для определения вероятности невыхода контролируемых параметров агрегата 
, …, за пределы технических условий по формуле (2) определяем значения 

аработках агрегата в 

Из вышеприведенного ясно, что метод определения вероятности нахождения 
функциональных параметров агрегата в пределах технических условий в период 
отработки установленного ресурса сложен для выполнения расчетов, так как имеет 
много переменных, учитывающих различные факторы. Поэтому применение 
программных средств помогает существенно упростить порядок расчета и сократить 
время на его выполнение. 

В качестве примера определим вероятность соответствия выходных параметров 
гидронасоса техническим условиям при проведении подконтрольной эксплуа
четырех установок [2]. 

Техническими условиями установлены следующие требования на выход
параметры насоса: подача насоса 1z  – не менее 650 см3/с; пульсация давления 
нагнетания 2z  – не более 2,5 МПа; внутренние утечки 3z  – не более 2,3 см3/с. 

Значения измеренных параметров насоса, полученные в процессе контроля его 

Расчет вероятности нахождения функциональных параметров агрегата 
пределах технических условий в период отработки установленного ресурса может быть 
с успехом выполнен в среде программного обеспечения MathCad. 

Перечислим расчетные зависимости обобщенного алгоритма-расчета «Оценка 
параметрической надежности» (для любой системы). 

1) Анализируя исходную информацию, задаем матрицу значений параметров 

1z , 2z kz  
математического ожидания параметров при различных н
эксплуатации: kz . 1z , 2z , …, 

3) По формуле (3) определяем значения среднего квадратического отклонени
параметров при различных наработках агрегата в эксплуатации: 1zs , 2zs ,…, zks . 

я 

метров агрегата 4) По полученным оценкам и, полагая, что распределение пара
подчиняется нормальному закону, определяем квантили нормального распределения: 

zis
ii zz −в

 или 
zis

5) В соответствии с таблицами параметров нормального распределения [3] по 

ii zz −н

 в зависимости от допустимых границ. 

значениям квантилей нормального распределения находим вероятности невыхода 
параметров агрегата за пределы технических условий для различной наработки. 

 
 

ISSN 2078-774X. Вісник НТУ «ХПІ». 2014. № 1(1044) 230 



ЕНЕРГЕТИЧНІ   ТА   ТЕПЛОТЕХНІЧНІ   ПРОЦЕСИ   Й   УСТАТКУВАННЯ 
 

Таблица 1 
Измеренные параметры насоса при проведении подконтрольной эксплуатации 

 
Значения параметров насоса Наработка Номер 

установки, ч установки 
1z , см3/с 2z , МПа 3z , см3/с 

0 2 
3 

668 
663 

2,32 
2,34 

1,20 
1,09 

1 670 2,41 1,12 

4 665 2,45 1,05 

1000 2 
3 
4 

666 
660 
664 

2,30
2,31 
2,41 

1,63 
1,55 

1 668 2,40 1,70 
 1,83 

2000 

1 
2 

664,5 
662 

2,40 
2,29 

1,83 
1,94 

3 
4 

657 
661,5 

2,31 
2,40 

1,75 
1,80 

4000 

1 
2 
3 

660 
657 
655 

2,39 
2,27 
2,29 

1,95 
2,02 
1,85 

4 657 2,38 2,05 

 
Результаты расчета 
Результаты расчетов вероятности нахождения функциональных параметров 

насоса в пределах технических условий в период отработки установленного ресурса 
получены в среде программного обеспечения MathCad и приведены в табл. 2. 

Таблица 2 
Результаты расчетов 

 

Оценка математического 
ожидания параметра 

Оценка среднего 
квадратического 

оклонения параметра 

Квантиль нормального 
распределения Наработка 

установки, ч 

6000 2 
3 
4 

653 
652 
654 

2,26 
2,27 
2,36 

2,12 
2,02 
2,21 

1 655 2,38 2,10 

3

3
в
3

zs
zz −

 
1

1
н
1

zs
zz −

 
2

2
в
2

zs
zz −

 3z , 
3см /с см /с МПа см /с 

1zs , 
3

2zs , 3zs , 
3

2z , 1z , 
3см /с МПа 

0 666,5 2,38 1,115 3,11 0,061 0,064 –5,306 1,967 18,52 
1000 664,5 2,355 1,678 3,42 0,058 0,119 –4,24 2,5 5,23 
2000 661,25 2,35 1,83 3,123 0,058 0,08 –3,602 2,586 5,875 
4000 657,25 2,33 1,97 2,06 0,061 0,089 –3,519 2,787 3,71 
6000 653,5 2,32 2,113 1,29 0,061 0,078 –2,71 2,951 2,397 

Примечание. Для параметров, которым заданы допустимые верхние границы, принимается −∞=
−

zi

ii

s
zzн

; 

для параметров, которым заданы допустимые нижние границы, принимается −∞=
−

zi

ii

s
zzв

. 

Анализ полученных результатов 
В соответствии с таблицами параметров нормального распределения [3] по 

значениям квантилей нормального распределения находим вероятности невыхода 
параметров агрегата за пределы технических условий для различной наработки 
(таблица 3). 
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Таблица 3 
Вероятность невыхода параметров агрегата за пределы технических условий 

 пределах 
 

Вероятность нахождения параметров насоса в заданныхНаработка
установки, 

 
ч 3zP  1zP  2zP  

0 0,99999995 0,9755 0,999999999 
1000 0 0,999999993 ,99999 0,9913 
2000 0 0,999999995 ,99985 0,9952 
4000 0,9998 0,99735 0,9999 
6000 0, 0,99175 9967 0,99815 

 
Анализ полученных ре а высокую параметрическую 

адежность гидронасоса, проходившего подконтрольную эксплуатацию. 
Выводы 
Если полученные результаты не удовлетворяют техническим условиям, то 

роизводится корректировка исходных данных. При этом, поскольку известна 
труктура формирования показателей надежности, можно указать оптимальные 
арианты – за счет каких элементов и насколько необходимо изменить исходные 
араметры (материалы, смазку, размеры и конструкцию агрегата и т.п.) [4]. 

Оценка тов позволяет 
осуществить рацион аметров, подобрать 
оответствующие материалы и элементы реализаций схем. 

Оператив  элементов 
идропневмоагрегатов позволяют обоснованно принимать прогрессивные 
онструктивные и технологические решения для повышения надежности элементов, 
гарантируя тем самым оптимальные показатели новой конструкции. 
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Розглянуто питання розрахунку параметричної надійності гідропневмоагрегатів. Запропоновано 
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УДК 621.3.013.22 
 
Е.И. БАРИЛЮК, аспирант Национального авиационного университета, Киев 
 
РОЛЬ ДЕМПФИРОВАНИЯ В СНИЖЕНИИ СКОРОСТИ ИЗНОСА 
УПЛОТНИТЕЛЬНЫХ ПОВЕРХНОСТЕЙ МАЛОГАБАРИТНОГО 
ЭЛЕКТРОМАГНИТНОГО КЛАПАНА 

 
Показано зависимость рабочих характеристик затворного узла электромагнитного клапана с 

уплотнением металл по металлу от наличия демпфирования кинетической энергии элементов подвижной 
системы трубопроводной арматуры. Рассчитан коэффициент динамичности в малогабаритных 
электромагнитных пневмоклапанах. Проведено экспериментальное исследование зависимости износа от 
наличия демпфирования в затворном узле. Для визуализации деформации проведено численное 
моделирование износа элементов перекрывного уплотнения. В результате получена картина деформации 
золотника и седла при условии нагружения уплотнительной пары с демпфированием в затворном узле и 
без него. 

Ключевые слова: пневмоклапан, уплотнение, трубопроводная арматура, демпфирование. 
 

Введение 
Пневмо- и гидроклапаны с электромагнитным приводом (ЭМК) являются 

устройствами для реализации управляемого движения рабочего тела в системах 
оборудования космических и авиационных летательных аппаратов. 

Разработка рациональных конструкций затворов арматуры высокого давления в 
первую очередь связана с решением проблем циклической прочности и герметичности 
уплотнительного контакта. Одновременное их обеспечение на требуемом уровне 
является задачей оптимального выбора параметров затворов арматуры. Минимизация 
отношения максимальных значений напряжений и контактного давления является 
важной задачей для уменьшения вероятности отказа изделий запорной арматуры. 

Отличительной чертой взаимодействия элементов подвижной части ЭМК 
являются значительные динамические нагрузки и высокая скорость изменения 
начального состояния этих элементов, что часто заканчивается отказами ЭМК. 
Практика эксплуатации и анализ причин аварийных ситуаций, имевших место на 
объектах промышленности, свидетельствуют, что количество событий, связанных с 
неисправностью арматуры, составляет около 35 % от общего количества [1]. 

Одним из путей повышения надежности запорной арматуры является рассеяние 
кинетической энергии подвижной системы клапана, что обеспечивается 
использованием в конструкции клапана демпферного элемента. В основу положена 
гипотеза о преимущественном влиянии удельной потенциальной энергии изменения 
формы. Так, опасное состояние материала при сложном напряженном состоянии 
наступает тогда, когда удельная потенциальная энергия изменения формы достигает 
величины, соответствующей пределу текучести при простом растяжении. 

Учитывая то, что в управляемой и автоматической запорной арматуре затвор 
работает с ударами, для его длительной работоспособности важно оценить 
динамическую характеристику уплотнения. Как показывают исследования 
А.М. Долотова [2], в клапанах с жестким затвором большой коэффициент 
динамичности. Это приводит к быстрому разрушению элементов конструкции клапана. 
Как показано в [3], количественная величина коэффициента динамичности, которая 
зависит от жесткости звеньев и демпфирующих способностей конструкции, напрямую 
влияет на ресурс изделия. Если уровень амплитуд переменных напряжений достаточно 

© Е.И. Барилюк, 2014 
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большой, то в элементах механических систем происходит накопление усталостных 
повреждений, образование и развитие усталостной трещины, что заканчивается 
разрушением. 

Это обуславливает необходимость проведения исследований процесса 
деградации затворного узла трубопроводной арматуры с уплотнением типа «металл-
металл». 

Цель исследований 
Целью исследований является оценка зависимости скорости деградации 

золотника и седла малогабаритного электромагнитного пневмоклапана с жестким 
уплотнением. Электромагнитный привод обеспечивает высокие эксплуатационные 
качества ЭМС, так как имеет наивысшую производительность, позволяет 
дистанционное управление и многократное срабатывание и простоту конструкции по 
сравнению с другими типами привода. Однако результатом высокого быстродействия 
является ударный принцип действия, что приводит к высоким динамическим нагрузкам 
на уплотнительную пару. Удар запорного элемента о седло клапана создает 
значительное усилие, пропорциональное массе и скорости перемещения якоря и штока 
и обратно пропорциональное продолжительности удара. В клапанах с металлическим 
уплотнением, с учетом твердости золотника и седла, это приводит к значительному 
снижению ресурса клапана, поскольку коэффициент динамичности в таких ЭМК 
достигает 70 [2]. Для уменьшения уровня коэффициента динамичности, используется 
демпфирования. Однако на сегодня исследована лишь работа электромагнитных 
клапанов с резиновыми и резино-полимерными уплотнительными элементами [4]. 

При этом в современном арматуростроении, особенно для работы в агрессивных 
средах, используются уплотнения, в которых запирающий элемент выполнен 
коническим, а седло – в виде прямоугольного элемента из химически устойчивых 
материалов, например, нержавеющей стали 08Х18Н10Т [2]. По сравнению с другими 
уплотнениями «металл–металл», такое уплотнение имеет ряд преимуществ, а именно 
[5]: 

• усилие герметизации меньше за счет малой площади контакта; 
• контактное давление равномерно распределяется по периметру; 
• не требуется притирка и доводка уплотнения; 
• снижаются требования к точности монтажа и сборки и др. 
Однако широкому распространению таких уплотнений в значительной мере 

мешает сложность определения рациональных размеров седла и золотника, особенно 
такого, которое работает в условиях ударного нагружения. 

В связи с этим актуальным является установление влияния демпфирования на 
запорный узел электромагнитного клапана. 

Постановка задачи 
Для этой цели была создана установка для динамического нагружения образцов 

золотника и седла с уплотнением «металл по металлу». Она представляет собой 
малогабаритный электромагнитный клапан, использующийся в авиакосмической 
технике (рис. 1). 

В ходе эксперимента образцы из нержавеющей стали 08Х18Н10Т (рис. 2) 
нарабатывали определенное число циклов «открыто–закрыто». Через регулярные 
интервалы времени замерялась протечка воздуха через клапан. 

Эту деформацию можно уменьшить, если рассеивать часть кинетической 
энергии через упругую деформацию специального элемента. В роли такого демпфера 
выступало кольцо из резины толщиной 1 мм (рис. 3). 
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Рис. 1 – Схема экспериментальной установки: 

1 – золотник;  2 – якорь;  3 – шток;  4 – катушка 
Рис. 2 – Схема испытуемых образцов золотника и 

седла:  1 – золотник;  2 – седло 
 

После его установки в клапан под 
стопорную шайбу, была установлена 
новая пара образцов, которые прошли 
наработку числа циклов «открыто–
закрыто». Для них также производились 
замеры протечки через клапан. 

Чтобы визуально показать 
деформационную картину поверхностей 
уплотнения, было проведено численное 
моделирование трехмерных моделей 
образцов в программном пакете 
Ansys v12.1 (рис. 4). 

 

 
а 

 
б 

Рис. 4 – Деформация элементов уплотнения клапана после наработки 300 тыс. циклов: 
а – золотник;   б – седло 

 
Результаты исследований 
Было установлено, что демпфирование позволяет уменьшить скорость износа 

золотника и седла. Это видно по скорости изменения протечки в клапане с ростом 
числа наработанных циклов (рис. 5). 

Вид полученных экспериментальных зависимостей говорит о том, что 
демпфирующий элемент позитивно влияет на ресурс элементов клапана. Благодаря ему 
кинетическая энергия подвижной системы клапана рассеивается через упругую 
деформацию. Тем самым уплотнительные поверхности испытывают меньшие 

 
Рис. 3 – Схема установки демпфирующего элемента: 

1 – стопорная шайба;   2 – прижимная шайба; 
3 – демпфирующий элемент;   4 – якорь;   5 – шток; 

6 – буферная пружина 
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напряжения и меньше деформируются. Это подтверждают проведенные исследования 
микронеровностей поверхности образцов (рис. 6). 

Замеры для снятия профилограммы проводились в четырех диаметрально 
противоположных местах на рабочем пояске уплотняющей поверхности. Как видно на 
рис. 6, образец, который работал без демпфирующего элемента, имеет более высокий 
износ. 

  
а б 

Рис. 5 – Зависимость скорости изменения протечки от числа наработанных циклов: 
а – образец из нержавеющей стали 08Х18Н10Т;   б – образец из титана ВТ1-0; 

 
Средняя глубина выработки после наработки 300 тыс. циклов «закрыто–

открыто» составила около 19 мкм. В то же время образец, работавший при 
установленном демпфирующем элементе, имеет среднюю глубину износа около 
13 мкм. Таким образом, согласно литературным источникам, в схеме, где присутствует 
демпфирующий элемент, коэффициент динамичности был ниже. 

 

  
а б 

Рис. 6 – Профилограмма поверхности контакта после наработки 300 тыс. циклов: 
а – без демпфирования;   б – с демпфирующим элементом 

 
Чтобы рассчитать коэффициент динамичности при срабатывании клапана, 

воспользуемся формулой 

ст

2

д 2
11

δ
++=

g
VK ,                                                       (1) 

где V – скорость перемещения подвижной системы клапана; g – ускорение свободного 
падения; δBстB – деформация конструктивного элемента. 

Для используемого в эксперименте клапана согласно формуле (1) при 
отсутствии демпфирующего элемента коэффициент динамичности получается равным 
KBд B = 35,45. После установки демпфирующего элемента, коэффициент динамичности 
значительно снижается и равняется К Bд B = 29,50. Таким образом, установка 
демпфирующего элемента в конструкции клапана позволяет снизить скорость 
деградации его элементов уплотнения. 
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Выводы 
В данной статье было показано степень влияния наличия демпфирующего 

элемента в конструкции клапана на скорость изменения его рабочих характеристик в 
процессе наработки. Установлено, что демпфирующий элемент значительно снижает 
коэффициент динамичности системы и, как следствие, максимальные нагрузки на 
элементы уплотнения. При этом не требуется значительное изменение конструкции 
электромагнитного клапана. 

Как следствие, введение демпфирующего элемента в подвижную систему ЭМК 
является оптимальным вариантом с точки зрения уменьшения износа и сохранения 
массогабаритных характеристик изделия. Величина коэффициента динамичности 
клапана напрямую влияет на ресурс поверхностей уплотнения. Установлено, что 
снижение коэффициента динамичности на 16,7 % позволяет замедлить скорость 
деградации уплотнительной группы исследуемого клапана (см. рис. 5). Это объясняется 
тем, что часть кинетической энергии движения подвижной системы клапана 
рассеивается через упругую деформацию демпфера. Тогда как при большом 
коэффициенте демпфирования энергия тратится на пластическую деформацию 
уплотнительного пояса. В дальнейшем это ведет к росту негерметичности и 
невыполнению клапаном своих задач. 
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Показано залежність робочих характеристик затворного вузла електромагнітного клапана з 

ущільненням метал по металу від наявності демпфірування кінетичної енергії елементів рухомої системи 
трубопровідної арматури. Розрахований коефіцієнт динамічності в малогабаритних електромагнітних 
пневмоклапанов. Проведено експериментальне дослідження залежності зносу від наявності 
демпфірування в затворному вузлі. Для візуалізації деформації проведено чисельне моделювання зносу 
елементів перекривного ущільнення. У результаті отримана картина деформації золотника і сідла за 
умови навантажування ущільнювальної пари з демпфіруванням в затворному вузлі і без нього. 

Ключові слова: пневмоклапан, ущільнення, трубопровідна арматура, демпфірування. 
 
Thi article shows the dependence of shutter unit performance of solenoid valve with metal on metal 

sealing on the presence of damping elements which reduce the kinetic energy of the moving valve-assembly. The 
dynamic factor in small electromagnetic pneumatic valve was calculated. An experimental study of wear 
dependency on the presence of damping of valve slide was conducted. To visualize the deformation a numerical 
simulation of sealing elements wear was conducted. The result is a pattern of deformation for valve and seat with 
and without damping element. 

Keywords: pneumatic valves, seals, valves, damping. 


	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\1.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\2.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\3.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\4.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\5.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\6.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\7.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\8.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\9.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\10.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\11.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\12.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\13.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\14.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\15.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\16.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\17.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\18.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\19.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\20.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\21.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\22.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\23.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\24.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\25.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\26.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\27.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\28.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\29.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\30.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\31.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\32.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\33.pdf
	\\It02\папка для обмена\Ira\Pdf1\34.pdf
	ЗМІСТ
	ЗМІСТ



