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О. Л. ШУБЕНКО, О. П. УСАТИЙ, М. Ю. БАБАК, Я. Б. ФОРКУН, О. В. СЕНЕЦЬКИЙ 

ВИЗНАЧЕННЯ ОПТИМАЛЬНОЇ ПОТУЖНОСТІ АБСОРБЦІЙНОГО ТЕПЛОВОГО НАСОСУ ПРИ 
ІНТЕГРАЦІЇ ДО ТЕПЛОВОЇ СХЕМИ ПТ-60/70-130/13 

Вирішується задача визначення оптимальної теплової потужності абсорбційного теплового насоса з паровим нагріванням при 
одноступеневій регенерації (СОР = 1,71). Розглядуваний тепловий насос інтегрований в теплову схему парової турбіни ПТ-60/70-130/13. 
Графік теплопостачання для даного паротурбінного циклу становить 150/70 °С. Також установкою виробляється пар на технологічні 
потреби. Визначення теплових та витратних характеристик абсорбційного теплового насоса здійснюється з використанням побудованої та 
запропонованої апроксимаційної математичної моделі. На підставі проведеного аналізу та наявного досвіду сформульовано оптимізаційну 
задачу. Функцією мети є вибір оптимальної потужності інтегрованого абсорбційного теплового насоса за умови оптимальної витрати 
енергетичного палива. Пошук оптимальної теплової потужності абсорбційного теплового насоса здійснювався за умови відпуску пари через 
регульований виробничий відбір турбіни з параметрами 1,296 МПа, 280 °С. Були розглянуті варіанти для змінної витрати пари на 
технологічні потреби (0, 20, 50 та 80 т/год). Умовою була постійність витрати протягом року. Отримані результати показали, що щодо всіх 
розглянутих режимів завантаження турбіни, оптимальне значення потужності абсорбційного теплового насоса є ідентичним і становить 
~ 17,25 МВт. Розрахункові дослідження показали, що за вартості електроенергії 0,13 дол./(кВт·ч) та умовного палива 309 дол./т енергоблок з 
турбіною ПТ-60/70-130/13 та інтегрований абсорбційний тепловий насос (тепловою потужністю 15–18 МВт) при виробничому навантаженні 
понад 20 т/год пари, а також витраті оборотної мережної води на теплопостачання понад 1550 т/год дозволить отримати окупність проекту 
енергозбереження менше 3 років. Наступним позитивним ефектом є те, що економія палива дозволяє знизити викиди СО2 на 9321 т і NOx на 
48 т. За результатами досліджень спостерігаємо позитивний екологічний ефект від інтеграції абсорбційного теплового насоса в існуючу 
теплову схему. 

Ключові слова: парова турбіна, абсорбційний тепловий насос, гаряче водопостачання, теплова схема, енергозбереження, оптимізація, 
прибуток, простий термін окупності. 

O. SHUBENKO, O. USATYI, M. BABAK, YA. FORKUN, O. SENESTKYI 
DETERMINING THE OPTIMUM POWER OF AN ABSORPTION HEAT PUMP WHEN IT 
INTEGRATING TO PT-60/70-130/13 THERMAL SCHEME 

The problem of determining the optimal thermal power of an absorption heat pump with steam heating at one-stage regeneration (COP = 1.71) is 
solved. The heat pump is integrated into the thermal scheme of PT-60/70-130/13 steam turbine. The heat supply schedule for this steam turbine cycle 
is 150/70 °С. The installation also produces steam for technological needs. The thermal and flow rate characteristics of an absorption heat pump are 
determined using the constructed and proposed approximation mathematical model. Based on the analysis and existing experience, an optimization 
problem was formulated. The goal function is to select the integrated absorption heat optimal power pump with the condition of optimal energy fuel 
consumption. The search for the optimal thermal power of an absorption heat pump was carried out under the condition of steam release through a 
controlled production turbine extraction with parameters of 1.296 MPa, 280 °C. Options for variable steam consumption for process needs (0, 20, 50 
and 80 t/h) were considered. The condition was constancy of consumption throughout the year. The results obtained showed that, relative to all 
considered turbine loading modes, the optimal power value of the absorption heat pump is identical and amounts to ~ 17.25 MW. Calculation studies 
have shown that at a cost of electricity of 0.13 USD/(kWh) and equivalent fuel of 309 USD/t, a power unit with PT-60/70-130/13 turbine and an 
integrated absorption heat pump (thermal power 15–18 MW) with a production load of more than 20 t/h of steam, as well as a consumption of recycled 
network water for heat supply of more than ~ 1550 t/h, the payback of the energy saving project will be achieved in less than 3 years. The next positive 
effect is that fuel savings can reduce CO2 emissions by 9321 tons and NOx by 48 tons. According to research results, we observe a positive 
environmental effect from the integration of an absorption heat pump into the existing thermal scheme. 

Keywords: steam turbine, absorption heat pump, hot water supply, thermal scheme, energy saving, optimization, profit, simple payback period. 

Вступ. До теплових потоків, що є у складі 
турбогенератора електростанції можна віднести: 
димових газів, води охолодження конденсатора 
(парової турбіни), генератора та системи змазки. У 
більшості випадків вони розсіюються до 
навколишнього середовища. 

Що стосується парової турбіни ПТ-60/70-130/13 
ЛМЗ [1], то потужність потоку охолоджуючої води 
конденсатора за умови номінального навантаження 
Qн к ~ 6,3 Гкал/год (витрата пари ~12 т/год), сумарна 
потужність систем охолодження змазки (СОЗ) і 
генератора (СОГ) QСОМ+СОГ ~ 0,47 МВт. Як наслідок в 
градирні в атмосферу скидається QΣ ~ 6,7 Гкал/год 
теплоти. 

Сучасним енергоощадним підходом при 
утилізації QΣ є інтеграція до теплової схеми (ТС) 
енергоблоку абсорбційного теплового насоса (АБТН). 
Відповідні проекти реалізовані у багатьох провідних 
державах. Це забезпечує прибуток за рахунок економії 

палива, води й поліпшення екологічного стану 
навколишнього середовища. У Китаї впровадження 
АБТН на ТЕЦ визначається на законодавчому рівні 
[2, 3]. В Україні впроваджувати АБТН на ТЕЦ 
КП «КИЇВТЕПЛОЕНЕРГО» лише планується [4]. 

Дослідженням з енергозбереження при інтеграції 
АБТН з паровим обігрівом у ТС парових турбін 
приділяється чимало уваги: [1, 5–10], в тому числі і 
українськими фахівцями [11–13]. 

При дослідженні інтеграції АБТН до складу ТС 
турбоустановок, як в нашій роботі [13] так й інших, 
недостатньо уваги приділено питанням вирішення 
оптимізаційних завдань з вибору: потужності 
теплонасосної установки (ТНУ), дослідження режимів 
її функціонування. 

Мета роботи. Визначити оптимальну теплову 
потужність і режими роботи АБТН при інтеграції його 
до технологічної ТС паротурбінної установки, та 
оцінити робочі умови навантаження турбінного циклу, 
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які при цінах на енергоносії в Україні дадуть підстави 
для реалізації такого енергоощадного заходу. 

Загальні характеристики АБТН. Найпростіший 
АБТН з паровим обігрівом при одноступінчастій 
регенерації (або термотрансформатор, що понижує) 
являє собою поєднання чотирьох теплообмінників, 
розміщених в одному інтегрованому корпусі [14]. 

Два теплообмінники (генератор і конденсатор) 
працюють при більш високому тиску, їх 
призначення – отримати легко киплячу рідину (воду); 
два інших теплообмінника (випарник і абсорбер) – 
при зниженому тиску, відводять теплову енергію від 
джерела, і перетворюють отриманий пар в компонент 
рідкого розчину, див. [14]. 

Ефективність АБТН оцінюється коефіцієнтом 
перетворення μ (або COP), який визначається 

COP = QАБТН / Qh, 

де QАБТН, Qh – кількість теплоти, яка відводиться від 
ТНУ (далі використовується) і відповідно та, яка його 
обігріває. 

Основні переваги АБТН: 
- джерелом теплоти, що гріє, можуть виступати 

гарячі технологічні рідини, вода, гази, водяна пара; 
- у якості теплоносія, що нагрівається, можуть 

використовуватися любі джерела з температурою 
до + 60 °С; 

- триваліший термін експлуатації ніж у 
парокомпресійного теплового насосу; 

- не використовуються відносно дорогі і шкідливі 
аміак і фреони; 

- висока надійність (немає рухомих частин), 
відсутні вібрація і шуми; 

- менші витрати на експлуатацію (після 3 років 
роботи не потрібен капітальний ремонт та заміна 
масла). 

До недоліків АБТН відносять: 
- періодичність роботи призводить до витрат 

додаткової енергії на нагрів / охолодження не тільки 
сорбенту, а й корпусу адсорбера; 

- відносно невисокі параметри потоку теплоти, 
що виходить (до + 90 °С), і як наслідок – рівень 
ефективності; 

- досить високі металоємність (частина 
теплообмінників знаходиться під розрядженням) і, як 
слідство – капітальні витрати. 

Вибір об'єкту дослідження інтеграції АБТН у 
ТС турбіни. Аналіз стану проблеми показав, що 
найбільш перспективними для впровадження АБТН 
до складу ТС парової турбіни є потужні «Т» та «ПТ» 
турбіни [12], які працюють з великим тепловим 
навантаженням (при морозі у кілька градусів 
необхідно включати піковий водогрійний котел 
(ПВК), при цьому парова турбіна працює з 
зафіксованою електричною потужністю, що є 
сприятливим для ТНУ). 

Перспективними об'єктами для досліджень з 
інтеграції АБТН в Україні слід вважати парові турбіни 
ПТ-60/70-130/13 та Т-110/120-130 (відносно потужні 
та розповсюджені: перших – три і достатньо близьких 
до них ПТ-60-90/13 – сім, а других – вісім). В цій 

роботі в якості такого об'єкту обрано турбіну  
ПТ-60/70-130/13 (ПТ-60) – найбільш тиражну серед 
виготовлених в радянський час (більш ніж 100 од.). 

Парова турбіна ПТ-60 з конденсаційної 
установкою і двома регульованими відборами пари, 
являє собою двоциліндровий одновальний агрегат 
(циліндри високого і низького тиску, останній 
включає дві частини: середнього і низького тиску, 
відповідно ЧСТ та ЧНТ). 

ПТ-60 має 7 відборів пари, два з яких 
регульовані, 3 підігрівача високого тиску (ПВТ) і 
4 підігрівача низького тиску (ПНТ), і має такі основні 
характеристики [15]: 

- номінальна потужність турбіни 60 МВт; 
- число оборотів 3000 об/хв; 
- параметри свіжої пари перед стопорним 

клапаном: тиск P0 = 12,75 МПа, температура 
T0 = 565 °С; 

- максимальна витрата пари у голову турбіни 
[Gт]мах = 387 т/год; 

- максимальний пропуск пари в конденсатор 
[Gк]мах = 160 т/год. 

Тиск пари регульованих відборів: 
- виробничого 0,686–1,666 МПа; 
- теплофікаційного 0,0294–0,147 МПа. 
Мінімальний пропуск пари в ЧНТ при закритій 

поворотній регулюючій діафрагмі (ПРД) з тиском в 
камері відбору 0,0196 МПа становить при ущільненій 
діафрагмі 10 т/год ПТ-60 в Україні радянського 
виробництва, у них ПРД не ущільнена, витрата пари в 
ЧНТ перевищує 24 т/год. 

Математичні моделі АБТН та ТС турбіни на 
базі заводських характеристик. В загальному 
випадку моделювання теплообмінних процесів в 
АБТН є складним, оскільки ТНУ включає 
теплообмінники, де протікають процеси абсорбції – 
десорбції, потрібні знання характеристик кожного з 
елементів машини, термодинамічних властивостей 
теплоносіїв, їх витрат [14]. 

АБТН працює з трьома потоками енергоносіїв, в 
умовах електростанції при паровому обігріві це: 

- водяна пара з витратою Gh, що гріє ТНУ 
(береться з відбору турбіни, у випадку ПТ-60 з 
виробничого), з початковими параметрами: тиск Ph1 
0,14–0,6 МПа, температура th1 130 – 165 °С; 

- технічна вода з витратою Gs з початковою 
температурою ts1 + 7–35 °С, теплота якої утилізується 
(циркуляційна вода (ЦВ) систем охолодження: 
конденсатора, СОЗ та СОГ); 

- вода з витратою Gw з початковою температурою 
tw1, що нагрівається (зворотна сітьова вода (ЗСВ), вода 
підживлення турбоустановки та тепломережі), 
температура якої на виході з ТНУ tw2 не перевищує 
90 °С. 

Для моделювання характеристик АБТН були 
використані: криві продуктивності ТНУ Корпорації 
Broad, Китай, (див. рис. 1), номограми СКБ 
«Теплосибмаш» (див. рис. 2), та загальні 
характеристики їх ТНУ. 

Для кожного з тисків пари Ph1 i = 0,1; 0,2; 0,3; 0,4; 
0,5 та 0,6 МПа (див. рис. 1), що гріє ТНУ, для відомих 
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температур: ЦВ, яка охолоджується, на виході з ТНУ 
ts2 j (15; 20; 25; 30 та 35 °С) та ЗСВ, яка нагрівається, 
на вході в ТНУ tw1 k (40; 50; 60 та 70 °С) були визначені 
tw2 i, j, k. Таблиця останніх є основою інтерполяційного 
алгоритму, який реалізує залежність 

tw2(Ph1, ts2, tw1).         (1) 

Залежності на номограмах (рис. 2, а і б) мають 
лінійний характер, тому для апроксимації кожної з 4-х 
прямих з правої частини та 5-х з лівої достатньо 
задати координати двох точок. Таблиця значень цих 
базових точок покладена в основу інтерполяційного 
алгоритму, який реалізує залежність 

АБТНQ (ts2, tw1, tw2).    (2) 

 
Рис. 1. Криві продуктивності АБТН Корпорації Broad з 
відображенням параметрів функціонування ТНУ [16]: 

── – АБТН обігрівається парою з нормативними 
параметрами: 0,5 МПа, 149 °С 

  
а б 

Рис. 2. Зміна відносної теплової продуктивності АБТН Q  
(а) та температури охолодженої води після ТНУ ts2 (б) в 

залежності від температур води, що нагрівається: tw1 – на 
вході, tw2 – на виході з ТНУ [17] 

Для інтерполяції по базових точках при 
визначенні tw2 та АБТНQ  використовувалася одномірна 
кубічна сплайн інтерполяція. 

Крім цього з використанням даних про 
характеристики АБТН Корпорації Broad з COP = 1,71 
(див. табл. 1) побудовано апроксимаційні вирази в 
залежності від Qн АБТН у кВт для визначення: 

- втрат тиску для теплоносіїв ТНУ: того, який 
охолоджується ΔPs, і того, який нагрівається ΔPw; 

- нормативних витрат теплоносіїв АБТН: Gh н, 

Gs н, Gw н того, що гріє, того, що охолоджується та 
того, що нагрівається; 

- для визначення електричної потужності Nе АБТН, 
яку потребляє АБТН. 

Таблиця 1 – Характеристики потужних АБТН з паровим 
обігрівом з одноступінчастою схемою регенерації 

китайської Корпорації Broad марки BDS [16] 
(Δtw = tw2 – tw1 = 30 °С) 

Теплова 
потужність 

Qн АБТН / 
Qs, кВт 

ЦВ: ЗСВ: Витрати: 
Gs, 

год
м 3

 

ΔPs, 
кПа 

Gw, 

год
м 3

 

ΔPw, 
кПа 

Gh, 

год
кг

 

NАБТН, 
кВт 

16947 / 
6980 15188 58 1200 83 486 38,8 

22595 / 
9304 20240 58 1600 83 648 50,4 

28244 / 
11630 25315 58 2000 83 810 52,4 

 
Номінальні параметри теплоносіїв: 
- температури води, вхід / вихід: тієї, що 

охолоджується, 30 / 25 °С (Δts = 5 °C); тієї, яка 
нагрівається 50 / 80 °С; 

- тиск пари, що гріє, 0,5 МПа абс. 
На базі (1), (2), перелічених апроксимаційних 

виразів та рівнянь збереження було побудовано 
алгоритм і програмні засоби (реалізовані на фортрані 
G95) з визначення характеристик АБТН. 

Моделювання ТС ПТ-60 реалізовано 
енергетичним методом [18, 19]. До особливостей 
моделювання, які пов'язані з бажанням наблизити 
результати розрахунків до дійсних, слід віднести 
використання заводської апроксимації NЧНТ = FN(GЧНТ) 
для визначення NЧНТ − потужності частини низького 
тиску (ЧНТ) в залежності від витрати пари на вході в 
неї GЧНТ (див. формулу на рис. 3). 

При інтеграції АБТН у ТС турбіни слід 
збільшувати тиск пари в конденсаторі Pк порівняно з 
нормативними 0,04 ата, для яких визначена залежність 
на рис. 3. Це призвело до необхідності робити 
поправку до NЧНТ від Pк. 

 
Рис. 3. Внутрішня потужність ЧНТ ПТ-60 в залежності від 

витрати пари по заводських даних [14] 

Ця поправка визначається з подоби трикутників, 
що відображують процес розширення пари у ЧНТ в IS 
діаграмі при нормативному значенні тиску і 
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реальному, дає змогу встановити множник до NЧНТ, 
що враховує зміну Pк. 

Розглянуті особливості моделювання ПТ-60 
знайшли відображення в програмному комплексі з 
розрахунку ТС парової турбіни, що розроблений в 
ІПМаш ім. А. М. Підгорного НАН України. 

Постановка і розв'язання завдання з вибору 
оптимальної потужності АБТН. В загальному 
вигляді задача оптимізації функціонування ТС парової 
турбіни з інтегрованим АБТН при змінних у часі 
режимах експлуатації є достатньо складною [19]. 
Вибір критерію якості (це показано, наприклад, у [7]) 
відчутно впливає на результати визначення 
оптимальної потужності АБТН. 

Інтеграція АБТН в першу чергу впливає на 
зменшення кількості палива, що спалюється на ТЕЦ. 
Тому і критерієм ефективності оптимізаційної задачі з 
вибору потужності ТНУ далі обрано цей показник, 
який не потребує додаткових розрахунків. 
Традиційний вибір в якості критерію питомої витрати 
палива на тепло, зараз не є обов'язковим у зв'язку із 
переходом до вільного ціноутворення відповідно до 
Закону України «Про ринок електричної енергії». 

Традиційна технологія її вирішення базується на 
переході від змінних у часі функцій до осереднених 
характеристик. 

Після осереднення у часі температур зовнішнього 
повітря (переходу до середньо-місячних температур 

.
c

з пt


 тривалістю τ  і відповідно значень параметрів 
замість функцій) завдання з визначення оптимальної 
потужності АБТН, який інтегрований до ТС парової 
турбіни і забезпечує мінімальні річні витрати 
умовного палива BΣ АБТН, формулюються таким чином: 

знайти 

м.оп 1

АБТН н АБТН т ,
1

min( ( , , , ) τ );
n

j j o j z r j
j

B Q G x z
+

Σ
=

⋅∑    (3) 

н АБТН т ,( , , , ) ;o j z rν Q G x z V∈    

min max ,V VK V K≤ ≤ <∞  

де Qн АБТН – номінальна теплова потужність АБТН, 
оптимальне значення якої шукається; 

Gт j – витрата пари в голову турбіни ПТ-60 у j-й 
місяць опалювального сезону є параметром, 
визначення якого дає змогу розв'язати стан ТС; 

н АБТН т ,( , , , )o j z rν Q G x z    – вектор функціональних 
обмежень; 

V – область існування функціональних обмежень; 
min max,V VK K  – границі існування обмежень. 

Маємо такий вектор змінних режимних 
параметрів, якими слід керувати: 

o.rx = {Pк j, Ph j} + {Pk міжоп, Ph міжоп}, j = 1, 2, ..., nм. оп, 

де тиски Pк j – пари у конденсаторі (при інтеграції 
АБТН за рахунок його вибору забезпечується 
ефективна робота ТНУ); Ph1 – пари, що гріє АБТН; 
nм. оп = 6 місяців – тривалість сезону опалення в 
Україні. 

Маємо також задані вектори: 
c

з.пt


= {
.з.п 1 з.п 2 з.п. з.п міжоп, ,..., ,

м оп

с с с с
nt t t t } – середньомісячних 

температур зовнішнього повітря у °С; 
τ = {τI, τII, τIII, τIV-X, τXI, τXII, τміжоп} = {744, 672, 

744, 732, 720, 744, 4404} – термінів тривалості стояння 
.
c

з пt


 (січень – половини квітня і жовтня – грудень) у 
год; 

.z rz = {Pвироб, Gвироб, Gзсв, … } – вектор заданих 
незмінних режимних параметрів, 
де Pвироб, Gвироб – тиск і витрата пари у регульований 
виробничий відбір ПТ-60 (далі вважається, що 
Pвироб = 1,296 МПа, а Gвироб незмінна для одного 
варіанту вирішення задачі (3) як і потужність 
теплопостачання парою з цього відбору Qвироб = const, 
Gзсв – витрата ЗСВ, ще включає ~ 40 характеристик 
(ККД елементів ТС, тиск у деаераторах, відносні 
втрати: тиску у елементах ТС, в ущільненнях і таке 
інше). 

Функція мети задачі (3) має адитивні властивості, 
що дає змогу записати 

м.оп

м.оп

1

АБТН н АБТН т ,
1

1

 АБТН н АБТН т ,
1

min( ( , , , ) τ )

min( ( , , , ) τ ).

n

j j o j z r j
j

n

j j o j z r j
j

B Q G x z

B Q G x z

+

Σ
=

+

Σ
=

⋅ =

= ⋅

∑

∑

 

 
   (4) 

Зазначимо, що міжопалювальний сезон в Україні 
триває в середньому ~ 4404 год, потужна «ПТ» або 
«Т» турбіна в цей час на ТЕЦ перебуває в одній з 
зазначених ситуацій: 

- працює на ГВП (як правило з частковим 
навантаженням) або у конденсаційному режимі (якщо 
паливо – вугілля); 

- не працює (нема потреби включати при 
наявності на ТЕЦ кількох турбін, бо теоретично по 
підручниках теплове навантаження ГВП у 5–6 разів 
менше ніж при опаленні). 

По попередніх розрахунках, якщо робота ПТ-60 з 
інтегрованим АБТН у міжопалювальний сезон на ГВП 
можлива, то дає непоганий прибуток, але є темою 
іншого дослідження. 

Далі розв'язання задачі (4) будемо розглядати 
тільки для опалювального сезону. 

Схема інтеграції АБТН у ТС ПТ-60 представлена 
на рис. 4 (принципову ТС цієї турбіни див. [14]). Як 
видно з цієї схеми, пара для обігріву АБТН береться з 
регульованого виробничого відбору ПТ-60, який 
працює з тиском ~ 1,296 МПа. ТНУ обігрівається 
парою з тиском 0,233 МПа, яка поступає з вихлопу 
УПГМ потужністю 1 МВт, що встановлюється для 
енергозбереження. 

З урахуванням (4) задача пошуку оптимальної 
потужності АБТН, що працює у складі ТС ПТ-60 в 
оптимальному режимі в опалювальний сезон, 
зводиться до розв'язання 6 (по кількості nм.оп) 
допоміжних оптимізаційних задач, при вирішенні 
кожної із яких Nн АБТН та .z rz  вважаються заданими. 
Критерієм якості такої задачі є кількість палива, яка 
спалюється за місяць, для забезпечення роботи ТС 
турбіни з інтегрованим АБТН. 
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Рис. 4. Схема системи охолодження конденсатору турбіни ПТ-60 при інтеграції АБТН потужністю 17 МВт: 

АБТН: А – абсорбер, Г – генератор, В – випарник, К – конденсатор, ОК – охолоджувач конденсату;  
ВД – вакуумний деаератор; КТ – конденсатор ПТ-60; МТ – енергозберігаюча парова турбіна малої потужності з 

протитиском; насоси: ПіН – підживлювальний теплової мережі, СН – сітьовий; ПВК – піковий водогрійний котел; системи 
охолодження: СОГ – генератора, СОЗ – змазки; СП – сітьовий підігрівач, ЧНТ – частина низького тиску; відбори, що 

регулюються: 3 – виробничій, 6 – теплофікаційний; I, II, III – зв'язки з елементами теплової схеми ПТ-60 

Відповідна допоміжна оптимізаційна задача, при 
розв'язанні якої визначаються і характеристики ТС 
ПТ-60, формулюється таким чином (вказано основні 
рівняння та активні обмеження) – для спрощення 
запису індекси, що відповідають порядковому номеру 
опалювального місяця, у постановці задачі (5) і далі, 
де можливо, опущені: 

знайти: 

min(Bу.п АБТН(Qн АБТН, Ph1, ts2, tw1, tw2);          (5) 

QАБТН(Qн АБТН, Ph1, ts2, tw1, tw2) =  

= АБТНQ (Ph1, ts2, tw1, tw2)·Qн АБТН; 

ts2 = ts1(Pк) – 5; 

Gк(tс
з.п, Qн АБТН, Gт, Ph1, Pк, .z rz ) = 26 т/год; 

Gк(tс
з.п, Qн АБТН, Gт, Ph1, Pк, .z rz )·(iк(Pк, tк) –  

– ts1(Pк)·4,19) + QСОГ + СОМ = Qs + kкратGград; 

Qs = 4,19Gs·(ts1(Pк) – ts2); 

QАБТН(Qн АБТН, Ph1, ts2, tw1, tw2) =  

= Q150/70(tс
з.п, GПСВ) – Gтеп. від·iтеп. від(Pтеп від, tтеп від); 

GПСВ = GЗСВ(1 + під ЗСВG ); 

1,1 < COP(Ph1, ts2, tw1, tw2) ≤ 1,71; 

30 МВт ≤ Nек(tс
з.п, Qн АБТН, Gт, Ph1, Pк, .z rz ) ≤ 70 МВт; 

0 т/год < Gтеп. від < 150 т/год; 

13 МВт ≤ Qн АБТН ≤ 20 МВт; 

140 т/год < Gт ≤ 387 т/год [15]; 

0,233 МПа ≤ Ph1 < 0,6 МПа; 

20 °C ≤ ts1(Pк) ≤ 40 °C; 

30 °C ≤ tw1(tс
з.п) ≤ 60 °C; 

tw2(Ph1, ts2, tw1) < 90 °C. 

В постановці (5) маємо теплові потужності: 
QАБТН(Qн АБТН, Ph1, ts2, tw1, tw2) – реальна, яка 

передається до ЗСВ у АБТН; 
Q150/70(tс

з.п, GПСВ) – що подається від ТЕЦ 
споживачеві в опалювальний період по заданому 
температурному графіку 150/70 °С; 

QСОЗ + СОГ – сумарна систем охолодження змазки 
та генератора; 

Qs – ЦВ, що охолоджується у АБТН; 
kкратGград – що знімається з ЦВ у градирні, тут 

Gград – витрата пари у градирню, kкрат = 50 – коефіцієнт 
кратності охолодження; 

iк(Pк, tк) – тепловміст пари у конденсаторі; 
Pтеп від = 0,1869 МПа, tтеп від = 118,1 °С, Gтеп від, 

iтеп. від(Pтеп від, tтеп від) – тиск, температура, витрата та 
тепловміст пари у регульований теплофікаційний 
відбір ПТ-60 (при роботі на тепловому навантаженні 
ПРД практично закрита); 

GПСВ – витрата прямої сітьової води (ПСВ), а 
під ЗСВG = 2 % – відносно підживлення. 

Параметрами, що змінюються при вирішенні 
задачі (5), являються: Qн АБТН, Ph1, Pк та Gт (останній 
забезпечує розрахунок ТС), розв'язується вона 
методом по координатного спуску. 

При розв'язанні (5) виявлений односторонній 
вплив Ph1 на Bу.п АБТН, і оптимальне значення 
Pопт

h1 = Ph1 min = 0,233 МПа лежить на нижній границі 
діапазону зміни. 
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В якості прикладу результати вирішення двох 
локальних задач оптимізації (5) представлені на рис. 5. 

При tс
з.п = +5 °С особливість вирішення задачі (5) 

полягає у тому, що при цій температурі обмеження 
Nек ≥ 30 МВт стає активним і, як наслідок, COP < 1,71 
(при tс

з.п < +5 °С, COP = 1,71). 

 
а 

 
б 

Рис. 5. Залежності витрати умовного палива Bу.п АБТН від 
Qн АБТН при tс

з.п = –5,4 °С (а) та tсз.п = +5 °С в оточенні точки 
оптимуму 

Вирішив 6 допоміжних задач оптимізації (5), 
отримуємо рішення задачі (4), яке слід оцінити з 
економічної точки зору, чи має воно перспективи для 
впровадження. 

Економічна оцінка інтеграції АБТН. 
Визначення прибутку, інвестиційних витрат. В 
умовах України, яка воює і не мала сталої економіки в 
якості критерію економічної оцінки технічного 
рішення з інтеграції АБТН достатньо обрати простий 
термін окупності. 

Простий термін окупності енергозберігаючої 
технології з використанням АБТН визначається: 

τок_АБТН = IΣ АБТН /PrΣ АБТН, 

де IΣ АБТН = cАБТН·Qн АБТН + cУПГМ·NУПГМ – сумарні 
інвестиції на реалізацію енерготехнології, тут cАБТН – 
питома вартість АБТН, NУПГМ – номінальна 
потужність утилізаційної парової гвинтової машини 
(УПГМ) з питомою вартістю cУПГМ. Ця машина для 
інтегрованої ПТ-60 необхідна для утилізації тиску 
пари з виробничого відбору, що обігріває ТНУ. 
Вартість УПГМ на 30–40 % менша вартості малої 
парової турбіни з протитиском аналогічної потужності 
[20, 21]. 

Прибуток (profit) за опалювальний сезон при 
інтеграції АБТН до складу ТС парової турбіни при 
осередненні по tс

з.п визначається таким чином: 

оп

оп оп оп. м.оп
1
( ( ) τ   /n ),

n

i з.п i i
i

Pr Pr t Expen
=

= ∆ ⋅ −∑     (6) 

де ΔPrоп і(tз.п i) – сумарні зміни за годину вартості 
матеріальних потоків, що мають місце при роботі  
ПТ-60 з інтегрованим АБТН порівняно з варіантом без 
ТНУ за місяць в опалювальний сезон, які визначені 
при вирішенні відповідної задачі (5); 

Ex = 0,075 ІАБТН + 56,5 – зміна річних умовно-
постійних витрат (expenses), що пов'язані з 

інтеграцією АБТН (зарплатня додаткового персоналу, 
витрати на запчастини і матеріали, тощо). 

Таким чином, при зміні tс
з.п, та .z rz  для 

визначення Prоп кожний раз слід розраховувати стан 
ТС ПТ-60 без ТНУ. Як приклад, в табл. 2 наведено 
результати розрахунків базових режимів ПТ-60 на 
теплофікаційному навантаженні без АБТН, які 
потрібні для визначення зміни характеристик турбіни 
з інтегрованим АБТН. 

При розрахунку кожного режиму ТС без АБТН 
підбирається витрата пари на вході у турбіну Gт, яка 
забезпечує необхідну температуру ПСВ та 
[Gк]min = 26 т/год. 

При розрахунках приймалося (компоненти .z rz ): 
- ККД котельної установки як і ПВК 0,9; 
- відносний ефективний ККД проточної частини: 

ЦВТ 0,800, ЧСТ 0,820, ЧНТ 0,555; 
- повернення конденсату з виробничого відбору 

75 % з температурою 40 °С; 
- циркуляційна система охолодження 

турбогенератора працює з витратою води 
GЦВ = 1300 т/год, підживлення 0,2 %. 

З аналізу даних табл. 2 видно: 
- починаючи з tз.п = –2,5 °С, ПТ-60 працює у 

одному режимі («корисна» генерація 
Neк = 47,167 МВт), оскільки теплофікаційний відбір 
практично максимально завантажений 
(Gтеп. в = 144,7 т/год < 150 т/год) догрів ЗСВ 
реалізується у ПВК. Таке досить велике теплофікаційне 
завантаження турбіни призводить до зменшення 
електрогенерації (працює на користь АБТН); 

- найбільша витрата палива 25,3 т у.п./год у 
самий холодний місяць січень tс

зп, = –5,4 °С (при 
GЗСВ < 1330 т/год зогрівання у ПВК непотрібне), 
найменша – у перехідний період. 

За даними табл. 2 було визначено об'єми 
ресурсів, які витрачені турбоустановкою ПТ-60 за 
опалювальний сезон, і які змінюються при інтеграції 
АБТН: продано електроенергії 189,8 ГВт·год, спалено 
97,6 тис. т у.п, палива, на підживлення витрачено: 
113,3 тис. т технічної води (ЦВ), 83,3 тис. т 
пом'якшеної. 

В якості розрахункових температур tз.п для 
визначення показників роботи ПТ-60 в опалювальний 
сезон (листопад–березень) обрано компоненти вектора 
{–5,4; –4,5; +0,9; +5; +1,5; –3}, що відповідають по 
ДСТУ з кліматології середнім місячним температурам 
міст України з цими турбінами. В перехідні періоди 
(половини жовтня та квітня) прийнято tс

з.п = +5 °С. 
Основний вклад у зміну річних витрат при 

інтеграції АБТН до ТС парової турбіни дає економія 
палива, висока ціна якого підвищує шанси на 
отримання спроможних результатів задачі (6). Тому 
паливом у дослідженні обраний природний газ 
(теплотворна здатність ~ 35000 кДж/м3 при густині 
~ 0,7 кг/м3). 

Член під знаком суми з виразу (6) розраховується: 

ΔPr(tз.п) = ΔNeк·cе + ΔB·cу.п. + ΔGХОВ·cХОВ + 
+ ΔGтех·cтех в + Δtax, 
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Таблиця 2 – Характеристика стану ТС ПТ-60/70-130/13 при середньомісячних режимах навантаження без АБТН при 
забезпеченні теплопостачання по графіку 150/70 °С з витратою сітьової води 1600 т/год та відпуску з виробничого відбору* 

20 т/год пари 

Найменування показника Місяці: 
І ІІ ІІІ ІV, X XI XII 

Середньомісячна температура tзп, °С –5,4 –4,5 +0,9 +5 +1,5 –3 
Час стояння цієї температури, год 744 672 744 732 720 744 

Живильна вода котла - температура, °С 237,7 237,7 235,4 223,5 234,7 237,7 
- витрата, т/год 259,3 259,3 243,9 173,09 239,38 259,3 

Витрата пари на турбіну, т/год 249,20 249,20 234,42 166,36 230,07 249,20 

В
ит

ра
та

 п
ар

и 
на

: - виробничий відбір, т/год звідки*: 34,14 34,14 33,39 29,83 33,17 34,14 
- ПВТ 3 на регенерацію, т/год 11,47 11,47 10,85 7,93 10,67 11,47 
- ПНТ 4 на регенерацію, т/год 10,22 10,22 9,67 7,05 9,50 10,22 
- ПНТ 3 на регенерацію, т/год 6,23 6,23 5,96 4,66 5,88 6,23 
- теплофікаційний відбір, т/год, звідки: 144,47 144,47 123,68 85,36 120,64 144,47 
- ПНТ 2 на регенерацію, т/год 7,07 7,07 7,00 6,51 6,99 7,07 

- бойлер т/год (відпущена теплота, 
Гкал/год) 

133,92 133,92 123,68 75,37 120,64 133,92 
(70,00) (70,00) (64,64) (39,40) (63,06) (70,00) 

Теплота підведена у ПВК, Гкал/год 11,43 9,03 0,0 0,0 0,0 5,02 

Витрата: 
Пари в конденсатор, т/год  26,0 (тиск 0,00334 МПа, температура 25,9 °С) 
ЦВ підживлення за час стояння 
температури, тис. т 19,34 17,47 19,34 19,03 18,72 19,34 

Витрата води на 
підживлення 
турбоустановки: 

- годинна, т/год 16,623 16,623 16,03 13,309 15,858 16,623 
- за час стояння 
температури, тис. т 12,37 11,17 26,23 9,74 11,42 12,37 

Сітьова 
вода 

- витрата (підживлення), м3/год 1600 (32) 
- температура ЗСВ, °С 52,06 51,15 45,65 52,24 45,03 49,62 
- температура ПСВ*, °С 103,5 101,13 86,87 78,0 85,28 97,17 

Електрична 
потужність: 

- власних потреб, МВт 1,189 1,189 1,1123 0,824 1,104 1,189 
- «корисна», МВт 47,167 47,167 44,492 31,901 43,700 47,167 

«Корисна» електрична енергія  за час стояння 
температури, ГВт·год 35,09 31,70 33,10 23,35 31,46 35,09 

ККД електричний, % 0,28096 0,28096 0,28051 0,27735 0,28040 0,28096 
Сумарно витрачено теплоти, Гкал/год 82,39 79,98 65,62 40,36 64,03 75,98 

Годинна витрата 
умовного палива 

- котел, т у.п./год 23,486 23,486 22,190 16,100 21,805 23,486 
- ПВК, т у.п./год 1,815 1,433 0 0 0 0,796 
- сумарна, т у.п./год 25,300 24,918 22,190 16,100 21,805 24,282 

Витрата умовного палива за час стояння 
температури, тис. т у.п. 18,82 16,74 16,51 11,79 15,70 18,07 

 
де після інтеграції АБТН маємо годинні зміни 
вартостей в місяць опалювального сезону таких 
енергетичних складових: 

ΔNeк – «корисної» електричної потужності 
турбогенератора; 

ΔB – витрати умовного палива; 
ΔGХОВ – витрати пом'якшеної води підживлення 

турбоустановки; 
ΔGтех.в = Gк мін – Gград – витрати підживлення 

технічною водою (зменшується витрата ЦВ на 
градирню і, як наслідок, об'єми її випарювання); 

cе, cу.п, cХОВ, cтех в – відповідно ціни одиниць 
виміру перелічених енергетичних складових; 

Δtax = ΔBПГ (mCO2·hCO2 + mNOx·hNOx) – різниця у 
сплаті екологічного податку за шкідливі викиди до 
атмосфери після інтеграції АБТН, тут ΔBПГ – різниця 
у витраті природного газу у котлоагрегаті до і після 
інтеграції АБТН, 

mCO2, mNOx – маси шкідливих викидів СО2 та NOx 
в атмосферу, що утворюються при спалюванні 1 т 
природного газу, 

hCO2 = 0,8047 USD/т,·hNOx = 69,045 USD/т – ставки 

екологічного податку у 2023 році за ці шкідливі 
викиди до атмосфери в Україні. 

Для визначення розміру шкідливих викидів СО2 
та NOx до атмосфери скористаємося [22], де наведено, 
що при спалюванні 1 т природного газу (відповідає 
~ 1,704 т у.п) утворюються така кількість шкідливих 
викидів: mСО2 = 2,726 т/т, mNOx = 0,0143 т/т. 

Залежності питомої ціни cАБТН, вартості IАБТН 
АБТН та сумарних інвестицій від його теплової 
потужності Qн АБТН представлені на рис. 6. 

Вартість встановлення УПГМ потужністю 
NУПГМ = 1 МВт складає IУПГМ ≈ 350 тис. USD [20, 21]. 
В результаті маємо: 

 

  IУПГМ = 350 тис. USD, 600 кВт < NУПГМ ≤ 1000 кВт, 
NУПГМ · cУПГМ, якщо NУПГМ > 1000 МВт, 

 

де cУПГМ = 350 USD/кВт. 
Результати вирішення задачі вибору 

оптимальної потужності Qн АБТН. Результати 
визначення прибутку за опалювальний сезон та τок для 
трьох Gвироб: 20, 50 та 80 т/год з тиском 1,296 МПа для 
ряду номінальних теплових потужностей АБТН, що 
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інтегрований до ТС ПТ-60, які ілюструють результати 
пошуку оптимальної потужності АБТН наведено на 
рис. 7. Витрати GЗСВ, що задавалися при розрахунках і 
відображені на цьому рисунку, обиралися з умов 
досягнення рівня окупності інвестицій, який є 
наближеним до перспективних значень. 

 
а 

 
б 

Рис. 6. Залежності питомої ціни cАБТН (для потужних ТНУ за 
даними [23]) (а), вартості IАБТН та сумарних інвестицій 
IΣ АБТН (б) від номінальної теплової потужності АБТН 

Оптимізаційні розрахунки виконувалися при 
цінах на початок 2023 року: на електроенергію 
се = 0,13 USD/(кВт·год) – денна ціна по тарифу 
напруги II класу і паливо – природний газ 

cу.п = 309 USD/т у.п. (16,5 грн/м3 з ПДВ, курс 1 USD – 
37,28 грн.). 

За експертними оцінками фахівців з ІПМаш 
ім. А. М. Підгорного НАН України, що досліджують 
питання з очистки води для ТЕЦ, маємо: 
сХОВ = 10 USD/т, стех в = 0,2 USD/т. 

Згідно рис. 7: 
- прибуток від впровадження АБТН до 

потужності 17,25 МВт зростає, а потім падає, що 
пояснюється зменшенням COP; 

- мінімальний простий термін окупності 
технічного рішення з інтеграції АБТН до ТС ПТ-60 
складає 2,3–4,3 роки в залежності від рівня Gвироб та 
GЗСВ. Причому для усіх трьох варіантів Gвироб 
(покривають значний діапазон зміни цих витрат) 
маємо одне значення Qopt

н АБТН ≈ 17,25 МВт. На цей 
результат працюють два фактори: до цієї позначки 
потужність УПГМ не перевищувала 1 МВт, тобто 
можливо було застосувати більш дешеву машину, при 
цій потужності ТНУ Gк ≈ Gs. 

Відзначимо такі особливості інтеграції АБТН: 
- при Gвироб = 0, tз.п. ≥ 5 °C, якщо GЗСВ < 1820 т/год, 

складно забезпечити роботу ПТ-60 без АБТН 
(Nек < 30 МВт). З аналогічних причин при цих 
tз.п. неможливо використовувати АБТН (ТНУ 
приходиться виключати); 

- при прийнятих цінах на енергоносії для АБТН з 
Qн АБТН > 15 МВт при Gвироб > 20 т/год та 
GЗСВ > 1550 т/год очікується перспективний для 
впровадження (τок < 3 років) термін окупності; 

 

Рис. 7. Залежність при роботі турбіни на режимі теплопостачання прибутку за опалювальний сезон PrАБТН та простого 
терміну окупності τок від номінальної теплової потужності АБТН Nн АБТН, що інтегрований до ТС ПТ-60, при різних витратах: 

Gвироб та GЗСВ: 
а – Gвироб = 20 т/год; б – Gвироб = 50 т/год; в – Gвироб = 80 т/год 

  

а 

  

б 

  
в 
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- при Qн АБТН ≥ 18 МВт і tз.п. ≥ +2,3 °C інтегрована 
ТНУ вимушено працює з малим COP 1,1–1,4 (на 
більш низьких tс

з.п. COP ≈ 1,71). 
Результати розрахунків характеристик ТС ПТ-60 

з інтегрованим АБТН оптимальною потужністю 
~ 17 МВт на навантаженнях, що відповідають 
зазначеним tз.п при Gвироб = 20 т/год, GЗСВ = 1600 т/год, 
Ph1 = 0,233 МПа (тиск пари на вихлопі УПГМ 
~ 0,25 МПа) наведено у табл. 3. 

Як видно з табл. 3, при інтеграції АБТН 
Qopt

н АБТН = 17,25 МВт до ТС ПТ-60: 
- в ТНУ нагрівається тільки частина ЗСВ 

(Gw = 368–472 т/год) тому про прямий підігрів води 
підживлення нема мови; 

- до tз.п. = –5,4 °С не використовується ПВК. 
Результати розрахунку зміни показників 

турбоустановки ПТ-60 після інтеграції АБТН 
17,25 МВт до її ТС представлені у табл. 4, 

Cвироб = 20 т/год, GЗСВ = 1600 т/год. 
При інтеграції АБТН 17,25 МВт до ТС ПТ-60 за 

опалювальний сезон маємо прибуток 1257,7 тис. USD, 
при інвестиціях ~ 3050 тис. USD отримуємо простий 
термін окупності 2,42 роки. 

Як свідчать данні з табл. 4, при інтеграції АБТН до 
ТС ПТ-60 стійку тенденцію до зменшення вартості за 
опалювальний сезон мають витрати палива і технічної 
води підживлення циркуляційної системи охолодження 
при недогенерації (~ 4,4 ГВт·год), яка зменшує 
прибуток, хоча за холодні місяця (у варіанті без АБТН 
включений ПВК) була додаткова електрогенерація. 

Висновки. З використанням побудованої 
математичної моделі та сформульованої задачі 
пошуку оптимальної потужності АБТН з паровим 
обігрівом, при інтеграції його до теплової схеми  
ПТ-60/70-130/13 розв'язано задачу визначення 
номінальної теплової потужності АБТН. 

 
 

Таблиця 3 – Стан ТС ПТ-60 при середньомісячних режимах навантаження з інтегрованим АБТН 17,25 МВт при забезпеченні 
теплопостачання по графіку 150/70 °С з витратою сітьової води 1600 т/год та відпуску з виробничого відбору* 20 т/год пари, 

Ph1 = 0,233 МПа. Потужність УПГМ 971 кВт 

Найменування показника Місяці: 
І ІІ ІІІ ІV, X XI XII 

Середньомісячна температура tзп, °С –5,4 –4,5 +0,9 +5 +1,5 –3 
Витрата пари на турбіну, т/год 260,05 253,39 214,12 154,30 209,85 242,37 

В
ит

ра
та

 п
ар

и 
у 

ві
дб

ор
и 

ту
рб

ін
и:

 

- у виробничий, т/год; звідки*: 50,15 49,81 47,82 44,64 47,59 49,26 
- ПВТ 3 на регенерацію, т/год 11,92 11,65 10,00 7,40 9,82 11,19 
- на АБТН, т/год 15,46 
- ПНТ 4 на регенерацію, т/год 10,62 10,37 8,90 6,58 8,74 9,96 
- ПНТ 3 на регенерацію, т/год 6,72 6,60 5,87 4,72 5,79 6,40 
- у теплофікаційний, т/год, звідки: 136,88 132,29 104,79 61,31 101,73 124,63 
- ПНТ 2 - на регенерацію, т/год 6,71 6,67 6,54 6,40 6,53 6,62 

- бойлер - т/год 126,70 122,13 104,79 51,43 91,72 114,53 
(теплота, Гкал/год) (66,22) (63,84) (49,53) (26,88) (47,94) (59,86) 

А
бс

ор
бц

ій
ни

й 
те

пл
ов

ий
 н

ас
ос

 

П
ар

а,
 

щ
о 

гр
іє

 

Вхід: Ph1 = 0,233 МПа, th1 = 146 °С 
Вихід: Ph2 = 0,099 МПа, th1 = tw2 
Теплота на регенерацію, Гкал/год 1,283 1,294 1,342 1,280 1,345 1,310 

В
од

а,
 щ

о 
ох

ол
од

-
ж

ує
ть

ся
 Вхід: Ps1 = 0,02 МПа, ts1, °C: 38,7 38,4 36,2 36,9 35,9 37,8 

Вихід: Ps2 = 0,15 МПа, ts2, °C: 33,7 33,4 31,2 31,9 30,9 32,8 
Витрата Gs, т/год 1249 1249 1246 734 1247 1248 
Відведено теплоти Qs, МВт 6,155 6,156 6,153 3,620 6,158 6,156 

В
од

а,
 щ

о 
гр

іє
ть

ся
 Вхід: Pw1 = 0,25 МПа, tw1 = tЗСВ 

Вихід: Pw1 = 0,165 МПа, tw2 , °C: 82,97 83,68 86,8 82,8 87,0 84,75 
Витрата Gw, т/год 478 455 359 476 347 421 

Підвід теплоти до ЗСВ, Гкал/год 17,248 17,249 17,246 14,299 17,250 17,249 
Електрична потужність насосів, кВт 40 40 40 33 39 40 
Відносна теплова потужність 0,9999 0,9999 0,9997 0,8289 1,0000 0,9999 
COP 1,710 1,710 1,710 1,417 1,710 1,710 

Конденсатор - тиск Pк·103, МПа 7,217 7,099 6,302 6,546 6,210 6,891 
- витрата, т/год 26,0 26,0 26,0 26,0 26,0 26,0 

Сітьова вода зворотна (ЗСВ), пряма (ПСВ)  витрату (підживлення) та температуру ЗСВ та ПСВ див. у 
табл. 2 

Витрата  - ЦВ на градирню, т/год 50 (підживлення 1 т/год) 
- води на підживлення ТУ, т/год 17,057 16,791 15,221 12,826 15,049 16,350 

Електрична 
потужність: 

- власних потреб, МВт 1,198 1,168 0,996 0,738 0,977 1,120 
- «корисна», МВт 49,501 48,306 41,176 30000 40,385 46,318 

ККД електричний, % 0,27769 0,27741 0,27548 0,27069 0,27527 0,27695 
Теплота підведена до ЗСВ, Гкал/год 81,46 79,06 64,64 40,12 63,06 75,05 
Витрата умовного 
палива 

- котел, т у.п./год 24,429 23,852 20,402 14,998 20,016 22,888 
- ПВК, т у.п./год 0 0 0 0 0 0 
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Таблиця 4 – Зміна показників ПТ-60 після інтеграції Qopt
н АБТН ≈ 17,25 МВт (див. табл. 2 та табл. 3) 

Найменування показника 
Місяці: 

І ІІ ІІІ ІV, X XI XII 
Середньомісячна температура tзп, °С –5,4 –4,5 +0,9 +5 +1,5 –3 
Час стояння цієї температури, год 744 672 744 732 720 744 

Зм
ін

и 
за

 ч
ас

 
ст

оя
нн

я:
 

- електроенергії на продаж, ГВт·год 1,736 0,765 –2,467 –1,392 –2,387 –0,632 
- сумарних витрат умовного палива, т у.п 648 716 1330 807 1288 1037 
- витрат на 
підживлення: 

- ЦВ на градирню, тис. т 18,6 16,8 18,6 18,3 18 18,6 
- пом'якшеної води, т –323 –113 602 354 582 203 

- у викидах CO2, т 1037 1146 2128 1290 2061 1659 
- у викидах NOx, т 5,438 6,011 11,163 6,769 10,809 8,703 

В
ар

ті
ст

ь 
зм

ін
и 

пі
сл

я 
ін

те
гр

ац
ії 

А
БТ

Н
 

- електроенергії на продаж, тис. USD 225,7 99,5 –320,7 –180,9 –310,3 –82,1 
- сумарних витрат умовного палива, тис. USD 200,2 221,4 411,1 249,3 398,0 320,5 
- витрат на 
підживлення: 

- ЦВ, тис. USD 0,372 0,336 0,372 0,366 0,360 0,372 
- пом'якшеної води, тис. USD –3,229 –1,129 6,019 3,536 5,825 2,031 

- сплати екологічного 
податку за викиди зі 
стаціонарних джерел 

- CO2, тис. USD 0,834 0,922 1,712 1,038 1,658 1,335 
- NOx, тис. USD 0,375 0,415 0,771 0,467 0,746 0,601 
- сума, тис. USD 1,109 1,337 2,483 1,505 2,404 1,936 

Сумарна економія за місяць, тис. USD 424,3 321,4 99,2 73,8 96,3 242,7 
 

Визначені оптимальні рішення при різних 
витратах зворотної сітьової води та пари (0, 20, 50 та 
80 т/год), яка відпускається з тиском 1,296 МПа від 
виробничого відбору турбіни ПТ-60/70-130/13. 

Знайдено оптимальну номінальну теплову 
потужність АБТН, за умови обігріву парою тиском 
0,233 МПа для розглянутих варіантів. Раціональна 
теплова потужність АБТН становить 17,4 МВт. За цієї 
теплової потужності витрати води, що охолоджується 
у ТНУ, й та, що охолоджує конденсатор й системи 
змазки і генератора близькі до мінімальної витрати 
пари у конденсатор на теплофікаційному режимі. 

Отримано, що простий термін окупності АБТН 
(~ 17,25 МВт) при інтеграції до ТС ПТ-60/70-130/13, 
становить 2,3–4,3 роки залежно від Gвироб і GЗСВ. При 
GЗСВ > 1550 т/год та Gвироб > 20 т/год τок < 3 років тому 
реалізація АБТН є перспективним. 

Результати дослідження показали, що наслідком 
інтеграції АБТН оптимальної потужності (17,25 МВт) 
до ТС ПТ-60/70-130/13 протягом опалювального 
сезону (Gвироб = 20 т/год, GЗСВ = 1600 т/год) є: 

- зменшення електрогенерації на 2,3 %; 
- економія: палива на ~ 6 %, технічної води на 

підживлення циркуляційної системи на 96 %, – 
пом'якшеної води на підживлення на 1,9 %. 

Економія палива дає можливість зменшити 
протягом опалювального сезону шкідливі викиди до 
атмосфери: СО2 на 9321 т, NOx на 48 т, зберегти 
108,9 тис. т води – важливий екологічний ефект від 
інтеграції АБТН. 

Дослідження питання інтеграції АБТН до більш 
потужних енергоблоків слід продовжити, у зв'язку з 
тим, що стосовно турбіни T-110/120-130, слід 
очікувати зменшення τок за рахунок скорочення 
інвестицій зниження питомої вартості устаткування. 
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A. ROGOVYI, REN QINGSHENG, WANG XINGRONG, A. NESKOROZHENYI, Y. TIMCHENKO 

IMPROVEMENT OF DIMENSIONS AND CHARACTERISTICS OF THE VORTEX CHAMBER PUMP 
FOR COAL-WATER MEDIUM DELIVERING 

The vortex chamber pump combines the positive characteristics of the centrifugal pump and the jet pump, and its efficiency is much higher than that of 
the classical jet pump. This pump differs from the vortex injector by having the pump flow into the tangential outlet channel, which is not available in 
the vortex injector. The traditional bulk material pump in many aspects has certain shortcomings, these shortcomings limit its application scope and 
use effect, the traditional bulk material pumps mechanical parts and seals rapidly wear, resulting in short service life. Based on solving the Reynolds 
equations for water flow, the influence of the angle between the tangential channels of the pump on the energy characteristics is analyzed: an increase 
in the angle to 180° leads to a decrease in the relative efficiency by 30 %, the outlet pressure by 12 %, and the suction flow rate by 14 %. Thus, the 
design with a zero angle between the tangential active medium inlet and the tangential outlet channels is optimal in terms of energy-saving pumping 
performance. As the diameter of the vortex chamber increases, there is no significant trend in the efficiency of the pumped fluid be the vortex chamber 
pump. With the increase in the total supply pressure, the axial inlet flow rate increase is relatively slow, and the outlet flow rate increases in a parabolic 
trend. The wear of the pump vortex chamber wall depends on the mass flow rate of coal entering the vortex chamber. The larger the mass flow rate of 
the abrasive medium, the greater the erosion rate density and the mean volume fraction in the vortex chamber of the vortex chamber pump. The 
smaller the particle diameter of the coal, the larger the erosion rate density and mean volume fraction in the vortex chamber of the vortex chamber 
pump. Thus, an increase in particle size should be sought, which will result in less wear. 

Keywords: vortex chamber pump, mathematical modelling, wear, coal, water. 

А. С. РОГОВИЙ, РЕНЬ ЦІНШЕН, ВАН СІНРУН, А. О. НЕСКОРОЖЕНИЙ, Є. І. ТІМЧЕНКО 
УДОСКОНАЛЕННЯ ГЕОМЕТРИЧНИХ РОЗМІРІВ І ХАРАКТЕРИСТИК ВИХОРОКАМЕРНИХ 
НАСОСІВ ДЛЯ ПЕРЕКАЧУВАННЯ ВОДОВУГІЛЬНОГО СЕРЕДОВИЩА 

Вихорокамерний насос поєднує в собі позитивні характеристики відцентрового і струминного насосів, а його ефективність набагато вища, 
ніж у класичного струминного насоса. Цей насос відрізняється від вихрового ежектора тим, що потік подається в тангенціальний вихідний 
канал, який відсутній у вихровому інжекторі. Традиційний насос для сипучих матеріалів у багатьох аспектах має певні недоліки, ці недоліки 
обмежують сферу його застосування, механічні деталі та ущільнення традиційних насосів для сипучих матеріалів швидко зношуються, що 
призводить до короткого терміну служби. На основі розв'язання рівнянь Рейнольдса для потоку води проаналізовано вплив кута між 
тангенціальними каналами насоса на енергетичні характеристики: збільшення кута до 180° призводить до зменшення відносного ККД на 
30 %, тиску на виході – на 12 %, а витрати всмоктування – на 14 %. Таким чином, конструкція з нульовим кутом між тангенціальним входом 
активного середовища і тангенціальним вихідним каналами є оптимальною з точки зору енергозберігаючих характеристик насоса. Зі 
збільшенням діаметра вихрової камери не спостерігається суттєвої тенденції до зниження ефективності перекачування рідини насосом. Зі 
збільшенням загального тиску подачі осьова витрата на вході збільшується відносно повільно, а витрата змішаного потоку на виході зростає 
за параболічним трендом. Знос стінки вихрової камери насоса залежить від масової витрати вугілля, що надходить у вихрову камеру. Чим 
більша масова витрата абразивного середовища, тим більша щільність швидкості ерозії і середня об'ємна частка твердого сипучого 
середовища у вихровій камері насоса. Чим менший діаметр частинок вугілля, тим більша щільність швидкості ерозії і середня об'ємна 
частка у вихровій камері насоса. Таким чином, слід прагнути до збільшення розміру частинок, що призведе до меншого зносу. 

Ключові слова: вихорокамерний насос, математичне моделювання, зношування, вугілля, вода. 

Introduction. In many industries, traditional pumps 
delivering bulk materials have some disadvantages in 
many aspects, including frequent maintenance, high 
failure rate, high cost, limited transmission distance, 
limited lift, requiring a large amount of water, and having 
a great impact on environmental shadow [1]. The failure 
rate of traditional bulk material pumps is high, because in 
the production and operation of the pump, various factors 
such as material quality, processing accuracy, installation 
and debugging, and maintenance will have an impact on 
the performance and life of the pump. In addition, the 
operating environment of the pump can also affect its 
failure rate, such as shock stress, vibration, chemical 
corrosion, and heat. Thus, in the pumping of bulk 
materials, shock stress, vibration, chemical corrosion, and 
high heat requirements, the reliability of the pump is 
especially important, the traditional bulk material pump in 
many aspects has certain shortcomings, and these 
shortcomings limit its application scope and use effect, the 
traditional bulk material pump mechanical parts and seals 
rapid wear, resulting in short service life [2]. 

Literature review. Classic pumps are prone to rapid 

grinding wear due to the use of mechanical moving parts 
and seals. Practically all pump units used in hydraulic 
conveying plants, except for jet pump units, are subject to 
considerable wear and tear, as a result of which the 
average MTBF of pumps and parts varies between  
700–2000 hours. In addition, increasing the service life 
requires the use of more expensive materials that are less 
susceptible to corrosion and abrasion [3, 4]. Improving the 
performance of the pumping bulk material device is an 
urgent problem to be solved [5]. In the papers [6–8] the 
new jet pump, the vortex chamber supercharger (VCS), is 
shown (Fig. 1). If the liquid is pumped, then the 
supercharger can be called a vortex chamber pump (VCP). 
The VCP can move solid particles in comparison with 
vortex ejectors which cannot do it because they have an 
axial exit channel [9, 10]. Moreover, the efficiency of the 
VCP is higher. Thus, further improvement of jet 
superchargers, and search for new technical solutions 
based on more efficient principles of energy transfer will 
allow to reduce specific energy consumption and improve 
economic characteristics of hydrotransportation. 

In the previous studied was created the vortex 
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chamber supercharger with proper geometrical dimensions 
for delivering air with solid particles in pneumatic 
transport [1, 7, 8]. But VCS needs to be verified for 
delivering water and also it needs to optimize the angle 
between tangential channels and the diameter of the 
vortex chamber. 

 
Fig 1. Vortex chamber pump layout 

In addition, the pumping of coal particles can result 
in significant concentrations of coal particles, which can 
result in significant wear on the vortex chamber [11]. 
Therefore, it is necessary to estimate the concentrations of 
solids during pumping and to estimate the wear [12]. 

Goal. This work aims to improve the performance of 
the vortex chamber pump when pumping water, to 
optimize the angle between tangential channels and the 
diameter of the vortex chamber, to establish patterns of 
coal particulate flow in water, and to determine the wear 
characteristics of the vortex chamber. 

Research Methodology. This study was carried out 
in two stages. First, a numerical simulation of the water 
flow in the vortex chamber pump was carried out based on 
the solution of the RANS (Reynolds-averaged Navier-
Stokes equations) [13] using the Shear stress transport 
(SST) turbulence model [14]: 
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where xj are coordinates; uj are the velocity vector 
components; ρ is the density; μef = μ + μt is the effective 
viscosity; μt is the turbulent viscosity; μ is the molecular 
viscosity; k is the kinetic energy of the turbulence 
pulsation; ω is the turbulence eddy frequency; Cdω is the 
cross-diffusion term in the SST-model; Pk is the 
production of turbulence kinetic energy. 

The empirical function for sensitization of the SST 
model to the effects of streamline curvature and system 
rotation is defined by: 
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The simulation was carried out in the commercial 
software Ansys CFX with the student license. The 
tetragonal grids were used [15, 16]. The sensitivity of the 
solution to the mesh size was determined. The 
convergence of the numerical model was tested based on 
the achievement of all the residuals up to values of 10–5, 
as well as the independence of the flow rates in the pump 
channels from iterations [17]. 

After carrying out calculations in water, the 
trajectories of anthracite particles and their flow rates in 
the suction channels and in the outlet channel of the mixed 
flow were determined [18]. For the dispersed phase, the 
anthracite particle trajectory is calculated by integrating 
the force balance. It was considered that solid particles 
have a spherical form. Furthermore, all particles are 
treated as point masses by the CFD code so that an 
equation for the torque is omitted [19]: 
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 represent the drag force and the pressure 
gradient force, the expressions of which are given as: 
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where DC  is the drag coefficient [20]: 
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Rep is the particle Reynolds number, 
Re ρ / μp p pd V u= −

  , pV  is the particle velocity, dp is the 

particle diameter, ρp is the density of particles. 
The adequacy of the mathematical model of the flow 

in the vortex chamber pump was verified by experimental 
data. The discrepancy did not exceed 10 %. 

Results. The vortex chamber pump generally 
consists of a cylindrical vortex chamber, two 
axisymmetric axial channels and two tangential channels 
(Fig. 1, 2). The main parameters of the vortex chamber 
pump are given in Table 1 below. 

 
Fig. 2. Main dimensions of the VCP 

Table 1 – Main parameters of vortex chamber pump 

Dimensions VCP 
Tangential channel length A1/mm 100 

Axial channel B1/mm 100 
Tangential inlet diameter C1/mm 10 

Tangential outlet diameter C2/mm 15 
Axial inlet C3/mm 10 
Axial inlet C4/mm 10 

Vortex chamber diameter D1/mm 50 
Vortex chamber height D2/mm 30 

 
The general mesh template of the Ansys Meshing 

was used to generate the tetrahedral mesh for the VCP. 
Curvature Normal Angle is set to 11°, Min Size adopts the 
default value of mesh generation of 41.54 10−⋅  m, the 
minimum edge length of the mesh is 23.15 10−⋅  m, 
Transition Ratio is set to 0.77, Maximum Layers is set to 
5, Growth Rate is set to 1.2. After the system 
automatically generates the mesh, the number of mesh 
elements of the vortex chamber supercharger is 302, 117, 
and the mesh refinement is carried out in the connections 
and edges of the model in order to ensure the readiness of 
the calculation. 

The grid convergence analysis is carried out before 
the model calculation run to ensure that the model division 
grid will not affect the results of the model calculation. 
For the format analysis of the mesh, the density of the grid 
has a great impact on the run convergence and stability 
characteristics, to carry out the grid irrelevance 
verification, while ensuring that the other boundary 
conditions remain unchanged at the same time divided 

into 10 kinds of sparsity of different degrees of mesh. The 
VCP model had grids with 12000, 20000, 30000, 42000, 
52000, 62000, 71000, 83000, 92000, and 110000. The 
curves shown in Fig. 3 were plotted according to the 
numerical simulation of the outlet flow rate results of the 
fluid pumped by the VCP as a reference basis. The results 
show that when the number of grid elements is not less 
than 92000, the flow rate at the outlet of the VCP tends to 
stabilize, indicating that the calculation results will not 
change significantly, indicating that the grid setting of the 
model satisfies the calculation of the operational results. 
Based on not less than the minimum number of mesh 
elements, the default number of mesh elements generated 
by the system is selected as 300000, which is used as the 
final calculation model of the pump. 

 
Fig. 3. Grid independence verification 

The boundary conditions for water flow are 
presented in Fig. 4. 

The characteristics of the pumping water are the 
relationship between the relative pressure and efficiency 
of the device outlet, as well as the relative suction rate (the 
so-called ejection coefficient, entertainment ratio) of the 
relative mass flow rate entering the device from the inlet. 
All features of VCP can be simplified into a universal 
feature p = f(m), as well as other types of turbochargers. 

 
Fig. 4. The boundary conditions for pumping the water 
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From Fig. 5, it can be seen that the efficiency is 
highest in the region of 1.36 me/ms. As the ratio pe/ps 
increases, the ratio of min/ms decreases. Here, 
min = min1 + min2. Here me is the outlet mass flow rate, ms 
is the supply flow rate, pe is the static pressure at the 
outlet, ps is the static supply pressure, min1, min2 are the 
mass flow rates in axial channels. 

 
Fig. 5. Calculated characteristics for water delivering 

To optimize the angle between the tangential 
channels, three models of the supercharger were prepared 
with angles of 0, 90, and 180º (Fig. 6). To simplify the 
comparison of results, the integral indicators (efficiency, 
suction flow through the axial channels, and outlet 
pressure in the tangential channel) are referred to the 
characteristics of the basic design with a zero angle 
between the channels. 

 
a 

 
b 

 
c 

Fig. 6. The computational model of the VCP: 
a – the angle between the tangential channels of Supply and Exit 

is 0°; b – the angle is 90°; c – the angle is 180° 

Fig. 7 and 8 show a comparison of water pumping 
efficiency at different angles between the tangential 
channels. The optimal angle for a structure without a 
drainage channel is 0º. This is because most of the energy 
of the main flow goes directly into the tangential outlet 
channel without losses during movement and friction 
against the walls of the vortex chamber. 

The fluid streamlines in the VCP with different 
angles between channels are presented Fig. 9 and 10. 

 
Fig. 7. Efficiency of the different channel positions 

 
Fig. 8. Related values of the different channel positions 

 
a 

 
b 

 
c 

Fig. 9. Streamlines in the meridional plane of the VCP: 
a – 0°; b – 90°; c – 180° 

 
a 

 
b 

 
c 

Fig. 10. Streamlines in the VCP: 
a – 0°; b – 90°; c – 180° 

To objectively analyze the fluid motion 
characteristics of the VCP, analyze the change rule of 
outlet and axial inlet flow rates under different energy 
supplies, respectively set the total pumping inlet pressure 
of 2 MPa, 4 MPa, 6 MPa, 8 MPa, 10 MPa. As shown in 
Fig. 11, with the increase in the total supply pressure, the 
axial inlet flow rate increase is relatively slow, and the 
outlet flow rate increases in a parabolic trend. 

 
Fig. 11. Fluid flow curves for different supply pressures 
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To further analyze the effect of pressure on 
characteristics, analyze the VCP of different pressures of 
the change rule of efficiency. The results show that the 
efficiency is in the range of fluctuations between 17.6 % 
and 17.8 %, the pressure value of the changes in the 
efficiency is not very obvious. When the pressure 
continues to increase to 10 MPa there is a trend of 
decreasing efficiency. This is consistent with the increase 
in pressure inlet and outlet flow rate increases slowly, 
indicating that with the increasing pressure VCP 
efficiency not only cannot increase at the same time, but 
there will be a tendency to reduce. 

The VCP has a good conveying effect for bulk 
materials, but the efficiency of pumping water has not 
been significantly improved. The working principle of 
VCP pressurization is to form a pressure difference 
between the circumferential and axial areas of the vortex 
chamber through the movement of the fluid inside the 
vortex chamber. The channels on both sides of the axial 
direction are in the low-pressure area, causing it to pump 
fluid. When the fluid enters the vortex chamber and 
moves with the internal rotating fluid, the fluid generates 
additional centrifugal force during the rotating motion, 
increasing the velocity of the fluid and jetting it out along 
the tangential outlet of the vortex chamber, thus 
completing the function of pumping the fluid. The 
working efficiency of VCP is mainly influenced by the 
flow rate of axial suction fluid and the magnitude of the 
additional centrifugal force of the fluid. To increase the 
transmission efficiency of VCP-pumped fluid and explore 
the influence of the VCP mechanism on its efficiency, an 
optimization design is now carried out for the diameter of 
the vortex chamber. The diameter of the prototype vortex 
chamber was 50 mm, and five different diameter models 
of vortex chambers were designed on the original basis. 
The diameters of the vortex chambers were 40 mm, 
45 mm, 55 mm, 60 mm, and 65 mm. 

The fluid transfer efficiency obtained by different 
models is shown in Fig. 12 and Table 2. As the diameter 
of the vortex chamber increases, there is no significant 
trend in the efficiency of the pumped fluid be the VCP, 
with a fluctuation range of 14.36 % to 17.67 %. The VCP 
model with a diameter of 45 mm has the lowest efficiency, 
and it has the highest efficiency when the vortex chamber 
diameter is 50 mm. The diameter has a significant impact 
on VCP efficiency between 40 mm and 50 mm. The 
diameter of the vortex chamber has a small impact 
between 55 mm–65 mm, with a fluctuation range of 
15.29 % to 16.78 %. 

Table 2 – Parameters of the VCP with different vortex chamber 
diameters 

Diameter 1 
(40 mm) 

2 
(45 mm) 

3 
(50 mm) 

4 
(55 mm) 

5 
(60 mm) 

Axial inlet 
velocity 10.5 9.5 10 10.7 9.8 

min/ms 0.34 0.31 0.35 0.34 0.34 
Efficiency 17.3 14.4 17.7 16.5 16.8 
 

Fig. 13 shows boundary conditions for calculation of 
solid particle trajectories. 

 
Fig. 12. Efficiency of different VCP models  

 
Fig. 13. The boundary conditions for pumping the coal 

The mass flow rate of the abrasive medium also 
determines the different concentrations of solid particles 
in the VCP. In addition to coal, research has also been 
conducted on materials such as sand, magnetite, and 
organic abrasive media. Due to the expansion of different 
active forces, the trajectory and wear mode are almost 
identical, only the degree of wear and trajectory are 
different, so no calculation results are given for these 
materials. 

Compared with turbochargers with mechanical 
moving bodies, the improvement of the service life 
[21, 22] of jet pumps depends on many factors such as the 
concentration of solid particles, the type of wall and 
particle material, flow rate, and wall thickness. But if 
there is sufficient wall thickness, the reliability of the jet 
supercharger is unconditionally higher. To determine the 
maximum wear area, motion simulations were conducted 
on coal particles of different sizes ranging from 
dp = 1×10–4m to dp = 15×10–4m. From Fig. 14, the wear of 
the vortex chamber wall depends on the diameter of the 
coal entering the vortex chamber. For coal with different 
diameters in the vortex chamber, the erosion rate density 
and averaged volume fraction are shown in Fig. 15 and 16. 

Fig. 17 and 18 show that the wear of the vortex 
chamber wall depends on the mass flow rate of coal 
entering the vortex chamber. Uniform wear was observed 
for all flow velocity values and solid particle 
concentration values, which was also confirmed by 
calculations of vortex chambers in other devices [23, 24]. 
This indicates that it is sufficient to increase the thickness 
of the vortex chamber wall to increase the reliability and 
durability of devices with vortex chambers, especially 
VCP. 
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a 

  
b 

  
c 

  
d 

Fig. 14. Characteristics of coal movement and erosion in the 
vortex chamber: 

a – diameter of the particles 1.5 mm; b – 1 mm; c – 0.5 mm; 
d – 0.1 mm 

 
Fig. 15. Dependence of the erosion rate density on solid particles 

diameter 

 
Fig. 16. Dependence of the averaged volume fraction of solid on 

solid particles diameter 

The smaller the particle diameter of the coal, the 
larger the erosion rate density and mean volume fraction 
in the vortex chamber. Thus, an increase in particle size 
should be sought, which will result in less wear. The wear 
of the pump vortex chamber wall depends on the mass 
flow rate of coal entering the vortex chamber [25]. The 

larger the mass flow rate of the abrasive medium, the 
greater the erosion rate density and the mean volume 
fraction in the vortex chamber of the VCP. 

 

  

a 

  

b 

  

c 

  
d 

Fig. 17. The erosion rate and volume fraction at the different 
mass flow rates of the coal: 

a – 1 kg/s; b – 0.1 kg/s; c – 0.01 kg/s; d – 0.001 kg/s 

 
Fig. 18. Dependence of the averaged volume fraction of solid on 

solid particles flow rate 

Conclusions. The vortex chamber pump combines 
the positive characteristics of the centrifugal pump and the 
jet pump, and its efficiency is much higher than that of the 
classical jet pump. This pump differs from the vortex 
injector by having the pump flow into the tangential outlet 
channel, which is not available in the vortex injector. 

We improved the performance of the vortex chamber 
pump when pumping water, optimized the angle between 
tangential channels and the diameter of the vortex 
chamber, established patterns of coal particles in water, 
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and determined the wear characteristics of the vortex 
chamber. 

Based on solving the Reynolds equations for water 
flow, the influence of the angle between the tangential 
channels of the pump on the energy characteristics is 
analyzed: an increase in the angle to 180° leads to a 
decrease in the relative efficiency by 30 %, the outlet 
pressure by 12 %, and the suction flow rate by 14 %. 
Thus, the design with a zero angle between the tangential 
active medium inlet and the tangential outlet channels is 
optimal in terms of energy-saving pumping performance. 

As the diameter of the vortex chamber increases, 
there is no significant trend in the efficiency of the 
pumped fluid be the VCP, with a fluctuation range of 
14.36 % to 17.67 %. 
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Г. А. АВРУНІН, М. А. ПОДРИГАЛО, А. В. ЄРЕМЕНКО, І. І. МОРОЗ 

АНАЛІЗ МОЖЛИВОСТІ ЗАСТОСУВАННЯ ГІДРОМОТОР-КОЛЕС В ТРАНСМІСІЯХ 
ШВИДКІСНИХ ТРАКТОРІВ 

Мета. Метою статті є оцінка можливості розробки об'ємного гідропривода в відповідності штатній тягового-швидкісній характеристиці 
колісного трактора ХТЗ-17021 з використанням безредукторних приводів ведучих коліс. Для цього виконаний розрахунок об'ємного 
гідропривода ходу колісного трактора при застосуванні новітніх радіальнопоршневих багатоциклових гідромотор-колес з поширеним 
діапазоном частоти обертання і регулювання робочого об'єму. Методика досліджень. Проведений аналіз тягово-швидкісної характеристики 
колісного трактора ХТЗ-17021 і на її основі огляд сучасних високомоментних радіальнопоршневих багатоциклових гідромоторів з точки зору 
задоволення характеристик по крутному моменту і частоті обертання при обмеженнях за потужністю щодо серійного зразка в повному 
діапазоні швидкості трактора. Розраховані максимальні значення робочих об'ємів 4-х ведучих гідромотор-колес і насосу живлення цих 
гідромоторів, крутний момент і перепад тисків в гідроприводі і встановлені режими, на яких потрібно змінювати робочий об'єм гідромоторів 
від максимального до мінімального значень для відпрацювання тягово-швидкісної характеристики. Проведений порівняльний аналіз 
радіальнопоршневих багатоциклових гідромоторів і для обраного для дослідження гідромотор-колеса моделі МНР27 фірми «Poclain 
Hydraulics» розглянуті гідравлічні принципові схеми з застосуванням в гідромоторах системи гідравлічного регулювання чотирьох ступенів 
робочого об'єму, використання комбінованого стоянкового і робочого гальм, а також системи антибуксування з використанням засобів 
пропорційної електрогідроавтоматики. Результати. Обрані високомоментні гідромотор-колеса радіальнопоршневого типу, які дають 
можливість забезпечити функціонування трансмісії трактора без проміжних редукторів між гідромоторами і маточинами коліс, та 
розраховане значення робочого об'єму аксіальнопоршневого насосу, що забезпечує функціонування трансмісії трактора в повному 
швидкісному діапазоні. За результатами розрахунків встановлено, що тиск в гідроприводі не перевищує 35 МПа при досягнутих в сучасних 
насосах і гідромоторах значень від 40 МПа до 50 МПа. Показана можливість підвищення швидкості трактора від штатної 35 км/год до 
перспективної в 50 км/год. 

Ключові слова: колісний трактор, трансмісія, об'ємний гідропривод, радіальнопоршневе гідромотор-колесо, тягово-швидкісна 
характеристика, крутний момент, потужність, частота обертання, перепад тисків, діапазон регулювання робочого об'єму гідромашин. 

G. AVRUNIN, M. PODRIGALO, A. YEREMENKO, I. MOROZ 
ANALYSIS OF THE POSSIBILITY OF APPLICATION OF HYDRAULIC MOTOR-WHEELS IN 
TRANSMISSIONS HIGH-SPEED TRACTORS 

Goal. The purpose of the article is to assess the possibility of developing a hydraulic fluid power in accordance with the standard traction-speed 
characteristics of the KhTZ-17021 wheeled tractor with the of using gearless drives of the driving wheels. For this purpose, the calculation of the 
hydraulic fluid power of the wheeled tractor was performed when using the latest radial piston multi-cycle hydraulic motor-wheels with a wide range 
of rotation frequency and adjustment of the working volume. Research methodology. An analysis of the traction-speed characteristics of the KhTZ-
17021 wheeled tractor and, based on it, a review of modern high-torque radial-piston multi-cycle hydraulic motors from the point of view of meeting 
the characteristics of torque and rotation frequency with power limitations relative to the serial model in the full speed range of the tractor. The 
maximum values of the working volumes of the 4 driving hydraulic motor-wheels and the power supply pump of these hydraulic motors, the torque 
and pressure drop in the hydraulic drive are calculated, and the modes in which it is necessary to change the working volume of the hydraulic motors 
from the maximum to the minimum values to work out the traction-speed characteristics. A comparative analysis of radial-piston multi-cycle hydraulic 
motors was carried out, and for the hydromotor-wheel model MHP27 of the "Poclain Hydraulics" company, which was chosen for the study, the 
hydraulic principle diagrams were considered with the use of a hydraulic regulation system of four stages of the working volume in hydraulic motors, 
the use of combined parking and service brakes, as well as an anti-skid system using means of proportional electro-hydraulic automation. The results. 
High-torque hydraulic motor-wheels of the radial piston type were selected, which make it possible to ensure the operation of the tractor transmission 
without intermediate gearboxes between the hydraulic motors and wheel hubs, and the calculated value of the working volume of the axial piston 
pump, which ensures the operation of the tractor transmission in the full speed range. Based on the results of the calculations, it was established that 
the pressure in the hydraulic drive does not exceed 35 MPa, while values from 40 MPa to 50 MPa are achieved in modern pumps and hydraulic 
motors. The possibility of increasing the speed of the tractor from standard 35 km/h to promising 50 km/h is shown. 

Keywords: wheel tractor, transmission, hydraulic fluid power, radial-piston hydraulic motor-wheel, traction-speed characteristic, torque, power, 
rotation frequency, pressure difference, range of adjustment of the working volume of hydraulic machines. 

Вступ. Вдосконалення трансмісій тракторів є 
одним з шляхів суттєвого підвищення їх тягово-
швидкісних характеристик (ТШХ), автоматизації 
управління з реалізацією безступеневого змінення 
швидкості, підвищення ККД і паливної економічності, 
зменшення габаритно-масових показників. В даний 
час зустрічаються гідромеханічні трансмісії з 
комплексними гідротрансформаторами, механічні 
трансмісії з системами забезпечення переключення 
передач без розривів потоків потужності, двохпотокові 
безступеневі гідромеханічні трансмісії з 
використанням об'ємного гідропривода (ОГП) в якості 
керуючого органа, а також трансмісії з мотор-
колесами. Трансмісії з мотор-колесами створюють на 

базі ОГП з аксіальнопоршневими гідромоторами і 
планетарними редукторами або з високомоментними 
радіальнопоршневими тихохідними гідромоторами 
(high-torque low-speed hydraulic motors – HTLS), а в 
останній час з електромотор-колесами. Огляд 
сучасних тенденцій з розвитку мотор-колес щодо 
підвищення частот обертання і крутного моменту при 
зменшенні їх маси, вдосконалення автоматизованих 
систем забезпечення стабільності руху при дорожніх 
перешкодах дають можливість своєчасно проводити 
пошукові роботи з вдосконалення трансмісій 
тракторів. 

Дана стаття присвячена аналізу можливості 
використання високомоментних гідромотор-колес 
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останніх років розробки на прикладі трактора  
ХТЗ-17021 виробництва харківського тракторного 
заводу. 

Аналітичний огляд літератури. Дослідженням 
щодо вибору типу трансмісій і порівнянню їх 
характеристик присвячено декілька робіт, які 
стосуються тракторів, збиральних комбайнів і 
комунальних прибиральних машин [1–4]. Так аналіз 
ТШХ трансмісій зернозбиральних комбайнів і 
пропозиції щодо застосування конструктивних схем 
наведені у роботах [1, 2]. Порівняльний аналіз 
серійних коробок передач зі ходозменшувачами, 
двохпотокових безступеневих гідромеханічних 
трансмісій з використанням аксіальнопоршневих 
гідромашин в ОГП, а також гідромеханічних 
(гідродинамічних) трансмісій з 
гідротрансформаторами, розглянутий в роботах [3, 4]. 
Показано, що особливими перевагами двохпотокових 
трансмісій з ОГП порівняно з 
гідротрансформаторними є можливість забезпечити 
мінімальні швидкості трактора без застосування 
окремого ходозменшувача. Щодо до трансмісій з 
гідромотр-колесами, то великий досвід створення 
такої трансмісії має Харківський тракторний завод, де 
на гусеничному промисловому тракторі-бульдозері-
розпушувачі ТС-10 застосований бортовий ОГП з 
аксіальнопоршневими гідромотор-колесами з похилим 
блоком циліндрів, вбудованими в планетарні 
редуктори [5–7]. ОГП має автоматизовану систему 
безступеневого електрогідравлічного регулювання 
швидкості і поворотом трактора на базі електронного 
комплексу з ефективним енергозбереженням щодо 
палива в ДВЗ. Динамічні характеристики такого ОГП 
розглянуті в роботі [8] з отриманням рекомендацій 
щодо швидкодії регулювання робочого об'єму насосів 
і гідромоторів для виключення режимів з підвищеним 
тиском і кавітаційних. 

Слід зазначити, що розрахунок трансмісії 
транспортного засобу можливий за даними ТШХ в 
технічній характеристиці цього засобу, якщо мова йде 
про модернізацію трансмісії, або визначення ТШХ за 
параметрами нового транспортного засобу [9]. 
Наприклад, фірми, що поставляють героторні 
гідромотор-колеса, наводять методики розрахунку 
ТШХ з урахуванням маси машини, її швидкості і 
прискорення, дорожніх умов (покриття), і далі 
розрахунку крутного моменту і робочого об'єму 
гідромотора (декількох ведучих гідромоторів) [10, 11]. 
Практично ці методики однакові, крім того, що за 
методикою [11] пропонується введення коефіцієнта 
значенням 1,1 для урахування супротиву повітря. 

Для виконання мети статті розглянемо як приклад 
можливість застосування трансмісії з гідромотор-
колесами на колісному тракторі ХТЗ-17021 [12]. Цей 
трактор тягового класу 4 (номінальне тягове зусилля 
40 кН) оснащений ДВЗ моделі BF6M1013E-DEUTZ 
AG з номінальною потужністю 132 кВт (180 к/с) і має 
4 ведучі колеса за допомогою карданних приводів. 
Маса трактора складає 8,3 т (з причепом до 20 т), 
максимальна швидкість до 35 км/год. Максимальне 
тягове зусилля трактора в 60 кН досягається на 

четвертій передачі першого діапазону трансмісії при 
швидкості в 6,96 км/год, а максимальна швидкість в 
35,27 км/год при тяговому зусиллі 5,5 кН на четвертій 
передачі третього діапазону трансмісії. Номінальне 
тягове зусилля в 39,7 кН (округлюємо до 40 кН згідно 
тяговому класу трактора ХТЗ-17021) досягається на 
другій передачі другого діапазону при швидкості 
9,32 км/год. На рис. 1 представлена ТШХ колісного 
трактора ХТЗ-1021, яку побудовали на основі даних 
табличної технічної характеристики в інструкції з 
експлуатації [12], і розрахункові значення вихідної 
(корисної) потужності від швидкості трактора. Також 
приведені значення частоти обертання колес трактора, 
розраховані за формулою: 

3
т .макс

м.макс
в

10 35,275,31 116,6
60 π 1,605

v
n

d
= ⋅ = =

⋅
 хв–1,     (1) 

де νт.макс = 35,27 км/год – максимальна швидкість 
трактора; 

dв = 1,605 м – зовнішній діаметр шини. 
Таким чином, для трактора ХТЗ-17021 потрібні 

гідромотор-колеса з максимальною частотою 
обертання 116,6 хв–1. Далі визначаємо максимальний 
крутний момент гідромотор-колеса, що забезпечує хід 
трактора з максимальним тяговим зусиллям 
Fт.макс = 60 кН: 

3в
м.макс т.макс

1,60560 10 12037,5
2 2 4
dМ F

z
= = ⋅ =

⋅ ⋅
 Н·м, (2) 

де z = 4 – кількість гідромотор-колес. 
Значення цих двох параметрів дають можливість 

провести пошук потрібного гідромотор-колеса за 
каталогами виробників. 

 
Рис. 1. Тягово-швидкісна характеристика Fт трактора 

ХТЗ-17021 та його корисна потужність Pт 

Основна частина. Аналіз інформаційних 
джерел, зокрема каталогів закордонних виробників 
радіальнопоршневих багатоциклових гідромоторів 
показав, що за показником крутного момента (12 кН) є 
достатньо виробників гідромоторів, а за можливістю 
досягнення потрібної частоти обертання в 117 хв–1 є 
обмеження з точки зору як цього абсолютного 
значення, так і його досягнення при достатньо 
глибокому діапазоні регулювання робочого об'єму 
[13–16]. В табл. 1 приведені технічні характеристики 
радіальнопоршневих гідромотор-колес багатоциклової 
дії компанії «Rexroth Bosch Group» (модель MCR-C20) 
і фірми «Poclain Hydraulics» новітньої моделі МНР27 
та моделі MS25 попередньої серії. В гідромоторах 
МНР27-Poclain суттєво підвищені показники щодо 
частоти обертання, потужності, і що особливо важливе 
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для трансмісій тракторів, це можливість зменшення 
робочого об'єму у 4 рази до 608 см3. Останнє 
досягнення дає можливість підвищити швидкість 
трактора без нарощування подачі робочої рідини (РР), 
тобто настановного значення робочого об'єму 
приводного насоса ОГП трансмісії і ДВЗ трактора. 
Треба також відмітити, що потрібний максимальний 
крутний момент в 12 кН досягається для всіх 
розглянутих гідромоторів, але з точки зору 
інженерного запасу перевагу має також гідромотор 
МНР27-Poclain, в якому досягнений тиск в 50 МПа, 
що вище ніж в інших конструкціях в 45 МПа. Щодо 
питомого показника – відношення маси до 
максимального крутного моменту m/Mмакс, то 
гідромотор-колесо МНР27-Poclain в комбінації з 
гальмами стоянкового та робочого типів не суттєво 
поступається моделі MCR-C20 і має значну перевагу 
перед попередньою MS25. 

На рис. 2 в якості прикладу застосування 
сучасних поршневих груп в радіальнопоршневих 
гідромоторах багатоциклової дії приведені моделі 
MCR-Rexroth Bosch Group. Основними частинами є 
(рис. 2, а) блок циліндрів 1, поршень 2 з ущільненням 
3, ролик 4, антифрикційна прокладка 5 і кулачковий 
корпус-копір 6, на який спирається ролик. Для 
збільшення площі опорної поверхні, на яку діє бічна 
сила з боку роликів 4, поршні 2 виконані ступінчастої 
форми (рис. 2, б), що дозволило зменшити радіальний 
габарит гідромотора. Велика площа поршня 2 є 
робочою і на поршні встановлено ущільнення 3. 
Нижній хвостовик 7 поршня 2 збільшує опорну 
поверхню поршня і ущільнення не потребує. Є також 
конструкція поршня, в якій для здійснення безпечного 
режиму вільного ходу в основі кожного поршня 
встановлені магніти 8 (рис. 2, в). При тиску в корпусі 

гідромотора, створеного через спеціальний отвір, та 
розвантажених від тиску отворах основних 
магістралей, поршні з роликами і копіром не 
контактують між собою. Магніти 7 утримують поршні 
з роликами біля днищ отворів в блоці циліндрів при 
відсутності тиску в корпусі гідромотора. 

На рис. 3 приведені залежності теоретичної 
витрати РР (Qогп), яка потрібна для функціонування 
ОГП ходу трактора, корисної потужності (Pогп) та 
перепаду тисків на гідромоторах (Δpм) від швидкості 
трактора як частоти обертання гідромотор-колес (nк.т) з 
урахуванням змінних 4-х значень робочих об'ємів 
гідромотора (Vм1…м4) моделі MHP27-Poclain. Ці 
параметри розраховували за формулами: 

3
4м м, к.т10 4 іQ V n−= ⋅ ⋅ , л/хв;           (3) 

4м, к.т
огп 9550

іМ n
P

⋅
= , кВт;        (4) 

м,
м,

м, мгм0,159 η
і

і
і

М
p

V
∆ =

⋅ ⋅
, МПа,           (5) 

де Vм,i – робочий об'єм однієї зі ступенів гідромотора 
MHP2434 (Vм1 = 2434 см3; Vм2 = 1825 см3; 
Vм3 = 1217 см3; Vм4 = 608 см3); 

nк.т – частота обертання коліс трактора, хв–1; 
ηмгм = 0,95 – гідромеханічний ККД гідромотора 

(приймаємо постійним у першому наближенні); 
M4м,i – крутний момент 4-х гідромоторів на і-й 

ступені Mм,i, Н·м. 
Параметри, що відповідають можливості 

підвищення максимальної швидкості трактора зі 
штатної в 35,27 км/год до 50 км/год, позначені 
пунктирною лінією. 

 

Таблиця 1 – Технічні характеристики високомоментних радіальнопоршневих багатоциклових гідромоторів 

Шифр гідромотора Vмакс/Vмін, 
см3 

nмакс, 
хв–1 

pмакс, 
МПа 

M, Н·м 
(p = 32 МПа) 

Mмакс, Н·м 
(pмакс, МПа) 

P, 
кВт 

m, 
кг 

m/Mмакс, 
кг/кН·м 

MCR-C20 2500/1250 115 45 12720 17888 94 211 11,8 
MS25 2498/1249 137 45 12710 17873 90 270 15,1 

МНР27 2434/608 252 50 12384 19350 195 240* 12,4* 
Примітка: *) – Для гідромотора з комбінованим гальмом (стоянковим і робочим) 

 

   
a б в 

Рис. 2. Поршневі групи радіальнопоршневих гідромоторів моделі MCR: 
а – з циліндричним поршнем 2; б – з циліндричним поршнем 2 та хвостовиком 7; в – з магнітом 8 у поршні 
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Рис. 3. Витрати РР, вихідна потужність ОГП і перепад тисків на гідромор-колесах залежно від швидкості трактора ХТЗ-17021 

Слід відзначити, що гідромотор MHP27 згідно 
технічній характеристиці має максимальну частоту 
обертання до 252 хв–1, що не обмежує досягнення 
швидкості трактора в 50 км/год (166 хв–1 для 
гідромотора). 

Щодо розрахунку витрати РР від насоса (Qогп), то 
гідромотор-колеса обертаються при максимальному 
робочому об'ємі Vм1 до швидкості 7 км/год (23 хв–1), 
далі при переключенні на робочий об'єм Vм2 до 
швидкості 11 км/год (36,5 хв–1), на режимі робочого 
об'єму Vм3 до швидкості 17,5 км/год (58 хв–1), і на 
режимі робочого об'єму Vм4 до максимальної 
швидкості 35,27 км/год (116,8 хв–1). Таким чином, 
максимальна витрата РР, яка забезпечує рух трактора в 
повному діапазоні швидкостей, не перевищує 284 л/хв. 
Потужність ОГП трактора підвищується до 116,5 кВт 
при швидкості в 7 км/год, що відповідає 
максимальному тяговому зусиллю в 60 кН, і далі 
зменшується до 54 кВт. Робочий об'єм насоса, що 
забезпечує потрібну витрату РР для 4-х гідромоторів 
на максимальній швидкості трактора, знаходиться за 
формулою: 

м 4 к.т .макс
н

н он ом

4 4 608 116,8 150,9
η η 2000 0,97 0,97

V n
V

n
⋅ ⋅ ⋅

= = =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅

 см3,  (6) 

де Vм4 = 608 см3 – робочий об'єм гідромотора на 4-й 
ступені (мінімальний); 

nк.т.макс = 116,8 хв–1 – максимальна частота 
обертання гідромотора; 

nн = 2000 хв–1 – частота обертання насоса, яка 
зазвичай співпадає з частотою обертання приводного 
ДВЗ; 

ηон = 0,97 і ηом = 0,97 – об'ємний ККД насоса і 
гідромотора, відповідно (задаємося попередньо). 

Аксіальнопоршневі насоси з таким робочим 
об'ємом випускають провідні закордонні фірми, а 

також може бути застосований аксіальнопоршневий 
насос в виконанні тандем виробництва кропівницького 
підприємства «Гідросила» [17–19]. Таким чином, 
комплексне регулювання робочого об'єму насоса та 
гідромотор-колес дає можливість відпрацьовування 
ТШХ трактора ХТЗ-17021. Для підвищення рівня 
автоматизації та енергозбереження в трансмісії 
трактора її ОГП доповнюють електронним блоком і 
системами пропорційного керування насосом та 
одночасно 4-ма гідромотор-колесами. 

Для перспективної конструкції трактора при 
підвищенні швидкості до 50 км/год витрата РР 
повинна буде збільшена до 404 л/хв, але потужність 
при цьому не перевищує 84 кВт, тобто в умовах 
роботи штатного ДВЗ. Тиск в ОГП на всіх режимах 
ТШХ трактора дорівнює від 12 МПа до 32–36 МПа, 
але і ці останні значення суттєво менше, ніж 
максимальний в 50 МПа для гідромотора MHP27 
(зазвичай, номінальний тиск в радіальнопоршневих 
гідромоторах дорівнює 25 МПа або 32 МПа). Слід 
відмітити, що наведені результати були отримані з 
урахуванням гідромеханічного ККД гідромоторів на 
рівні 0,95 і теоретичних значеннях витрати, тобто 
потребують уточнення на подальших етапах роботи. 

На рис. 4 побудована залежність крутного 
моменту гідромотор-колеса MHP27 залежно від 
частоти його обертання з вказівками щодо ступені 
робочого об'єму гідромотора, яка забезпечує цю 
характеристику. Таким чином, гідромотор забезпечує 
переміщення трактора з заданими параметрами, а для 
створення безступінчастого переміщення трактора 
використовується аксіальнопоршневий насос з 
електрогідравлічним пропорційним регулятором. 
Автоматизація переключення діапазонів може бути 
створена за допомогою сигналів зворотного зв'язку за 
тиском в ОГП та частотою обертання гідромотор-
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колес. Ці параметри входять до електронного блоку, 
який подає керуючі сигнали на регулятори робочих 
об'ємів насоса та гідромотора. 

Розглянемо перспективи застосування в інших 
трансмісіях транспортних засобів високомоментних 
радіальнопоршневих багатоциклових гідромотор-
колес моделі MHP-Poclain. На рис. 5 приведені 
значенння робочих об'ємів п'яти типорозмірів 
гідромоторів MHP-Poclain залежно від максимальних 
частот обертання зі значеннями проміжних ступенів 
робочих об'ємів. Також вказані значення крутних 
моментів при максимальних робочих об'ємах 
гідромоторів. Слід відмітити досягнуті максимальні 
значення частоти обертання від 180 хв–1 до 430 хв–1, 
що є перспективними щодо створення трансмісій з 
безредукторними гідромотор-колесами. 

На рис. 6 представлені залежності зміни крутного 

моменту, частоти обертання та потужності гідромоторів 
MHP-Poclain з 4-ма ступенями регулювання робочого 
об'єму залежно від останнього. При цьому приведені 
залежності для екстремальних значень робочих об'ємів: 
1416 см3 і 3526 см3 типорозмірного ряду моделей 
MHР20/27. Позначки з цифрою «1» відносяться для 
гідромотора з максимальним робочим об'ємом 1416 см3, 
з цифрою «2» відносяться до самого найбільшого 
типорозміру з робочим об'ємом 3526 см3. Робочий об'єм 
гідромоторів зменшується ступінчасто зі 
співвідношенням 1; 1,33; 2,0 та 4,0. При цьому частота 
обертання гідромоторів збільшується на 1,25–1,28 від 
частоти обертання при максимальному робочому об'ємі. 

Крутний момент гідромоторів збільшується від 
11,3 кН·м для гідромотора з мінімальним робочим 
об'ємом 1416 см3 до 28 кН·м для гідромотора з 
максимальним робочим об'ємом 3526 см3. 

 
Рис. 4. Залежності тягового зусилля трактора ХТЗ-17021 від його швидкості та крутного момента гідромотор-колеса з 

регульованим робочим об'ємом від частоти його обертання 

 
Рис. 5. Максимальні значення частоти обертання гідромоторів MHP Poclain з 4-ма ступенями регулювання робочого об'єму 
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Рис. 6. Крутний момент, частота обертання та потужність гідромоторів MHP-Poclain з 4-ма ступенями регулювання робочого 

об'єму 

Максимальна потужність цих гідромоторів 
досягає 175 кВт і 150 кВт, відповідно. Але слід 
відзначити, що в типорозмірному ряду регульованих 
гідромоторів є зразок з потужністю 185 кВт. Це модель 
має робочий об'єм 2712 см3. Також відзначимо, що 
гідромотори з постійним робочим об'ємом мають 
підвищену максимальну потужність, яка більше на 
1,1–1,3 рази потужності гідромоторів з 4-ма ступенями 
робочого об'єму. Максимальне значення потужності в 
280 кВт має гідромотор з постійним робочим об'ємом 
1893 см3. Для гідромоторів з постійним робочим 
об'ємом максимальна частота обертання суттєво 
більша ніж з регульованим виконанням. Наприклад, 
для гідромотора з постійним робочим об'ємом 
1416 см3 максимальна частота обертання дорівнює 

505 хв–1, а для регульованих виконань при 
функціонуванні з максимальним робочим об'ємом 
знижується до 420 хв–1, 380 хв–1 і 342 хв–1 для 
двоступеневого, триступеневого та чотириступеневого 
виконання, відповідно. 

В каталогах, присвячених гідромоторам MHP-
Poclain, не приводиться зображення внутрішньої 
компоновки вузлів поршневих груп та розподільника 
РР, а тільки зовнішній вигляд гідромоторів, і можливо 
це пов'язано з новизною розробки в умовах високої 
конкуренції в даній галузі. На рис. 7 представлені 
зовнішні види гідромоторів в виконанні з маточиною 
для кріплення колеса (рис. 7, а), зі шліцьовим валом 
(рис. 7, б) та видом на задню кришку з розподільником 
РР (рис. 7, в). 

 

   
а б в 

Рис. 7. Гідромотори MHP20/27 Poclain Hydraulics 
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Маса гідромоторів є постійною для всього 
типорозмірного ряду, але залежить від вбудованих 
гальмівних систем – стоянкових, робочих або 
комбінованих (стоянкової і робочої в одному 
гідромоторі). Таким чином, гідромотор-колеса з 
фланцевим приєднанням до маточини колеса мають 
масу: без гальма – 180 кг; зі стоянковим або робочим 
гальмом – 200 кг; з комбінованим гальмом – 240 кг. 
Гідромотори з вихідним шліцьовим валом мають масу: 
без гальма – 180 кг; зі стоянковим гальмом – 200 кг. 

Загальна характеристика гідромоторів MHP20/27-
Poclain: робочі об'єми від 1400 см3 до 3500 см3, 
крутний момент до 24 кН·м, частота обертання до 
520 хв–1, потужність до 280 кВт, кількість ступенів 
регулювання робочого об'єму 2; 3 або 4. 

На рис. 8 приведені значення повного 
(загального) ККД гідромоторів MHP20/27-Poclain 
залежно від тиску (p, бар, в співвідношенні 
1 бар = 0,1 МПа) та частоти обертання (n, %). 
Максимальне значення ККД досягає 0,93, що є 
високим показником серед гідромоторів даного типу. 
Таке значення ККД знаходиться в зоні 15 %–55 % від 
максимальної частоти обертання та при тисках від 
15 МПа до 45 МПа (150 бар–450 бар), що і є зоною 
оптимальної роботи гідромотора. При підвищенні 
частоти обертання в діапазоні 55 %–100 % від 
максимально значення та при тисках менше 15 МПа 
(150 бар) ККД гідромотора зменшується до 0,83. 

 
Рис. 8. ККД гідромоторів MHP20/27-Poclain 

На рис. 9 приведена гідравлічна принципова 
схема гідромотора MHP20/27-Poclain з 4-ма ступенями 
регулювання робочого об'єму та стоянковим і робочим 

гальмами [20]. Гідромотор М умовно поділений на три 
гідромотора М1, М2 і М3, і за допомогою 
гідророзподільників Р1 і Р2 з гідравлічним керуванням 
(лінії керування Y1 і Y2, відповідно) створюються 
ступені робочого об'єму. Канал R є зливним і об'єднує 
три зливних лінії гідромоторів. При відсутності тиску 
управління в каналах Y1 і Y2 через канал А і 
гідророзподільникі Р1 і Р2 нагнітається РР від насосу і 
потрапляє до всіх секцій М1, М2 і М3, що відповідає 
функціонуванню гідромотора з максимальним 
робочим об'ємом. При підводі тиску в канал Y1 
гідророзподільник Р1 переміщується праворуч і 
гідромотор М1 з'єднується зі зливною лінією R і 
крутний момент створюють тільки гідромотори М2 і 
М3 (друга ступень регулювання). При підведенні 
тиску тільки в канал Y2 гідророзподільник Р2 
зміщується ліворуч і гідромотор М2 з'єднується зі 
зливною лінією R і крутний момент створюють тільки 
гідромотори М1 і М3 (третя ступень регулювання). 
При одночасній подачі тиску управління в камери Y1 і 
Y2 гідромотори М1 і М2 з'єднується зі зливною лінією 
R і крутний момент створює тільки гідромотор М3 
(четверта ступень регулювання). Лінії 1, 2 і 3 є 
дренажними для відведення витоків РР з корпусу 
гідромотора. Гальмівна комбінована система 
складається з валу маточини 4 і гальмівних дисків 5, 
пружини 6 і поршня 7 стоянкової системи, поршня 8 
робочої гальмівної системи та отворів для підведення 
тиску: XD – для здійснення робочого гальмування;  
X – для розгальмування стоянкового гальма. 

Гідравлічна принципова схема ОГП транспортної 
машини з гідромотор-колесами М1–М4 і 
антибуксувальним пристроєм VMA фірми «Poclain 
Hydraulics» наведена на рис. 10 [21]. До складу ОГП 
входять приводний ДВЗ, основний насос Н, насос 
підживлення Нп, дроселі ДР1–ДР4 з 
електромагнітним пропорційним керуванням, датчики 
частоти обертання колес ДЧО1–ДЧО4, датчик ДПРК 
кута повороту рульового колеса РК і електронний блок 
керування БК. Під час руху транспортного засобу з 
однаковими швидкостями кожного з колес, що 
характерно для прямолінійного руху по рівній сухій 
дорозі, дроселі ДР1–ДР4 нормально відкриті під дією 
зворотних пружин і РР при мінімальному 
гідравлічному опорі надходить до гідромоторів  
М1–М4. 

 

 
Рис. 9. Гідравлічна принципова схема гідромотора MHP20/27-Poclain та загальний вид комбінованого гальмівного пристрою
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Рис. 10. Гідравлічна принципова схема ОГП з гідромотор-колесами фірми «Poclain Hydraulics» і антибуксувальним 

електрогідравлічним пристроєм VMA 

При повороті транспортного засобу за допомогою 
датчика ДПРК вводиться корегування подачі витрат 
через дроселі ДР1–ДР4 мотор-коліс М1 і М2 
пропорційно кутовому відхиленню γ рульового колеса. 
Буксування одного з коліс призводить до різкого 
збільшення частоти обертання відповідного 
гідромотора, оскільки транспортний засіб зупиняється 
і вся подача насоса Н надходить тільки до одного з 
гідромоторів. Підвищення частоти обертання 
гідромотора понад максимально допустиме значення 
пов'язане з ризиком перегрівання поршневих груп і 
розподільного вузла. З метою запобігання режиму 
буксування електронний блок БК виконує порівняння 
значень сигналів зворотного зв'язку від датчиків 
частоти обертання ДЧО і вводить необхідну корекцію. 
Наприклад, при обертанні гідромотора М2 з 
підвищеною швидкістю, блок БК подає електричний 
сигнал на дросель ДР2, перекриття перерізу якого 
перерозподіляє РР між гідромоторами і відновлює рух. 
Основною функцією гідроблока VMA є обмеження 
витрати, що подається до гідромотора колеса, що 
буксує. 

Висновки. 1. Проведені статичні розрахунки 
показали, що нові високомоментні радіальнопоршневі 
гідромотор-колеса МНР27 фірми «Poclain Hydraulics» 
з поширеним діапазоном швидкості та регулювання 

робочого об'єму дають можливість створення 
трансмісій тракторів зі швидкістю до 50 км/год. 

2. На основі аналізу тягово-швидкісних 
характеристик трактора ХТЗ-17021 проведений вибір 
типорозмірів 4-х ведучих гідромотор-колес та 
аксіальнопоршневого насосу трансмісії. 

3. Показана можливість підвищення швидкості 
трактора від штатної 35 км/год до перспективної в 
50 км/год. 

4. Гідромотор-колеса МНР27 агрегатовані 
гальмами стоянкового і робочого типів і поруч з 
антибуксувальною електрогідравлічною системою 
забезпечують потрібні властивості трансмісії 
сучасного трактора. 

5. Подальші роботи повинні бути спрямовані для 
оцінки динамічних характеристик гідравлічної 
трансмісії колісного трактора та уточнення режимів 
регулювання насоса і гідромотор-колес за допомогою 
засобів електрогідроавтоматики. 
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Є. C. КРУПА, Р. М. ДЕМЧУК 

РОЗРОБКА НОВИХ КОНСТРУКЦІЙ ГОРИЗОНТАЛЬНИХ КАПСУЛЬНИХ ГІДРОТУРБІН 

Розглянуто ключові аспекти та шляхи підвищення енергетичної та експлуатаційної ефективності гідротурбінного обладнання 
гідроелектростанцій. Здійснено детальний аналіз напрямків удосконалення основних показників, які характеризують переваги лопатевих 
гідротурбін горизонтального типу. Особливу увагу приділено прямоточним повортно-лопатевим гідротурбінам з горизонтальним 
розташуванням осі обертання гідроагрегату. Зазначено, що ці гідротурбіни володіють значущими перевагами порівняно з турбінами, які 
використовують спіральну камеру для подачі води, зокрема високою пропускною здатністю та широким діапазоном експлуатації по 
напорам та витратам. Основний акцент авторами статті зроблено на перевагах прямоточних капсульних гідротурбін та їхньому 
потенційному використанні при високих напорах. Недоліком існуючих прямоточних гідроагрегатів є те, що вони працюють на низьких 
напорах до 25 м, тому необхідно займатися розробкою нових конструкцій гідротурбін даного типу. В роботі розглянуто нові конструктивні 
рішення, на які отримано патенти України, спрямовані на ефективне використання горизонтальних капсульних гідроагрегатів на вищих 
напорах, до 280 м, з розширенням зони надійної експлуатації. Висвітлена проблематика підвищення енергетичних та експлуатаційних 
показників гідротурбінного обладнання гідроелектростанцій ставить перед дослідниками важливі завдання щодо оптимізації конструкцій та 
покращення їхньої ефективності. Запропоновано рекомендації щодо проведення чисельного моделювання в програмах CFD (Computational 
Fluid Dynamics). Застосування CFD в даному контексті забезпечує детальне розуміння гідродинамічних процесів в проточних частинах 
гідротурбін, що є ключовим фактором у їх удосконаленні. Такий інтегрований підхід до дослідження, який включає в себе як 
експериментальні, так і чисельні методи, сприятиме розробці ефективних та надійних гідротурбін, відповідно до сучасних вимог сталого 
розвитку енергетики. 

Ключові слова: капсульна гідротурбіна, робоче колесо, направляючий апарат, сопловий апарат, комбінаторна залежність, коефіцієнт 
корисної дії. 

Y. KRUPA, R. DEMCHUK 
DEVELOPMENT OF NEW DESIGNS OF HORIZONTAL BULB HYDROTURBINES 

The key aspects and methods of increasing the energy and operational efficiency of hydraulic turbine equipment at hydroelectric power plants are 
considered. A detailed analysis of directions for improving the main indicators characterizing the advantages of horizontal-type bladed hydraulic 
turbines has been carried out. Particular attention is paid to direct-flow rotary-blade hydraulic turbines with a horizontal axis of rotation for the 
hydraulic unit. These hydraulic turbines offer significant advantages over those using a spiral casing for water supply, including high throughput and a 
wide range of operating pressures and flow rates. The focus of the article is on the advantages of direct-flow bulb hydraulic turbines and their potential 
use at high pressures. However, existing direct-flow hydraulic units operate at low heads of up to 25 m. Therefore, there is a need to develop new 
designs for these turbines to operate efficiently at higher heads up to 280 m, expanding the reliable operation zone. The paper examines new design 
solutions for which Ukrainian patents have been received, aiming at the effective use of horizontal bulb hydraulic units. The text highlights the 
problems of increasing the energy and operational performance of hydraulic turbine equipment at hydroelectric power plants, presenting important 
tasks for researchers to optimize structures and improve efficiency. Recommendations for carrying out numerical modeling in CFD (Computational 
Fluid Dynamics) programs are proposed to provide a detailed understanding of hydrodynamic processes in the flow parts of hydraulic turbines. The 
purpose of numerical modeling is to evaluate the efficiency and productivity of new hydroturbines in different operating modes. This includes 
analyzing the pressure distribution, flow rate and other characteristics inside the turbine. The obtained data will allow to identify potential "weak" 
points and optimize the blading and other structural elements for maximum efficiency. This integrated research approach, including both experimental 
and multiple methods, will contribute to the development of efficient and reliable hydroturbines in line with modern requirements for sustainable 
energy development. 

Keywords: bulb hydraulic turbine, runner, wicket gate, nozzle diaphragm, cate-blade relationship, efficiency. 

Вступ. Сучасне енергетичне виробництво 
зіштовхується з постійною потребою у вдосконаленні 
технологій, особливо в області гідравлічних турбін. 
Ефективність енергетичних систем напряму залежить 
від продуктивності використовуваних турбін, тому 
розробка нових типів гідравлічних турбін стає 
ключовим фактором у забезпеченні стійкого та 
ефективного виробництва енергії [1–2]. 

Одним з головних напрямків в цій сфері є 
підвищення ефективності роботи гідротурбін. З 
розвитком технологій та наукових досліджень, 
необхідно продовжувати роботу над розробкою нових 
типів гідравлічних турбін. Це пов'язано з тим, що нові 
технології можуть забезпечити більшу ефективність 
виробництва електроенергії, менше витрат на 
утримання та експлуатацію, а також зниження впливу 
на навколишнє середовище. Це особливо важливо в 
умовах постійно зростаючого попиту на енергію та 
прагнення зменшення залежності від традиційних 

джерел енергії. 
Створення нових конструкцій гідравлічних 

турбін вимагає глибокого розуміння фізичних 
процесів, що відбуваються під час їх роботи. 
Унікальні форми лопатевих систем, оптимізовані для 
конкретних умов, а також інноваційні методи 
управління потоком води стають ключовими 
аспектами у підвищенні ефективності гідравлічних 
турбін [2–6]. 

Крім того, з урахуванням зростаючої кількості 
гідроенергетичних станцій та їх розвитку у різних 
країнах світу, виникає потреба у розробці 
гідравлічних турбін, які відповідають різним 
кліматичним та географічним умовам. Наприклад, 
гідроелектростанції в умовах високих гір або в 
областях з низьким рівнем води потребують 
гідравлічних турбін з відповідними параметрами та 
характеристиками [1–3]. 

Мета дослідження полягає в глибокому 
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розкритті потенціалу та визначенні оптимальних 
шляхів вдосконалення горизонтальних капсульних 
гідротурбін. В результаті цього дослідження виявлено 
нові можливості для підвищення ефективності 
гідротурбін, що в свою чергу сприятиме подальшому 
розвитку та удосконаленню галузі відновлювальної 
енергетики. 

Переваги горизонтальних капсульних 
гідротурбін. Сучасні ГЕС із горизонтальними 
капсульними гідроагрегатами (рис. 1) вже успішно 
функціонують у різних частинах світу. Важливо, що 
вони можуть бути встановлені як у великих річках, 
так і на дрібних водотоках, що розширює область їх 
застосування [1–8]. 

 
Рис. 1. Прямоточний капсульний гідроагрегат 

На даний момент перспективним напрямком у 
сучасному гідротурбобудуванні є розробка 
горизонтальних прямоточних гідроагрегатів з 
високими коефіцієнтами швидкохідності, для їх 
застосування більш високі напори [6–8]. 

Застосування прямоточних гідроагрегатів на 
напори понад 40 м зустрічає ряд проблем 
гідродинамічного характеру, міцності конструкцій, а 
також проблем надійної експлуатації. Однак ці 
труднощі і проблеми можна вирішити, а переваги, що 
отримуються від застосування прямоточних агрегатів, 
незаперечні. 

Ефективність та продуктивність. Однією з 
ключових переваг горизонтальних капсульних 
гідротурбін (ГКГТ) є їх висока ефективність та 
продуктивність. Ці турбіни спроектовані так, щоб 
максимально використати енергію потоку води. Їх 
горизонтальне положення та конструкція з 
поворотними лопатями дозволяють забезпечувати 
стабільне та надійне виробництво електроенергії [4–8]. 

Перевага ГКГТ полягає також у їхній здатності 
працювати в широкому діапазоні швидкостей потоку 
води. Це означає, що вони можуть ефективно 
функціонувати як на річках з повільною течією, так і 
більш швидких водотоках. Ефективність ГКГТ робить 
їх привабливим вибором для різноманітних проектів 
гідроенергетики. 

Прямоточні (капсульні) гідроагрегати (рис. 1), 
такі як на Київській ГЕС, Канівській ГЕС та ін., 
незважаючи на складність конструкції та велику 
металомісткість, мають суттєві переваги в порівнянні 
з гідротурбінами зі спіральним підведенням води [6]: 

- на 30–40 % більш висока пропускна здатність, 

що дозволяє при тому ж діаметрі робочого колеса 
підвищити потужність на 30–40 % або зменшити 
діаметр робочого колеса при тій же потужності і 
отримати суттєву економію габариту ГЕС у плані та 
металоємності арматури, що закладається в бетон; 

- вищий ККД в оптимумі і значно вищий 
середньоексплуатаційний ККД (на 5–10 %); 

- більш широкий діапазон експлуатації за 
напорами та витратами, ширшу маневреність при 
пуску та зупинці гідроагрегату, що важливо при 
роботі на пікових навантаженнях; 

- більш стабільну роботу гідроагрегату на 
режимах, відмінних від оптимального в широких 
діапазонах зміни витрати (потужності) та напору; 

- нижчий рівень нестаціонарності потоку. 
Компактність та низьке навантаження на 

інфраструктуру. ГКГТ мають компактний дизайн, що 
робить їх придатними для встановлення в обмежених 
просторах. Це особливо важливо для проектів МГЕС 
на малих річках. Компактність ГКГТ дозволяє 
максимально використовувати ресурси та знизити 
навантаження на інфраструктуру [6, 7]. 

Крім того, встановлення ГКГТ потребує меншого 
об'єму будівельних робіт, порівняно з ГЕС, де 
використовуються вертикальні гідротурбіни. Це 
знижує вплив на довкілля та зменшує витрати на 
будівництво та обслуговування. Їхня висока 
ефективність та низькі експлуатаційні витрати 
роблять їх привабливим варіантом для інвесторів та 
операторів гідроелектростанцій. 

Нові конструктивні рішення горизонтальних 
капсульних гідротурбін. Для розробки нових типів 
гідравлічних турбін необхідно проводити науково-
дослідні роботи та впроваджувати нові технології. 

На кафедрі «Гідравлічні машини 
ім. Г. Ф. Проскури» НТУ «ХПІ» ведеться активна 
робота щодо розробки нових типів гідравлічних турбін. 
Основоположником цього напрямку став професор 
Олег Васильович Потетенко. За останні роки кафедрою 
гідромашин було отримано десятки патентів України 
на нові конструкції гідротурбін [6–10]. 

Розглянемо дві нових конструкції 
горизонтальних капсульних гідротурбін, на які було 
отримано патенти України на корисну модель [9, 10]. 

Дані корисні моделі відносяться до галузі 
гідромашинобудування і можуть бути використані на 
гідроелектростанціях. 

Відомі гідроагрегати обладнані гідротурбінами 
поворотно-лопатевого типу, що включають спіральну 
камеру, статор, направляючий апарат та робоче колесо 
поворотно-лопатевого діагонального типу, 
застосовувані на напори від 40 до 170 м [11]. 

Такі гідротурбіни мають високі енергокавітаційні 
й експлуатаційні показники в порівнянні з 
жорстколопатевими радіально-осьовими 
гідротурбінами, які застосовуються на високі напори. 

Недоліком у порівнянні з прямоточними 
горизонтальними гідроагрегатами є більш низька 
пропускна спроможність цих гідротурбін та більші 
розміри блоку гідроагрегату в плані, менш широкий 
діапазон надійної експлуатації по напорам та 
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витратам. 
Відомі гідроагрегати горизонтально-капсульного 

типу з прямоосним проточним трактом, застосовувані 
на низьконапірних ГЕС з Н = 3–25 м [7]. 

Ці гідроагрегати внаслідок прямоосного 
підведення й відведення води і простоти форми 
проточного тракту при установці на низьконапірних 
ГЕС мають переваги перед гідроагрегатами з 
вертикальними поворотно-лопатевими гідротурбінами 
(як по пропускній здатності і частоті, так і за 
енергетичними показниками). При цьому габаритні 
розміри гідротурбінного блоку значно менші, ніж в 
осьових вертикальних поворотно-лопатевих 
гідротурбінах. 

Недоліком існуючих прямоточних гідроагрегатів 
з турбінами такого типу є те, що вони працюють на 
низьких напорах до 25 м. Це пов'язано з тим, що в цих 
гідротурбінах відсутня спіральна камера, а момент 
кількості руху перед робочим колесом горизонтально-
прямоточної гідротурбіни створюється колонами 
статора і направляючим апаратом, установленим 
перед робочим колесом. Тому забезпечити перед 
робочим колесом необхідний високий рівень моменту 
кількості руху тільки за рахунок статора і 
направляючого апарату неможливо [7]. 

В основу корисної моделі [9] поставлена задача 
підвищення середньоексплуатаційних, 
енергокавітаційних показників і надійності 
експлуатації прямоточних горизонтальних 
гідроагрегатів, розширення зони експлуатації по 
напорам аж до 270–280 м. 

Поставлена задача досягається тим, що в турбіні 
перед направляючим апаратом встановлюється 
сопловий підвідний орган гідротурбіни, що 
представляє собою ряд спеціально спрофільованих 
криволінійних (спіральних) конфузорних соплових 
каналів, які розміщені по колу перед лопатками 
направляючого апарату, що забезпечують необхідний 
момент кількості руху для оптимальної роботи 
гідротурбіни при напорах до 270–280 м та 
рівномірним по окружному напрямку і по висоті 
направляючого апарату підводом потоку до робочого 
колеса діагонального жорстко-лопатевого 
пропелерного та поворотно-лопатевого осьового типу, 
що спрацьовує підвищений напір. Лопатки соплових 
апаратів при цьому грають також роль колон статору, 
що забезпечує надійну опору гідроагрегату [9]. 

На рис. 2 показано меридіональний перетин 
горизонтального прямоточного гідроагрегату; на 
рис. 3 представлено сопловий конфузорний канал в 
плані. 

Горизонтальний прямоточний гідроагрегат 
включає в себе металічну капсулу або бетонну 
колону 1, в якій розташовуються генератор 
електричного струму, підшипники, підп'ятник, 
допоміжне обладнання; сопловий конфузорний 
підвідний орган 2; лопатки направляючого апарату 3; 
робоче колесо діагонально-осьового типу 4; 
відсмоктуючу трубу прямоосного типу 5. 

Горизонтальний прямоточний гідроагрегат з 
діагонально-осьовим робочим колесом складається з 

гідротурбінного і електрогенераторного обладнання. 
Гідравлічна турбіна являється приводом 

генератора електричного струму, перетворюючи 
енергію потоку води в механічну енергію обертання 
ротора генератора та працює наступним чином [9]. 

 
Рис. 2. Високонапірний горизонтальний прямоточний 
гідроагрегат з діагонально-осьовим робочим колесом 

Перетин А-А 

 
Рис. 3. Сопловий підвідний орган 

Потік води з певним напором і витратою 
підводиться в область соплового підвідного органу 2. 
В конфузорних, спеціально спрофільованих соплових 
каналах, що розміщені по колу перед направляючим 
апаратом, збільшується меридіональна та окружна 
складова швидкості потоку, створюючи необхідний 
для оптимальної роботи гідротурбіни момент 
кількості руху потоку та рівномірність в окружному 
напрямку й висоті направляючого апарату, 
забезпечуючи високі енергокавітаційні показники 
гідротурбіни. Далі потік поступає через міжлопаточні 
канали направляючого апарату 3, що являється 
регулюючим (витрату, а відповідно й потужність) 
органом, в міжлопатеві канали робочого колеса 
діагонально-осьового типу 4. При цьому розворот 
лопатей робочого колеса здійснюється за рахунок 
системи регулювання у відповідності до 
комбінаторної залежності від величини відкриття 
лопаток направляючого апарату, забезпечуючи 
мінімальні втрати енергії. Далі потік з мінімальними 
втратами відводиться в нижній б'єф прямоосною 
відсмоктуючою трубою 5. 

Наступна конструкція [10] відрізняється тим, що 
сопловий конфузорний підвідний орган, на відміну від 
вище приведеної гідротурбіни, має поворотні вихідні 
елементи (рис. 4, 5). 
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Рис. 4. Високонапірний горизонтальний прямоточний 
гідроагрегат з діагонально-осьовим робочим колесом 

Перетин А-А 

 
Рис. 5. Сопловий підвідний орган з поворотними вихідними 

елементами 

На рис. 4 показаний меридіональний перетин 
горизонтального прямоточного гідроагрегату; на 
рис. 5 представлено сопловий конфузорний канал в 
плані. 

Горизонтальний прямоточний гідроагрегат 
включає в себе металічну капсулу або бетонну 
колону 1, в якій розташовуються генератор 
електричного струму, підшипники, підп'ятник, 
допоміжне обладнання; сопловий конфузорний 
підвідний орган 2 з поворотними вихідними 
елементами 3; лопатки направляючого апарату 4; 
робоче колесо діагонально-осьового типу 5; 
відсмоктуючу трубу прямоосного типу 6. 

Представлена гідротурбіна працює наступним 
чином. Потік води проходить через канали соплових 
апаратів. Лопатки соплових апаратів з поворотними 
вихідними елементами (кромками) виконують 
функцію регулювання витрати (потужності) 
гідротурбіни [10]. 

Далі потік поступає через міжлопаточні канали 
направляючого апарату в міжлопатеві канали 
робочого колеса діагонально-осьового типу. При 
цьому розворот лопатей осьового типу здійснюється 
за рахунок системи регулювання у відповідності до 
трьохелементної комбінаторної залежності кута 
розвороту осьового типу лопатей від розвороту 
вихідних елементів лопаток соплових апаратів та 
відкриття лопаток направляючого апарату, 
забезпечуючи мінімальні втрати енергії. Далі потік з 
мінімальними втратами відводиться в нижній б'єф 
прямоосною відсмоктуючою трубою. 

Таким чином, застосування прямоточних 
горизонтальних гідроагрегатів з діагонально-осьовим 
робочим колесом на більш високі напори (до  
270–280 м) [9, 10] дозволяє розповсюдити переваги 
цих агрегатів, такі як більш висока пропускна 
спроможність, що забезпечує більшу потужність 
турбіни при тому же діаметрі робочого колеса, більш 
високі енергокавітаційні показники та надійність 
експлуатації, на вищезазначені напори. 

Рекомендації щодо чисельного моделювання 
потоку в нових конструкціях горизонтальних 
капсульних гідротурбін. Інноваційні конструкції 
горизонтальних капсульних гідротурбін, на які були 
отримані дані патенти, є значущим кроком у розвитку 
енергетичної індустрії [9, 10]. Однак, незважаючи на 
успішне проектування, ці конструкції знаходяться на 
етапі розробки, і для їх оптимізації та удосконалення 
проведення чисельного моделювання потоку в їх 
проточних частинах стає необхідним етапом. 

Чисельне моделювання виконується з 
використанням сучасних програмних комплексів CFD 
(Computational Fluid Dynamics), які дозволяють 
аналізувати та оптимізувати характеристики потоку в 
різних умовах. Застосування CFD в даному контексті 
забезпечує детальне розуміння гідродинамічних 
процесів всередині гідротурбін, що є ключовим 
фактором у їх удосконаленні [12, 13]. 

Метою чисельного моделювання є оцінка 
ефективності та продуктивності нових гідротурбін в 
різних режимах роботи. Це включає аналіз розподілу 
тиску, швидкості потоку та інших характеристик 
всередині турбіни. 

Отримані дані дозволять виявити потенційні 
«слабкі» місця та оптимізувати форму лопатевих 
систем та інших елементів конструкції для 
максимальної ефективності [12, 13]. 

Використання сучасних технологій чисельного 
моделювання відкриває нові перспективи для 
створення ефективних та надійних гідротурбін. 

Висновки. 1. Розробка горизонтальних 
прямоточних гідроагрегатів з високими коефіцієнтами 
швидкохідності, для їх застосування на більш високі 
напори, є перспективним напрямком сучасного 
гідротурбобудування. 

2. Застосування запатентованих конструкцій 
прямоточних гідроагрегатів з діагонально-осьовим 
робочим дозволить ефективно використовувати 
горизонтальні гідротурбіни на напори до 280 м. 

3. Представлені нові конструкції гідротурбін 
знаходяться на стадії розробки, і для їх оптимізації 
доцільно використовувати чисельне моделювання 
потоку із застосуванням сучасних програмних 
комплексів CFD. 
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І. TYNIANOVA, K. REZVAYA, V. DRANKOVSKIY, D. SAVENKOV, O. TYNIANOV 

DESIGN OF HIGHLY EFFICIENT WATER PASSAGE OF PUMP-TURBINE 

The problem of the need to develop renewable energy sources as a way to save the energy supply and energy independence of Ukraine by changing the 
consumption of carbohydrates is considered. It is shown that the development of Ukrainian renewable energy must occur in parallel with the 
development of energy storage systems and balancing of the energy system. The most effective system for storing energy and balancing the energy 
system is pumped storage power stations (PSPS). The work shows that the design of a highly effective equipment of a hydroelectric power plant 
depends on the correct selection of the element geometry of the pump-turbine water passage. Therefore, it is possible to ensure the necessary level of 
energy characteristics of hydraulic equipment. A method of dimensionless average parameters was established, which allows even at the initial stages 
of designing new reversible hydraulic machines to determine the optimal geometry of the watter passage elements. This method showed good results 
during the numerical research of Francis hydraulic turbines at a wide range of heads, as well as reversible hydromachines at heads of 300–500 m. 
Using expressions that establish the connection of hydrodynamic characteristics with dimensionless complexes, three variants of the flow part of the 
high-pressure pump-turbines (ORO500) were investigated. Based on the obtained results, a significant influence of the geometry on the hydraulic 
indicators of the machine was noted. The distribution of energy losses in the inlet, blade system and outlet was analyzed. The greatest energy losses 
occur in the inlet of the pump-turbines. To increase the energy and kinematic indicators of the ORO500 pump-turbines, the geometry of the feed 
elements, as well as the spiral casing and stator, was changed. Variants for improving the parameters in the elements of the supply of the water passage 
of the pump-turbine are proposed. 

Keywords: reversible hydraulic machine, water passage, averaged parameters, energy parameters, mathematical model, energy losses, optimal 
mode. 

І. І. ТИНЬЯНОВА, К. С. РЄЗВА, В. Е. ДРАНКОВСЬКИЙ, Д. А. САВЕНКОВ, О. Д. ТИНЬЯНОВ 
ПРОЄКТУВАННЯ ВИСОКОЕФЕКТИВНИХ ПРОТОЧНИХ ЧАСТИН ОБОРОТНОЇ 
ГІДРОМАШИНИ 

Розглянуто проблему необхідності розвитку відновлюваних джерел енергії як засобу збереження довкілля та енергонезалежності України з 
метою зменшення використання органичного палива. Показано, що розвиток української відновлюваної енергетики повинен відбуватися 
паралельно з будівництвом систем накопичення енергії та балансування енергосистеми. Найефективніший у системі накопичення енергії та 
балансування енергосистеми є гідроакумулюючі електричні станції (ГАЕС). В роботі показано, що створення високоефективного 
устаткування ГАЕС багато в чому залежить від правильного вибору геометрії елементів проточної частини оборотних гідромашин, завдяки 
чому виникає можливість забезпечити необхідний рівень енергетичних показників гідрообладання. Застосування методу осереднених 
безрозмірних характеристик в характерних перерізах проточної частини дозволяє вже на початкових етапах проектування нових оборотних 
гідравлічних машин обрати оптимальну геометрію елементів проточної частини. Даний метод позитивно зарекомендував себе при 
чисельному дослідженні радіально-осьових гідротурбін у широкому діапазоні напорів, а також оборотних машин на напори 300–500 м. 
Використовуючи вирази, які встановлюють зв'язок гідродинамічних характеристик з безрозмірними комплексами були досліджені три 
варіанти проточної частини високонапірної оборотної гідромашини ОРО500. На основі отриманих результатів відмічено значний вплив 
геометрії на показники гідромашини. Проаналізовано розподіл втрат енергії у підводі, лопатевій системі та відводі. Найбільші втрати енергії 
відбуваються у підводі оборотної гідромашини. Для підвищення енергетичних та кінематичних  показників оборотної гідромашини ОРО500 
було змінено геометрію елементів підводу, а саме спіральної камери і статору. Запропоновано варіанти покращення показників в елементах 
підводу проточної частини оборотної гідромашини. 

Ключові слова: оборотна гідравлічна машина, проточна частина, осереднені параметри, енергетичні параметри, математична модель, 
втрати енергії, оптимальний режим. 

Introduction. Energy security is a priority for 
Ukraine during and after the end of the war unleashed by 
russia. One of the key ways to guarantee Ukraine's 
security is to develop renewable energy sources. 
Renewable energy is not just a means of preserving the 
environment. It is now a matter of survival, energy 
independence, and abandonment of hydrocarbons, which 
have become a blackmail tool for dictatorships in the 
modern world. The further development of Ukrainian 
renewable energy should become one of the priorities 
when the war is over. The development of renewable 
energy should go hand in hand with the construction of 
energy storage and power system balancing systems. Of 
the modern technologies for balancing electricity in the 
integrated power system, (pumped storage power plant) 
PSPPs are the most efficient. PSPPs account for almost 
94 % of all regulating capacities. They have significant 
advantages over industrial batteries in terms of cost, 
capacity and lifetime. That is why pumped storage power 
plants are built wherever there are favourable natural 

conditions. They can not only generate electricity like 
hydroelectric power plants, but also consume excess 
electricity (for example, generated by NPPs at night or by 
solar and wind power plants during the day) by pumping 
water from a lower reservoir to an upper reservoir, thus 
regulating the load schedule in a wide range [1–3]. 

Multivariate analysis is necessary for the modern 
approach to the design of water passages of PSPP. In this 
approach, not only the influence of regime parameters on 
energy performance is investigated, but also the 
geometrical parameters of individual elements of the 
water passage. 

At present, there are various methods and approaches 
to study the working process in reversible hydraulic 
machines. At the same time, the selection of the most 
efficient of them depends on the stage of design and on 
the task facing the designers. 

Interaction of different mathematical models for 
describing working process (i.e. application of block-
hierarchical approach) is effective at different stages of 
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hydraulic machine design [1–7]. 
For a pumped storage power plant, the decisive 

factor in the selection of parameters is the pumping mode, 
since the reversible hydraulic machine must provide the 
necessary head and the necessary characteristics of 
cavitation in the pumping operation mode when the 
required power with the maximum efficiency is reached in 
the turbine mode at the calculated head. The difference 
between the optimal mode and the calculated one requires 
a thorough study of the water passage of the reversible 
hydraulic machine in turbine operation mode in order to 
reasonably determination of the design power, reserves for 
increasing the hydraulic efficiency and reducing the 
intensity of hydrodynamic unsteadiness [8–11]. The 
modern approach to the development of the water passage 
implies a large number of studies aimed at identifying the 
influence of geometric and operating parameters on 
energy parameters. Mathematical models of the working 
process are the basis for such a numerical analysis. Along 
with the development of methods for modeling the 
working process, using the results of solving the problem 
of 3D viscous fluid flow [12–17], methods for calculating 
energy characteristics based on simplified flow models are 
widely used. 

One of the mathematical models used at the initial 
stages is a model based on dimensionless averaged 
parameters (the macro level) [18–20]. 

In this paper, the method of dimensionless averaged 
parameters was applied to the design study of the 
characteristics of a high-head reversible hydraulic 
machine at a head of 500 m [8]. 

Modeling method. The use of dimensionless 
averaging method to investigate flow in the water passage 
allows to determine the averaged kinematic and energy 
characteristics in the characteristic cross-sections. In 
general case the following cross-sections are selected for 
verification of flow parameters calculations (Fig. 1): 

0-0 – at the outlet of the wicket gate (WG); 
1-1 – at the inlet to the runner; 
2-2 – at the outlet of the runner; 
3-3 – at the suction inlet draft tube. 
To perform calculations in determining the kinematic 

parameters of the flow in the spiral casing with the stator 
it is necessary to have data on the angle of twist of the 
flow, which depends on the geometric parameters of the 
flow part: the angle of spiral coverage in plan φ, radius of 
inlet section of the spiral ρ1, outer radius of the spiral R, 
height of the wicket gate bwg. The kinematic and energy 
parameters in the characteristic sections can be determined 
at known regime parameters (ω, Q, a0, n); kinematic 
characteristics of the wicket gate (average flow angle a0, 
distribution of flow angles over the height of the wicket 
gate vanes); geometrical parameters of a water passage 
(bwg/Dr, zwg, Dwg), outlines of inlet and outlet edges in 
meridional projection, geometrical angles of the blade at 
inlet and outlet edges; geometrical characteristics of 
meridional flow in the points of flow lines section with 
characteristic sections (angle between the meridian 
component of speed and normal to the section γ, angle 
between tangent to the flow line and turbine axis δ). Thus, 
at change of geometrical parameters at early stages it is 

possible to calculate several variants of a water passage to 
select more optimal with the maximum power and optimal 
kinematic parameters. 

For a computational study of the influence of 
geometric parameters on the characteristics of the 
pump-turbine water passage, it is necessary to select 
the appropriate mathematical model and accepted 
loss coefficients, which make it possible to describe 
the working process of the energy interaction of the 
flow with the water passage elements. The selected 
model has proven itself well in the calculations of 
reversible hydraulic machines for heads of 200 and 
500 m [8]. 

 
Fig. 1. The main cross-sections of the water passage of the 
reversible hydraulic machine in the turbine operation mode 

The kinematic characteristic of the 3D lattice of the 
runner establishes the connection between dimensionless 

complexes 
Q
D2Γ  and 

Q
D1Γ  at the inlet and outlet from the 

runner lattice 
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In more detail, the meaning of the above 
designations concerning the kinematic description of the 
flow in the water passage is given in [18–20]. 

Depending on the kinematic complexes that 
characterize the flow in the characteristic sections of the 
water passage, the hydrodynamic characteristics of the 
blade systems are expressed. 

The hydrodynamic characteristics of the wicket gate 
(WG) are the dependences of the loss coefficient on the 
dimensionless complex, which determines the direction of 

the flow behind the WG: 0
h inlet

Dk f
Q

 Γ
=   

 
 is loss 

characteristic in the WG; ( )0
0 af
Q

D
=

Γ  is kinematic 

characteristic of WG (calibration of WG). 
The hydrodynamic characteristics of the 3D lattice of 

the runner include kinematic, theoretical characteristics 
(characteristics of the force interaction of the flow with 
the runner), characteristics of losses, presented in 
dimensionless form. 

The given kinematic description is a basis of the 
functional model of the working process, which 
establishes the relationship between the energy and 
operating parameters with the hydrodynamic 
characteristics of the water passage: 
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 is the coefficient of hydraulic 

losses. In the functional model of the working process 
presented by: theoretical pressure characteristic 
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 Γ `0 ,, L
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DkK QHT , water passage loss characteristic 
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The theoretical characteristic establishes the 
dependence of the theoretical coefficient KHT on the 
generalized kinematic parameters 0, /Qk D QΓ  and 

geometric parameters of the runner – L`. The 
characteristic of losses kh reflects the relationship of the 

coefficient of the lost head with the parameters 
Q
DkQ

0, Γ  

and geometry of the runner – `L . 
Initial data. Parameters' calculation of the of the 

first variant of the water passage. Spiral casing with 
circular meridional cross-sections, which is calculated 
according to the law Vu·r = const with the angle of 
coverage φсп = 360°. The calculated angle of the spiral 
αсп = 27°. The velocity in the inlet section was determined 
from the flow rate in the design turbine mode of operation. 
Diameter of the inlet section of the spiral casing 
Dsc = 0.484Dr, stator lattice densification l/t = 1.48. The 
number of stator columns is 20. Diameter of the stator at 
the inlet Din.st = 1.56Dr, at the outlet – Dout.st = 1.31Dr. 
Height of the stator – bst = 0.943Dr. Geometrical 
parameters of the wicket gate: number of vanes zwg = 20, 
lattice densification l/t = 1.07, diameter Dwg = 1.198Dr, 
height – bwg = 0.674Dr. Parameters of the runner: diameter 
Dr = 1 m, the ratio of diameter at the inlet of the runner 
and its outlet is 0.5, the number of blades zr = 6. The draft 
tube consists of a conical part, a bend and a cylindrical 
part. Parameters of the draft tube: diameter at the inlet 
Ddt.in = 0.5Dr, diameter at the outlet Ddt.out = Dr, length 
ldt = 5Dr. 

Parameters' calculation of the of the second variant 
of the water passage. Spiral casing was replaced by the 
second variant with the following parameters: the design 
angle of the spiral is increased to 370°. The diameter of 
the inlet section of the spiral casing Dsc = 0.59Dr, stator 
lattice densification is reduced – l/t = 0.897. The number 
of stator columns is reduced to 16. The diameter of the 
stator at the inlet is increased up to 1.6Dr, at the outlet 
without changes. The stator height is unchanged. All other 
elements (wicket gate, runner and draft tube) remained 
with the same geometrical parameters as in the first 
version of the water passage. 

Parameters' calculation of the of the third variant of 
the water passage. The modified second variant was taken 
as a basis and the following changes were made to the 
geometry of the wicket gate only. The number of vanes – 
16, the diameter was increased Dwg = 1.25Dr, l/t = 0.897. 

Calculation results. As a result of calculations of 
three variants of the water passage, the following results 
were obtained: parameters of the optimal operating mode 
of the hydraulic machine, energy losses in the water 
passage elements, hydraulic efficiency, flow angles at the 
inlet and at the outlet of the runner. 

These parameters are necessary to determine the 
most suitable geometrical parameters of water passage 
elements. Table 1 summarizes the parameters of the 
optimal mode. 

Table 1 – The parameters of the optimal mode 

Variant n'І, rpm Q'І, m3/sec η, % 
1st 80 0.147 84.3 
2nd 77 0.156 84.6 
3rd 79 0.150 86.5 
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One of the main parameters that characterise the 
operation of a reversible hydraulic machine is the 
hydraulic efficiency. The efficiency surfaces are presented 
in Fig. 2–4. This makes it possible to visualise more 
clearly the nature of loss changes in the water passage. 

 
Fig. 2. The efficiency surface of the ОRО500-В-100 (1 version) 

 
Fig. 3. The efficiency surface of the ОRО500-В-100 (2 version) 

 
Fig. 4. The efficiency surface of the ОRО500-В-100 (3 version) 

Graph of energy losses in water passage elements 
gives an opportunity to analyse element by element where 
losses have larger value. This helps to understand where it 
is necessary to reduse losses for improvement of 
parameters of the reversible hydraulic machine. For this 
purpose the graph at optimal values n'І and Q'І of three 
variants of the pump-turbine water passage was drew, the 
data for which were obtained by calculation with the use 
of the method of averaged dimensionless parameters 
(Fig. 5). 

The graph shows that the inlet elements have the 
highest losses. Due to changes in the geometry of these 
elements, the losses are significantly reduced relative to 
the first variant. 

To verify the correctness of the obtained results on 
the basis of the selected method, we also conducted 
experimental studies of three variants of flow parts of 
reversible hydraulic machine at the department "Hydraulic 
Machines" NTU "KHPI" on the hydraulic set. 

 
Fig. 5. Losses in the elements of the flow part of three variants of 

the flow part 

The universal characteristic of three variants of the 
flowing part, which is presented in Fig. 6, shows the 
character of parameters change and optimum on it. 

 
Fig. 6. Comparison of universal characteristics 

After investigation of the first variant of the water 
passage of the reversible hydraulic machine, a universal 
characteristic was obtained (Fig. 6, black lines). 

Further modifications of the first variant were carried 
out. 

The results of experimental studies showed that the 
universal characteristic was shifted and the mode 
parameters of the hydraulic machine operation were 
changed in comparison with the first variant. The 
optimum of the characteristic was formed at slightly 
higher reduced flow rates and rotations (Fig. 6, lines of 
green colour). The mode of the reversible hydraulic 
machine have changed for the better: the number of 
rotations decreased and the reduced flow rate also 
decreased by 3.4 % (from 147 to 142 l/s), which is better 
for the hydrounit with the given head (Fig. 6, blue lines). 

Parameters of optimal operating modes of the 
hydrounit are summarised in Table 2. 

Table 2 – Optimal mode parameters 

Variant n'І, rpm Q'І, m3/sec η, % 
1st 89 0,145 83.6 
2nd 92 0.147 86.7 
3rd 88 0.142 88.8 

 
During calculation, it was determined that in the 

water passage of a slow-speed reversible hydraulic 
machine the largest energy losses are observed in the inlet 
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(60–65 %) [8]. Therefore, after the calculation of the first 
variant, the geometry of the spiral casing with stator was 
changed. This resulted in 1.16 % reduction of losses in the 
spiral casing (1.02 %), stator (1.16 %) and wicket gate. 
But due to incomplete coordination of inlet and blade 
system, losses in the runner redused by 2.17 %. As a 
consequence, the hydraulic efficiency and consequently 
the total efficiency increased by 1.16 %. 

Further, the geometry of the wicket gate was also 
changed. This resulted in the following: losses in the inlet 
elements increased slightly (total increase – 0.67 %), but 
at the same time losses in the runner decreased by 2.17 %. 
As a result of matching the inlet and blade system, the 
efficiency was increased by 0.84 %. 

If we compare the last variant of the flow part with 
the original (first variant), the efficiency was increased by 
2 %. 

Conclusions. 1. Application of the dimensionless 
averaged parameter method to the study of water passages 
of reversible hydraulic machines in turbine operation 
mode shows that geometrical parameters influence 
hydrodynamic, energy and kinematic parameters. 

2. Using the method of averaged dimensionless 
parameters the flow angles β1 and α2 are determined, 
which give information about the flow of the runner blade 
system and about the coordination of the elements of the 
water passage of the reversible hydraulic machine. 

3. In a slow-speed reversible hydraulic machine, the 
greatest losses are in the inlet (60–62 %). Thus, to 
increase the energy and kinematic parameters it is 
necessary to modify (change the geometry) exactly the 
elements of the inlet (spiral casing, stator and wicket 
gate). 

4. As a result of calculations it was determined that 
the change of geometrical parameters of the spiral 
chamber, stator led to a decrease in losses by 1.16 %, and 
when changing the geometry of the wicket gate – 0.84 %. 
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А. Н. МАМЕДОВ, С. В. СТАСЬ, Є. В. ЛАВРУХІН 

ОСОБЛИВОСТІ ПЛІВКОВОЇ ТЕЧІЇ РІДИНИ ПО ВЕРТИКАЛЬНІЙ ПОВЕРХНІ У 
ПОПЕРЕЧНОМУ МАГНІТНОМУ ПОЛІ 

Однією з актуальних проблем магнітної гідродинаміки є проблема течії електропровідних рідин у тонких шарах рідин за наявності 
поперечного магнітного поля. На жаль, й досі дослідження даних проблем магнітної гідродинаміки слід вважати суттєво недостатніми. 
Вплив поперечного магнітного поля може позначатися на низку чинників: зміна в'язкості потоку з допомогою впливу магнітного поля на 
фізико-хімічні властивості середовища; прояв ефекту гальмування потоку, який може суттєво позначатися в гідродинамічних рідинних 
плівках у процесах тепломасообміну. У роботі зроблено спробу розглянути вплив постійного магнітного поля на формування тонкого шару 
рідини на вертикальній поверхні під дією пондеромоторних сил. Як відомо, пондеромоторні сили в даному випадку можуть призвести до 
цілого ряду ефектів, пов'язаних зі зміною в'язкості та гальмуванням потоку. Більшою мірою це може виявлятися в тонких рідинних шарах 
залежно від співвідношення гравітаційних сил, сил інерції та сил, що мають магнітну природу. Аналіз впливу даного явища у випадку 
тонких рідинних шарів, як показано в роботі, істотно впливає на довжину гідродинамічної початкової ділянки, товщину рідинного шару і 
гасіння хвильового руху в зоні стабілізованої течії. Рекомендації щодо розрахунку даних характеристик представлені в цій статті, в якій 
велика увага приділяється визначенню рідинного шару залежно від співвідношення між силами інерції та силами, що мають магнітну 
природу. Також було отримано вираз визначення розподілу швидкостей рідинного шару у зоні стабілізованої плівкової течії в поперечному 
магнітному полі. Таким чином, зіставляючи вираз визначення розподілу швидкостей рідинного шару в плівці без впливу магнітного поля з 
виразом за наявності магнітного поля, можна оцінити вплив пондеромотороних сил протягом рідинної плівки. 

Ключові слова: електропровідна рідина, плівкова течія, гідродинамічна початкова ділянка, пондеромоторні сили, магнітне поле, 
гальмування потоку, сили інерції, товщина шару рідини. 

A. MAMEDOV, S. STAS, E. LAVRUKHIN 
FEATURES OF THE FILM FLOW OF A LIQUID OVER A VERTICAL SURFACE IN A TRANSVERSE 
MAGNETIC FIELD 

One of the actual problems of magnetohydrodynamics is the problem of the flow of electrically conductive liquids in thin liquid layers in the presence 
of a transverse magnetic field. Unfortunately, studies of these problems have not been sufficient so far. The influence of a transverse magnetic field 
can affect a number of factors: the change in the viscosity of the flow due to the magnetic field on the physico-chemical characteristics of the medium; 
manifestation of the effect of flow deceleration, which can have a significant effect on the hydrodynamic characteristics of the film flow in the 
processes of heat and mass transfer. In this regard, in this work was made an attempt to consider the influence of a constant magnetic field on the 
formation of a thin liquid layer on a vertical surface under the action of ponderomotive forces. As known, ponderomotive forces in the case under 
consideration can lead to a number of effects associated with a change in viscosity and flow deceleration. To a greater extent, this can manifest itself in 
thin liquid layers, depending on the ratio of gravitational forces, inertia forces and forces of a magnetic nature. An analysis of the influence of this 
phenomenon in the considered case of thin liquid layers, as shown in the work, significantly affects the length of the hydrodynamic initial section, the 
thickness of the liquid layer, and the damping of wave motion in the zone of stabilized flow. Recommendations for calculating these characteristics are 
presented in this article, in which much attention is paid to the definition of the liquid layer, depending on the ratio between the forces of inertia and 
the forces of a magnetic nature. An expression was also obtained for determining the distribution of velocities in the zone of a stabilized film flow in a 
transverse magnetic field. Thus, by comparing the expression for determining the distribution of velocities in a film without the influence of a 
magnetic field with the expression in the presence of a magnetic field, one can estimate the effect of ponderomotive forces on the flow of a liquid film. 

Keywords: electrically conductive liquid, film flow, hydrodynamic initial section, ponderomotive forces, magnetic field, flow deceleration, 
inertia forces, liquid layer thickness. 

Вступ та аналіз основних досліджень. 
Дослідження течії в'язких та аномально-в'язких рідин 
у магнітному полі є однією з актуальних проблем 
магнітної гідромеханіки. Розв'язанню завдань, 
пов'язаних із подібним видом течій у різних каналах, 
присвячені роботи «класиків» Гартмана й Шеркліфа 
[1–6]. Дещо пізніше отримано розв'язок задачі про 
стаціонарну одновимірну течію нестисливої в'язкої 
електропровідної рідини через круглу трубу за 
наявності поперечного однорідного магнітного поля 
[7]. При цьому вважалося, що на непровідній стінці 
швидкість не ковзає. Розв'язок можна вважати досить 
точним і справедливим для усіх значень числа 
Гартмана. Була досягнута відповідність поточних 
теоретичних результатів відповідно до 
експериментальних значень, отриманих Гартманом і 
Лазарусом [1] у діапазоні низьких і середніх чисел 
Гартмана. Нині суттєва увага приділяється 
найрізноманітнішим питанням течій у гідродинаміці. 
Наприклад, при посиленні магнітовихревих хвиль у 

плоских магнітно-гідродинамічних потоках у 
поперечному магнітному полі лінеаризовані рівняння 
магнітно-гідродинаміки досліджуються за допомогою 
методів наближення, коли виводиться система 
звичайних диференціальних рівнянь вздовж ліній 
плину основної течії [8]. Ці рівняння керують 
варіаціями як поперечних, так і паралельних 
магнітовихревих хвиль. Амплітудні рівняння 
розв'язуються явно для конкретної геометрії 
основного течії. 

Плоска течія в магнітогідродинаміці 
Брагінського, може бути представлена аналітичним 
дослідженням стаціонарної плоскої течії поперек 
накладеного однорідного магнітного поля, що 
рухається однорідним градієнтом тиску вздовж 
прямого каналу [9]. Загальний баланс кількості руху 
не може бути забезпечений лише паралельним в'язким 
напруженням, тому враховувалося в'язке напруження, 
перпендикулярне силовим лініям магнітного поля [9]. 

Важливим є аналіз впливу пондеромоторних сил 
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на кінематичні та динамічні характеристики потоку 
електропровідної рідини як за наявності сил інерції 
від конвективного прискореннях [10–12], так і 
стабілізованої течії, відомої як течія Гартмана. Разом 
із тим, окрім класичних завдань руху у трубах і 
каналах, промисловість потребує розв'язання 
специфічних завдань, пов'язаних із визначенням 
величини впливу магнітного поля при управлінні 
струминними потоками за допомогою 
електромагнітних сил. Розв'язання подібних завдань 
потребує встановлення ефекту взаємодії магнітного 
поля на потік електропровідної рідини. До таких 
ефектів слід відносити ефекти, пов'язані з 
гальмуванням електропровідної рідини під дією 
магнітного поля [13], пристінні ефекти та ті, що 
пов'язані з впливом магнітного поля на зміну 
реологічних особливостей електропровідної рідини 
(поява в'язко-пластичності) [14]. 

Для електропровідних рідинних середовищ 
Нікулін І. Н. зі співавторами [15–16] зазначає, що 
магніто-гідродинамічна взаємодія може породжувати 
конвективний рух у рідині, впливати на структуру та 
стійкість такого руху. Для випадків, коли число 
Прандтля майже нульове Pr→0, поперечне магнітне 
поле (складова) на відміну від горизонтального 
суттєво впливає на стабілізацію потоку. 

Основна частина. Плин в'язкої 
електромагнітної рідини вздовж вертикальної 
поверхні у магнітному полі. У цій роботі розглянуто 
гравітаційний плин в'язкої рідини вздовж 
вертикальних гладких поверхонь (рис. 1). Терміни, 
плин, течія і потік рівнозначні. 

 
Рис. 1. Течія в'язкої електромагнітної рідини вздовж 

вертикальної поверхні у магнітному полі: 
1 – насадка; 2 – постійні магніти; l1 – зона розподільчого 
пристрою; l2 – зона гідродинамічної початкової ділянки;  

l3 – зона стабілізованої течії; l4 – зона хвильової течії 

Особливістю такого плину є те, що рідина, яка 
витікає з насадки 1, потрапляє на вертикальну 
поверхню і під дією сили тяжіння рухається вздовж 
цієї поверхні. Такий рух можна подати у вигляді трьох 
зон – зони гідродинамічної початкової ділянки l2, де 
спостерігається деформація епюри швидкостей по 
товщині плівки та зміна товщини δ; зони 
стабілізованої течії l3 де передбачається, що товщина 
плівки не змінюється по довжині l3; зони l4, де завдяки 
пришвидшеному плину спостерігається хвильовий 
рух. Приклад детального опису такого явища 
наводиться у роботі Левіча [17]. 

Слід вказати, що стабілізований плин плівки 
спостерігається при числах Re = 20–30, а хвильовий – 
при Re > 30–50. У загальному вигляді рівняння руху 
має вигляд [17]: 

𝜕𝑢𝑥
𝜕𝑡

+ 𝑢𝑥
𝜕𝑢𝑥
𝜕𝑥

+ 𝑢𝑦
𝜕𝑢𝑥
𝜕𝑦

= − 1
ρ
∙ 𝜕𝑝
𝜕𝑥

+ 𝜈 �𝜕
2𝑢𝑥
𝜕𝑦2

� +  𝑓 ,  (1) 

де f – об'ємна сила, віднесена до одиниці густини і 
спрямована вздовж осі X. 

Для випадку одновимірної стабілізованої течії 
рівняння (1) суттєво спрощується, і для випадку 
плівкової стабілізованої течії по циліндричній трубі 
епюра швидкостей товщини рідинного шару може 
бути описана рівнянням (2) [18]. 

𝑢𝑥 = 𝑔
4𝜈

(𝑅2 − 𝑟2) + 𝑔
2𝜈

(𝑅 + δ)2 ∙ ln 𝑟
𝑅

 ,        (2) 

де r –  радіальна координата; R – кривизна поверхні. 
Для плоскої задачі, коли рух плівки обумовлено 

дією сили тяжіння, рівняння руху має вигляд 

𝜈 �𝜕
2𝑢𝑥
𝜕𝑦2

� + 𝑔 = 0.    (3) 

На підставі цих даних деякі автори 
запропонували залежність визначення товщини 
плівки. В основному такі залежності характеризують 
товщину плівки, як функцію числа Рейнольдса. Так, 
наприклад, за даними Капиці, Нуссельта, Воронцова, 
товщину плівки пропонується розраховувати 
наступними формулами відповідно: 

δ = 0,93 �3𝜈
2

4𝑔
�
1/3

∙ Re1/3,       (4) 

δ = �3𝜈
2

4𝑔
�
1/3

∙ Re1/3,          (5) 

δ = 0,145 �3𝜈
2

4𝑔
�
1/3

∙ Re0,6.      (6) 

На підставі наведених даних про особливості 
плівкової течії при наявності поперечного магнітного 
поля розглянемо вплив пондеромоторних сил на 
досліджуваний плівковий потік, як показано на рис. 1. 
Як відомо, для одномірного стабілізованого випадку 
течії пондеромоторні сили можуть бути визначені 
залежністю: 

𝐹⃗м = �𝚥 × 𝐵�⃗ � + µ∗−µ0
∗

2µ∗
∇B��⃗ 2,       (7) 

де 𝚥 – густина струму; 𝐵�⃗ – індукція магнітного поля; 
μ* – магнітна проникність, μ* = 1,25·10–6 Гс/м. 
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Величина, що характеризує поперечне магнітне 
поле, може бути визначена: 

σ𝐸�⃗ 𝐵�⃗
µ∗

,                                            (8) 

де 𝐸�⃗  – напруженість електромагнітного поля. 
Для одномірної плівкової течії рівняння руху 

набуває такого вигляду: 

𝜈 �
𝜕2𝑢𝑥
𝜕𝑦2

� + 𝑔 −
σ𝐸𝐵
µ∗

= 0.                     (9) 

Таким чином, використовуючи рівняння (9) при 
відповідних граничних умовах, можна отримати 
уявлення про вплив поперечного магнітного поля на 
потік рідини, що гравітаційно стікає по вертикальній 
поверхні. Так, наприклад, припускаючи, що при 
досить великій довжині насадки, на його виході течія 
є стабілізованою і може бути описана рівнянням (10): 

𝑑2𝑢𝑥
𝑑𝑦2

−
σ𝐵2

µ∗
𝑢𝑥 =

σ𝐸𝐵
µ∗

+
1
µ
∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

 .              (10) 

Можна одержати закон розподілу швидкостей на 
виході з насадки. Рішення даного рівняння може бути 
представлено наступним чином: дане рівняння 
записано у припущенні, що сили інерції від 
конвективного прискорення порівняно з 
поверхневими силами, що виникають у полі 
магнітного поля, невеликі. Передбачається, що 
локальна швидкість є координатою тільки поперечної 
координати Y. Це рівняння є диференціальним 
рівнянням другого роду. Його рішення слід шукати у 
вигляді суми двох функцій u(y) = u0(y) + u1(y), де 
u0(y), u1(y) – частинні розв'язки неоднорідного 
диференціального рівняння. З метою визначення 
функції u0(y) запишемо характеристичне рівняння: 

𝑑2𝑢𝑥
𝑑𝑦2

+ 0 ∙
𝑑𝑢𝑥
𝑑𝑦

−
σ𝐵2

µ∗
𝑢𝑥 = 0.               (11) 

У цьому випадку виконується умова: 

λ2 + 0 ∙ λ −
σ𝐵2

µ∗
= 0,

⎩
⎪
⎨

⎪
⎧λ = −𝐵�

σ
µ∗

λ = 𝐵�
σ
µ∗

  .          (12) 

Як відомо [19], рішенням цього рівняння може 
бути залежність: 

𝑢0(𝑦) = 𝑐1 ∙ 𝑒−λ𝑦 + 𝑐2 ∙ 𝑒λ𝑦 =        

= 𝑐1 ∙ exp �−𝐵�
σ
µ∗
𝑦� + 𝑐2 ∙ exp �𝐵�

σ
µ∗
𝑦� .   (13) 

Частинний розв'язок рівняння (10), тобто 
визначення функції u1(y) можна отримати із 
залежності: 

0 ∙ 𝑦 +
σ𝐸𝐵
µ∗

+
1
µ
∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

=
𝑑2𝑢𝑥
𝑑𝑦2

−
σ𝐵2

µ∗
𝑢𝑥.     (14) 

Рішення в даному випадку можна шукати у 
вигляді функції 

𝑢1(𝑦) = 0 ∙ 𝑦 + 𝐴,𝑢1≀ = 0,𝑢1≀≀ = 0.          (15) 

Після підстановки (15) у (14) отримаємо вираз 
відносно А: 

0 −
σ𝐵2

µ∗
𝐴 =

σ𝐸𝐵
µ∗

+
1
µ
∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

,                    (16)  

яке набуває такого вигляду 

𝐴 = −
𝐸
𝐵
−

1
σ𝐵2

∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

                           (17) 

і, по суті, враховує вплив поперечного магнітного 
поля на потік. Таким чином, на підставі наведених 
співвідношень складова швидкості u1(y) може бути 
представлена у вигляді функції електромагнітних 
параметрів та перепаду тиску: 

𝑢1(𝑦) = −
𝐸
𝐵
−

1
σ𝐵2

∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

.                   (18) 

Використовуючи вирази u0(y) та u1(y) можна 
отримати загальну залежність для швидкості u, яка 
набуває вигляду: 

𝑢(𝑦) = 𝑐1 ∙ exp �−𝐵�
σ
µ∗
𝑦� + 𝑐2 ∙ exp �𝐵�

σ
µ∗
𝑦� − 

−
𝐸
𝐵
−

1
𝜎𝐵2

∙
𝑑𝑝
𝑑𝑥

                              (19) 

або 

𝑢(𝑦) = 𝑐1 ∙ exp �−𝐻𝑎
𝑦
𝐿
� + 𝑐2 ∙ exp �𝐻𝑎

𝑦
𝐿
� − 

−
σ𝐸𝐵 + 𝑑𝑝

𝑑𝑥
σ𝐵2

 ,                                (20) 

де c1 та c2 – постійні інтегрування, що визначаються з 
граничних умов. 

В якості граничних умов приймаються умови 
прилипання рідини на стінках каналу та умови 
значення максимальної швидкості на осі, тобто ці 
умови можна записати: 

− умови на стінці: 𝑦 =
𝐻
2

,𝑢(𝑦) = 0;     (21) 

− умови на осі: 𝑦 = 0,𝑢(𝑦) = 𝑢𝑚𝑎𝑥 .       (22) 

Підстановка умов (21) та (22) у рівняння (20) 
дозволяють одержати два алгебраїчних вирази щодо 
величин c1 та c2, а саме: 

0 = 𝑐1 ∙ exp �−𝐻𝑎 𝐻
2𝐿
� + 𝑐2 ∙ exp �𝐻𝑎 𝐻

2𝐿
� −

σ𝐸𝐵+𝑑𝑝𝑑𝑥
σ𝐵2

, (23) 

𝑢𝑚𝑎𝑥 = 𝑐1 + 𝑐2 −
σ𝐸𝐵 + 𝑑𝑝

𝑑𝑥
σ𝐵2

.                 (24) 

Константи обчислюються: 

𝑐1 = −𝑐2 + 𝑢𝑚𝑎𝑥 +
σ𝐸𝐵 + 𝑑𝑝

𝑑𝑥
σ𝐵2

= −𝑐2 + 𝑢𝑚𝑎𝑥 + Φ, (25) 
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де 

Φ =
σ𝐸𝐵 + 𝑑𝑝

𝑑𝑥
σ𝐵2

  .                             (26) 

Підставимо (25) у (23): 

0 = exp �−𝐻𝑎
𝐻
2𝐿
� (−𝑐2 + 𝑢𝑚𝑎𝑥 + Φ)𝑐2 × 

× exp �𝐻𝑎
𝐻
2𝐿
� − Φ; 

0 = 𝑐2 �exp �𝐻𝑎
𝐻
2𝐿
� − exp �−𝐻𝑎

𝐻
2𝐿
�� + 

+𝑢𝑚𝑎𝑥  ∙  exp �−𝐻𝑎
𝐻
2𝐿
� + Φ�exp �−𝐻𝑎

𝐻
2𝐿
� − 1� ; 

𝑐2 = 

= −
𝑢𝑚𝑎𝑥  ∙  exp �−𝐻𝑎 𝐻2𝐿� + Φ�exp �−𝐻𝑎 𝐻2𝐿� − 1�

2𝑠ℎ �𝐻𝑎 𝐻2𝐿�
. (27) 

Для знаходження c1 підставимо (27) у (25): 

𝑐1 =
𝑢𝑚𝑎𝑥  ∙  exp �𝐻𝑎 𝐻2𝐿� + Φ�exp �𝐻𝑎 𝐻2𝐿� − 1�

2𝑠ℎ �𝐻𝑎 𝐻2𝐿�
. (28) 

Таким чином, використовуючи вирази (27) та 
(29), що визначають c1 й c2 після їх підстановки в (20), 
отримаємо остаточний вираз для розподілу 
швидкостей укінці гідродинамічної початкової 
ділянки у потоці під дією поперечного магнітного 
поля: 

𝑢(𝑦) =
𝑢𝑚𝑎𝑥  ∙  exp �𝐻𝑎 𝐻2𝐿� + Φ�exp �𝐻𝑎 𝐻2𝐿� − 1�

2𝑠ℎ �𝐻𝑎 𝐻
2𝐿�

× 

× exp �−𝐻𝑎
𝑦
𝐿
� − 

−
𝑢𝑚𝑎𝑥  ∙  exp �−𝐻𝑎 𝐻2𝐿� + Φ�exp �−𝐻𝑎 𝐻2𝐿� − 1�

2𝑠ℎ �𝐻𝑎 𝐻
2𝐿�

× 

× exp �𝐻𝑎
𝑦
𝐿
� − Φ .                      (29) 

Перевагою даного виразу є те, що локальна 
швидкість потоку в кінці початкової ділянки 
визначається як функція максимальної швидкості на 
осі каналу. 

Таким чином, на вході в зону гравітаційно 
стікаючої рідини маємо відповідну епюру швидкостей 
як функцію характеристик магнітного поля, що 
впливають на формування рідинної плівки. 
Припускаючи, що гідродинамічна початкова ділянка 
плівки l2 має невеликі розміри, розглянемо характерні 
особливості плину в зоні стабілізованої течії. Для цієї 
ділянки може бути використане рівняння (9). На 
підставі розв'язання даного рівняння було отримано 
вираз, що характеризує вплив пондеромоторних сил 
на стабілізований плин плівки. 

Перетворимо рівняння (9): 

𝜕2𝑢𝑥
𝜕𝑦2

=
σ𝐸𝐵
𝜈µ∗

−
𝑔
𝜈

   .                         (30) 

Для зручності розв'язування рівняння (30) 
введемо: 

α1 =
σ𝐸𝐵
𝜈µ∗

−
𝑔
𝜈

 .                            (31) 

Зрозуміло, рівняння (30) ніщо інше як 
неоднорідне диференціальне рівняння другого 
порядку, рішення якого має вигляд: 

𝑢𝑥 = α1
𝑦2

2
+ 𝑐1𝑦 + 𝑐2 ,                  (32) 

де c1, c2 – константи розв'язання диференціального 
рівняння. 

Приймемо такі граничні умови: 

𝐼. �𝑢𝑥 = 0
𝑦 = 0 ⇒(32) 𝑐2 = 0 .                 (33) 

𝐼𝐼. �
𝑢𝑥 = 𝑢0
𝑦 = δ ⇒(32) 𝑢0 = α1

δ2

2
+ 𝑐1δ ⇒ 𝑐1 = 2𝑢0−α1δ2

2δ
.  (34) 

Підставимо (31), (33) й (34) у (32): 

𝑢𝑥 = �
σ𝐸𝐵
𝜈µ∗

−
𝑔
𝜈
�
𝑦2

2
+

2𝑢0 − �σ𝐸𝐵𝜈µ∗ −
𝑔
𝜈� 𝛿

2

2δ
𝑦.  (35) 

Отриманий вираз (35) визначає розподіл 
швидкостей у зоні стабілізованої плівкової течії у 
поперечному магнітному полі. 

Висновки та отримані результати. Таким 
чином, зіставляючи вираз (2) для визначення 
швидкості плівки без впливу магнітного поля з 
виразом (35) за наявності магнітного поля можна 
оцінити вплив пондеромоторних сил на плин рідинної 
плівки. 

На жаль, визначення товщини плівки можливо 
здійснювати передусім експериментальним шляхом, 
оскільки при цьому використовуються коригувальні 
коефіцієнти. Попередні експерименти показали, що за 
наявності магнітного поля товщина плівки є функцією 
не тільки числа Рейнольдса, а й числа Гартмана, тобто 

δ = 𝑘1 ∙ Re𝑛 + 𝑘2 ∙ 𝐻𝑎𝑛 .                  (36) 

Таким чином, у першому наближенні розглянуто 
вплив поперечного магнітного поля із заданими 
характеристиками B, E, σ на характер течії рідинної 
плівки за умови електропровідності рідини. 

Важливо, що були отримані вирази, які 
характеризують поле швидкостей потоку як у насадці 
так і на ділянці стабілізованого плівкового течії. На 
підставі якісного експерименту можуть бути надані 
пропозиції щодо розрахунку товщини плівки. 
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Д. О. ПАНЕВНИК 

МОДЕЛЮВАННЯ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ СВЕРДЛОВИННОГО СТРУМИННОГО НАСОСА 

Розроблена математична модель руху робочого потоку в проточній частині струминного насоса на основі використання радіальної функції 
комплексної змінної із зміщеним центром витоку. Відповідно до прийнятої моделі робоча рідина радіально асиметрично виходить із 
зміщеного центру витоку у всіх напрямках. Відстань до центру витоку має обернений вплив на швидкість поширення робочої рідини. 
Зміщений виток радіальної функції дозволяє врахувати неспіввісність робочої насадки та камери змішування внаслідок неякісного 
виготовлення деталей струминного насоса. Вектор комплексного потенціалу із зміщеним витоком визначений як різниця векторів, початок 
яких знаходиться в центрі координат, а кінцеві точки характеризують початкове та кінцеве положення зміщеної функції. З використанням 
рівняння потенціалу швидкостей та функції течії отримано співвідношення для комплексного потенціалу плоско-радіального та 
просторового робочого потоку із одностороннім та двостороннім зміщенням центру витоку. Кінематична картина руху робочого 
середовища визначається просторовою гідродинамічною сіткою утвореною еквіпотенціальними поверхнями та поверхнями течії функцій 
витоку, яка має вигляд ортогонально розміщених коаксіальних сфер та радіальних меридіональних площин. Зміщення витоку визначає 
відхилення осі робочої насадки від осі камери зміщування струминного насоса. Встановлено, що профілі швидкостей радіального потоку із 
зміщеним витоком втрачають свою подібність і серія кінематичних кривих не може бути замінена єдиною безрозмірною залежністю, яка 
визначала б кінематику потоку незалежно від відстаней між точкою витоку та вхідним перерізом камери змішування струминного насоса. 
Величина зміщення центру витоку має обернений вплив на швидкість радіального потоку і зменшується при зростанні відстані до камери 
змішування. При зростанні величини зміщення витоку збільшується асиметричність профілю швидкостей та зростає його нерівномірність. 
Накладання отриманої характеристичної функції асиметричної радіальної течії та вихрової функції комплексної змінної дозволяє визначити 
структуру рівняння змішаного потоку при моделюванні процесу обертання струминного насоса в свердловині. 

Ключові слова: свердловинний струминний насос, ежекційна система, потенціальні потоки, гідродинамічні функції, комплексний 
потенціал, зміщена функція витоку, еквіпотенціальні лінії, лінії течії. 

D. PANEVNYK 
SIMULATION OF A WELL JET PUMP WORKING PROCESS 

A mathematical model of the movement of the working flow in the flow part of the jet pump was developed based on the use of a radial function of a 
complex variable with a shifted leakage center. According to the accepted model, the working fluid radially asymmetrically exits from the displaced 
leakage center in all directions. The distance to the center of the leak has an inverse effect on the rate of spread of the working fluid. The offset turn of 
the radial function allows you to take into account the misalignment of the working nozzle and the mixing chamber due to poor manufacturing of jet 
pump parts. The vector of the complex potential with a shifted origin is defined as the difference of vectors whose origin is at the center of coordinates, 
and the endpoints characterize the initial and final positions of the shifted function. Using the equation of the potential of velocities and the stream 
function, the relationship for the complex potential of the plane-radial and spatial working flow with one-way and two-way displacement of the 
leakage center is obtained. The kinematic picture of the movement of the working medium is determined by a spatial hydrodynamic grid formed by 
equipotential surfaces and flow surfaces of leakage functions, which has the form of orthogonally placed coaxial spheres and radial meridional planes. 
The leakage displacement determines the deviation of the axis of the working nozzle from the axis of the displacement chamber of the jet pump. It is 
established that the velocity profiles of the radial flow with a displaced leak lose their similarity and the series of kinematic curves cannot be replaced 
by a single dimensionless dependence that would determine the flow kinematics regardless of the distance between the leak point and the inlet cross-
section of the mixing chamber of the jet pump. The displacement of the leakage center has an inverse effect on the radial flow rate and decreases with 
increasing distance to the mixing chamber. As the value of the leakage displacement increases, the asymmetry of the velocity profile increases and its 
unevenness increases. Superimposition of the obtained characteristic function of the asymmetric radial flow and the vortex function of the complex 
variable allows to determine the structure of the mixed flow equation when simulating the rotation process of the jet pump in the well. 

Keywords: well jet pump, ejection system, potential flows, hydrodynamic functions, complex potential, shifted leakage function, equipotential 
lines, streamlines. 

Вступ. Завдяки простій конструкції та 
відсутності рухомих частин струминні насоси 
відзначаються високою надійністю, що зумовило їх 
широке використання при реалізації низки основних 
технологічних операцій розробки покладів 
вуглеводнів. Суттєвою перевагою застосування 
нафтогазових ежекційних технологій є можливість 
встановлення струминних насосів у важкодоступних 
місцях, збереження працездатності в агресивному 
середовищі в умовах впливу високого газового 
фактору та обводненості продукції свердловини за 
наявності абразивних механічних домішок і включень 
парафіну. Ускладнення умов розробки нових 
нафтогазових родовищ та необхідність підвищення 
рентабельності діючих покладів вуглеводнів є 
причиною зростання частки використання ежекційних 
технологій. Застосування ежекційних технологій для 
відновлення та залучення в експлуатацію недіючих 

свердловин сприяє підвищенню енергетичної безпеки 
країни. 

Основним недоліком свердловинної ежекційної 
системи є низький ККД струминного насоса, що 
пов'язано з особливостями процесу змішування 
робочого та інжектованого потоку в його проточній 
частині. Внаслідок суттєвої різниці швидкостей 
робочого та інжектованого потоків в примежовому 
шарі, який відокремлює змішувані середовища 
виникає інтенсивне вихроутворення, яке 
супроводжується значними гідравлічними втратами та 
дисипацією енергії. Низькі енергетичні 
характеристики струминного насоса зумовлюють 
необхідність створення умов, які б забезпечили його 
експлуатацію в оптимальному режимі. Вибір 
оптимальних конструкторських та режимних 
параметрів свердловинної ежекційної системи вимагає 
удосконалення існуючих математичних моделей 
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робочого процесу струминного насоса. Зважаючи на 
поширеність нафтогазових ежекційних технологій 
підвищення ефективності проектування конструкції та 
прогнозування режиму роботи свердловинного 
струминного насоса є актуальним завданням. 

Аналітичний огляд літератури. Найбільш 
поширена математична модель робочого процесу 
ежекційної системи заснована на використанні 
рівняння збереження імпульсу руху рідини в 
замкненому об'ємі камери змішування струминного 
насоса [1], яке розв'язується спільно з рівнянням 
Бернуллі та неперервності потоку. На відміну від 
інших гідромашин динамічного типу струминний 
насос з'єднується з гідравлічною системою за 
допомогою трьох гідравлічних ліній, внаслідок чого 
для характеристики його робочого процесу 
застосовуються безрозмірні співвідношення у вигляді 
відносного напору та коефіцієнта інжекції [2]. У 
випадку використання направляючих елементів для 
закручування змішуваних потоків класичне вихідне 
рівняння балансу сумарного імпульсу руху рідини 
доповнюється елементами теорії вихрових потоків [3]. 
При цьому структура традиційного рівняння напірної 
характеристики струминного насоса містить 
додаткову складову, яка визначає напір, створюваний 
відцентровими силами при обертанні змішуваних 
середовищ. Друга за поширеністю математична 
модель передбачає використання для опису руху 
змішуваних потоків системи диференціальних рівнянь 
у частинних похідних (рівнянь Нав'є-Стокса) [4]. 
Згадана система передбачає спільний розв’язок 
рівнянь руху рідини, збереження енергії та суцільності 
потоку, а його кінематичні параметри визначаються за 
допомогою прийнятої моделі турбулентності. Для 
розв'язку системи рівнянь Нав'є-Стокса, зазвичай, 
використовується метод скінченних елементів із 
залученням комп'ютерних програм SolidWorks [5] та 
ANSYS [6]. Розрахункові алгоритми для 
автоматизованого проектування свердловинних 
ежекційних систем можуть бути побудовані із 
застосуванням мови програмування Python [7]. 
Області застосування математичних моделей робочого 
процесу струминного насоса обмежуються 
виконанням умови його експлуатації в 
докавітаційному режимі [8]. Внаслідок високої 
швидкості витікання робочого потоку у вихідному 
перерізі робочої насадки виникає область низького 
тиску. Величина втрат швидкісного напору може 
перевищувати значення гідростатичного і 
гідродинамічного тиску внаслідок чого відбувається 
розрив робочого потоку. Кавітаційна область може 
виникати також в інжектованому потоці на вході в 
камеру змішування струминного насоса. Кавітаційний 
розрахунок свердловинного струминного насоса 
дозволяє визначити мінімально допустиму глибину 
його розміщення в свердловині, або максимально 
допустиму величину робочої витрати. У випадку 
фіксованих значень згаданих параметрів в процесі 
проектування конструкції ежекційної системи 
розраховується мінімально допустимий діаметр 
робочої насадки або камери змішування струминного 

насоса. Режим роботи ежекційної системи 
визначається шляхом спільного розв'язку рівнянь 
напірної характеристики струминного насоса та його 
гідравлічної системи. Зважаючи на конструкцію 
наддолотної ежекційної системи в процесі 
моделювання її робочого процесу застосовується 
метод електрогідродинамічної аналогії [9]. В процесі 
оптимізації конфігурації проточної частини 
струминного насоса моделюється вплив на 
характеристики ежекційної системи довжини камери 
змішування [10], наявності дифузора [11], відстані між 
робочою насадкою та камерою змішування [12], 
співвідношення діаметрів камери змішування та 
робочої насадки [13]. 

Незважаючи на тенденцію до зростання обсягу 
теоретичних досліджень робочого процесу 
ежекційних систем існуючі математичні моделі 
недостатньо враховують особливості експлуатації 
свердловинних струминних насосів. Поза увагою 
широкого кола дослідників залишаються питання 
пов'язані з можливістю обертання струминного насоса 
в свердловині. Зокрема при реалізації процесу 
поглиблення свердловин струминний насос 
обертається разом з колоною бурильних труб. Відомі 
також конструкції свердловинних компоновок, в яких 
обертання струминного насоса здійснюється за 
допомогою гідравлічних двигунів. Обертовий рух в 
свердловині супроводжується появою інерційних сил і 
ежекційна система набуває ознак характерних для 
відцентрових насосів. Наявність додаткових 
експлуатаційних факторів, які не враховуються 
сучасними математичними моделями, знижує 
ефективність проектування конструкцій та 
прогнозування режимів експлуатації свердловинних 
струминних насосів. В роботі [14] запропоновано 
складові змішаного потоку моделювати у вигляді 
функцій вихоровитоку та паралельно-струминної 
течії. Рівняння руху змішаного потоку може бути 
представлено комплексним потенціалом, складові 
якого відповідають рівнянням Лапласа та умовам 
Коши-Римана і визначають кінематику безвихрової 
течії. Принцип накладання циркуляційної течії на 
радіальний потік дозволяє враховувати при 
моделюванні робочого процесу ежекційної системи 
обертання струминного насоса в свердловині при 
реалізації окремих технологічних операцій. 

Мета та задачі дослідження. Метою досліджень 
є обгрунтування можливості застосування для 
моделювання процесу обертання струминного насоса 
в свердловині елементарної гідродинамічної 
радіальної функції комплексної змінної із зміщеним 
центром витоку робочої рідини. 

Поставлена мета передбачає виконання 
наступних завдань досліджень: 

- визначення вигляду комплексного потенціалу 
плоскої та просторової радіальної функції із зміщеним 
центром витоку; 

- перевірка умов аналітичності отриманого 
рівняння комплексного потенціалу із зміщеним 
витоком; 

- дослідження кінематики радіального потоку із 
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зміщеним центром витоку. 
Основна частина. Враховуючи конструкцію 

ежекційних систем, зміщений виток радіальної 
функції має місце у випадку неякісного виготовлення 
деталей проточної частини струминного насоса, 
внаслідок чого виникає радіальна неспіввісність 
робочої насадки і камери змішування. Зміщена 
радіальна функція відповідає відхиленню початкової 
точки вектора комплексного потенціалу від центра 
витоку. Враховуючи особливості векторного аналізу, 
вектор комплексного потенціалу із зміщеним витоком 
може бути визначений як різниця векторів, початок 
яких знаходиться в центрі координат, а кінцеві точки 
характеризують початкове та кінцеве положення 
зміщеної функції (рис. 1). 

 
Рис. 1. Геометрична інтерпретація плоского витоку із 

зміщеним центром координат 

Тоді у випадку плоскої радіальної функції 
комплексний потенціал із зміщеним витоком може 
бути визначений за формулами 

( )0ln ;
2π
QW z z= −     (1) 

( ) ( )2 2
0 0φ ln ;

2π
Q x x y y= − + −   (2) 

0

0

ψ arctg ,
2π

y yQ
x x
−

=
−

   (3) 

де Q – витрата рідини; 
z – комплексна координата, що відповідає 

симетричному витоку; 
z0 – комплексна координата, що відповідає 

початковій точці вектора зміщеної функції; 
x, y, x0, y0 – координати точок для симетричного 

та асиметричного витоку. 
Комплексні координати z, z0, у свою чергу, мають 

координати x, y та x0, y0 (рис. 1), тобто виконуються 
співвідношення z = x + iy, z0 = x0 + iy0. 
Використовуючи формулу Ейлера для показової 
форми комплексного числа та правила перетворення 
логарифмів запишемо 

( ) ( )0 0ln ln θ,W a z z a r r ai= − = − +       (4) 

де a – дійсне число, a = Q/2π; 
r, r0 – модуль комплексного числа відповідно для 

симетричного та асиметричного витоку. 

Враховуючи взаємозв'язок між полярними та 
декартовими координатами запишемо рівняння для 
визначення функції плоского витоку із зміщеним 
джерелом робочого потоку 

( ) ( ) ( )2 2
0 0 0φ ln ln ;a r r a x x y y= − = − + −     (5) 

0

0

ψ θ arctg
y y

ai a
x x
−

= = ⋅
−

.      (6) 

В рівняннях (5), (6) враховано формули для 

визначення модуля комплексного числа 2 2r х у= + , 
2 2

0 0 0r х у= + . 
Враховуючи структуру формул (5), (6) та 

аналогічні співвідношення для симетричної радіальної 
функції [15] визначимо вигляд рівнянь, які 
характеризують потенціал швидкостей та функцію 
течії для випадку зміщеного просторового витоку. Для 
осесиметричного потоку в циліндричних координатах 
отримаємо 

( ) ( )2 2
0 0

1φ ;
4π
Q

z z r r
= −

− + −
  (7) 

( ) ( )
0

2 2
0 0

ψ
4π

z zQ
z z r r

−
= −

− + −
.        (8) 

Відповідно до рівнянь (7), (8) проаналізуємо 
вигляд еквіпотенціальних ліній та ліній течій в 
координатах r0z. Координати характерних точок 
еквіпотенціальних ліній визначаємо використовуючи 
функцію потенціалу швидкостей (рівняння (7)). Для 
точок перетину еквіпотенціальної лінії з 
горизонтальними осями (рис. 2, а) використовуючи 
елементарні співвідношення запишемо 

( )
2

2
0 02 2 ;

16π φ
Qz z r r− = − −  

т. 1, 6: 0r r= ; 0 ;
4πφ
Qz z= ±         (9) 

т. 2, 5: 0r = ;
2

2
0 02 216π φ

Qz z r= ± − . 

Аналогічно визначаємо координати точок 
перетину еквіпотенціальної лінії з вертикальними 
осями (рис. 2, а). 

Використовуючи рівняння (7) запишемо 

( )
2

2
0 02 2 ;

16π φ
Qr r z z− = − −  

т. 8, 3: 0z z= ; 0 ;
4πφ
Qr r= ±      (10) 

т. 7, 4: 0z = ;
2

2
0 02 216π φ

Qr r z= ± − . 
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Рис. 2. Еквіпотенціальні лінії (а) і лінії течії (б) 

просторового витоку із двостороннім зміщенням його 
центру 

Рівняння прямої, що визначає лінію течії (лінія 
01А на рис. 2, б) визначаємо використовуючи рівняння 
(8). Після елементарних перетворень формули (8) 
отримаємо вираз для визначення кутового коефіцієнта 
лінії течії 

2
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2 2
0

tgφ 1
16π ψ

r r Q
z z
−

= = −
−

.        (11) 

Рівняння (7), (8) необхідно адаптувати до умов 
використання струминного насоса. Зміщення точки 
витоку в напрямку зміни координати є регульованим 
параметром, який визначає максимальний ККД 
струминного насоса. Зміщення в напрямку осі z, таким 
чином, є регульованою величиною і може 
враховуватись рівнянням функції течії з незміщеним 
витоком. Зміщення витоку в напрямку осі r визначає 
відхилення осі робочої насадки від осі камери 
зміщування струминного насоса внаслідок неякісного 
виготовлення деталей його проточної частини. 
Функція комплексного потенціалу в цьому випадку 
повинна містити величину, яка визначає зміщення 
витоку в напрямку осі r. Рівняння потенціалу 
швидкостей та функції течії у випадку 
одностороннього зміщення витоку має вигляд 

( )22
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1φ ;
4π
Q

z r r
= −

+ −
        (12) 

( )22
0

ψ
4π
Q z

z r r
= −

+ −
.       (13) 

Визначимо графічне зображення складових 
комплексного потенціалу з одностороннім зміщенням 
витоку. Рівняння (12) визначає графік 
еквіпотенціальної лінії, а рівняння (13) – лінії течії 
(рис. 3). 

 
Рис. 3. Еквіпотенціальні лінії (а) і лінії течії (б) 

просторового витоку із одностороннім зміщенням його 
центру 

Координати точок перетину еквіпотенціальної 
лінії з горизонтальною віссю визначаємо з 
рівняння (12) 

( )
2

2
02 2 ;

16π φ
Qz r r= − −  

т. 1, 5: r = r0; ;
4πφ
Qz = ±     (14) 

т. 2, 4: r = 0; 
2

2
02 216π φ

Qz r= ± − . 

Координати точок перетину еквіпотенціальної 
лінії з віссю r визначаємо з рівняння (12). 

Після здійснення підстановки z =0 отримаємо 

2
2

0 2 2 ;
16π φ

Qr r z− = −  

т. 6: 0z = ; 0 ;
4πφ
Qr r= +     (15) 

т. 3: 0z = ; 0 4πφ
Qr r= − . 

Рівняння лінії течії (рис. 3, б) визначаємо з 
формули (13). Кутовий коефіцієнт лінії течії 
зміщеного витоку визначаємо за формулою 

2
0

2 2tgφ 1
16π ψ

r r Q
z
−

= = − . 

Перевіримо умови аналітичності комплексного 
потенціалу із зміщеним витоком. Визначимо 
компоненти радіальної швидкості шляхом 
диференціювання функції потенціалу швидкості 
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( )( )1,522
0

φ ;
4πz
Q zV

z z r r

∂
= =
∂ + −

  (16) 

( )( )
0

1,522
0

φ
4πr

r rQV
r z r r

−∂
= =
∂ + −

.  (17) 

Структура рівнянь для визначення компонентів 
швидкості з врахуванням функції течії містить 
координату зміщеного витоку 

0 0

1 ψ 1 ψ;z rV V
r r r r r z

∂ ∂
= = −

− ∂ − ∂
.  (18) 

Враховуючи рівняння (18) запишемо 

( )( )1,522
0

ψ ;
4πz
Q zV

r z r r

∂
= =
∂ + −

  (19) 

( )( )
0

1,522
0

ψ
4πr

r rQV
z z r r

−
= =
∂ + −

.  (20) 

Рівність компонентів швидкості, визначених за 
формулами (16), (19) та (17), (20), свідчить про 
виконання умов Коши-Римана. Тоді результуюча 
радіальної швидкості у випадку зміщення витоку 
може бути визначена за формулою 

( )
2 2

22
0

1
4πz r

w QV V
z z r r

∂
= + =

∂ + −
.  (21) 

Визначимо характер розподілу горизонтальних 
проекцій швидкості використовуючи рівняння (19). 
Максимальне значення горизонтальної проекції 
швидкості має місце у випадку r = r0 

max 2 ,
4πz

QV
z

=       (22) 

тобто максимальна швидкість радіального потоку 
порівняно з симетричним розміщенням витоку [15] 
залишається незмінною. 

Визначимо величину робочої витрати Qp на вході 
в камеру змішування струминного насоса. Аналог 
формули для симетричного потоку [15] у випадку 
зміщеного витоку має вигляд 

( )( ) ( )0 02π ψ , ψ ,рQ r r z r z = − −  .   (23) 

Тоді використовуючи рівняння функції течії для 
зміщеного витоку (формула (13) запишемо 

( )2 2 22
0 0

2p
Q z zQ

z r z r r

 
 = − + + − 

.   (24) 

Після заміни радіуса діаметром камери 
змішування r = dк/2 отримаємо 

( )2 2 22
0 к 0

2 2
p

Q z zQ
z r z d r

 
 = − + + − 

.   (25) 

Середню швидкість робочого потоку визначаємо 
шляхом ділення витрати на площу камери 
змішування Sк 

( )
сер 2 2 2 22к 0 к 0

2
π 2

рQ z zV
d z r z d r

 
 = − + + − 

.  (26) 

Тоді враховуючи рівняння (22), (26) визначаємо 
коефіцієнти нерівномірності робочого потоку. Для 
визначення коефіцієнта нерівномірності 
використовуємо співвідношення φрзм = Vсер/Vz max 

( ) ( )
рзм 2 2 2 22

к 0 к 0

8φ
2

z z
d z z r z d r

 
 = − + + − 

. (27) 

Визначимо закономірності зміни кінематичних 
параметрів радіального потоку із зміщеним витоком. 
Розглянемо характер розподілу горизонтальної 
компоненти радіальної швидкості представлені 
рівняннями (16), (19). Враховуючи, що координата z в 
рівняннях (16), (19) визначає відстань між точкою 
витоку та вхідним перерізом камери змішування z = lp 
запишемо 

( )( )1,522
04π

p
z

p

Ql
V

l r r
=

+ −
.   (28) 

Графічне зображення рівняння (28) для 
фіксованої величини зміщення витоку r0 = 0,005 м) 
побудоване для таких відстаней між точкою витоку та 
камерою змішування струминного насоса: lp1 = 0,01 м; 
lp2 = 0,012 м; lp3 = 0,015 м (рис. 4, а). 

 
Рис. 4. Поле швидкостей робочого потоку для зміщеного 

витоку: 
а – профіль швидкостей для різних відстаней до точки 

витоку lp: 1 – 0,01 м; 2 – 0,012 м; 3 – 0,015 м; б – відносна 
осьова швидкість робочого потоку для різних відстаней до 

робочої насадки lp: 1 – 0,01 м; 2 – 0,015 м; 3 – 0,02 м 

Аналіз отриманих кривих свідчить про 
порушення симетричності профілів швидкостей 
зміщеного витоку. Максимальні значення швидкостей 

Bulletin of the National Technical University "KhPI". 
Series: Hydraulic machines and hydraulic units, no. 2ʹ2023  53 



ISSN 2411-3441 (print), ISSN 2523-4471 (online) 

локалізуються в напрямку зміщення точки витоку, а 
положення екстремумів кінематичних кривих 
відповідає ексцентриситету e = r0, який визначається 
величиною зсуву джерела радіального потоку. На 
відміну від симетричного поля швидкостей профілі 
радіального потоку із зміщеним витоком втрачають 
свою подібність і серія кінематичних кривих не може 
бути замінена єдиною безрозмірною залежністю, яка 
визначала б кінематику потоку незалежно від 
відстаней між точкою витоку та вхідним перерізом 
камери змішування струминного насоса. 

Вплив величини зміщення точки витоку на 
кінематику радіального потоку розглянемо шляхом 
визначення співвідношення швидкостей 
асиметричного Vзм та симетричного V потоків. 
Результуюча радіальної швидкості радіального потоку 
у випадку нульового зміщення витоку може бути 
визначена за формулою (21) після підстановки 
значень r0 = 0 

2 2

1
4π
QV

z r
=

+
.      (29) 

Тоді формула для визначення співвідношення 
швидкостей Vзм, V враховуючи рівняння (21), (29) має 
вигляд 

( )

2 2
зм

22
0

V z rV
V z r r

+′ = =
+ −

.    (30) 

Від результуючих швидкостей радіального 
потоку перейдемо до осьових. Після підстановки 
координати r = 0 отримаємо 

( ) ( )
зм

2 2
0 0

1 1
1 1

z
зм

z p

V
V

V r z r l
′ = = =

+ +
.   (31) 

Аналіз отриманої залежності свідчить (рис. 4, б) 
про обернений вплив відносного зміщення витоку 
(εr = r0/rк, де rк – радіус камери змішування) на 
швидкість радіального потоку. Зростання відстані до 
камери змішування мінімізує вплив величини 
зміщення витоку на швидкість радіального потоку. 

Для оцінки впливу величини зміщення витоку на 
нерівномірність розподілу швидкостей визначимо 
співвідношення коефіцієнтів нерівномірності у 
випадку зміщеного та симетричного витоку. 
Коефіцієнт нерівномірності у випадку симетричного 
витоку отримаємо з рівняння (27) після здійснення 
підстановки r0 = 0 

( ) ( )
р 2 2

к к

8 1φ 1
1 0,25d z d z

 
 = −  + 

.     (32) 

Використовуючи рівняння (27), (32) запишемо 

( )

( )

2 2 22
0 к 0pзм

р
р

2
к

2φ
φ

1φ 1
1 0,25

z z
z r z d r

d z

−
+ + −

=
−

+

.     (33) 

Аналіз рівняння (33) та його графічного 
зображення (рис. 5) показує, що відносний коефіцієнт 
нерівномірності у випадку нульового зміщення витоку 
rк = 0 приймає значення рφ = 1. При зростанні 
величини зміщення витоку збільшується 
асиметричність профілю швидкостей і коефіцієнт 
нерівномірності знижується, тобто нерівномірність 
розподілу швидкостей зростає. 

 
Рис. 5. Відносний коефіцієнт нерівномірності розподілу 
швидкостей робочого потоку із зміщеним витоком для 

різних відстаней до точки витоку lp: 
1 – 0,01 м; 2 – 0,015 м; 3 – 0,02 м 

Проведений аналіз показує, що радіальне 
зміщення витоку безумовно впливає на характер поля 
швидкостей в камері змішування струминного насоса, 
внаслідок чого величину зміщення необхідно 
враховувати при прогнозуванні режиму роботи 
свердловинної ежекційної системи.  

Висновки. Проведені дослідження дозволяють 
зробити наступні висновки: 

1. Радіальна елементарна тривимірна 
характеристична функція комплексної змінної із 
зміщеним центром витоку може використовуватись 
для моделювання робочого процесу ежекційної 
системи у випадку неякісного виготовлення деталей 
проточної частини струминного насоса і радіальної 
неспіввісності  робочої насадки і камери змішування. 

2. Встановлені умови аналітичності отриманого 
рівняння комплексного потенціалу із зміщеним 
витоком, що дало змогу визначити результуючу 
швидкості радіального потоку у вигляді частинної 
похідної характеристичної функції. 

3. Досліджена кінематика радіального потоку: 
- радіальне зміщення витоку порушує 

симетричність та подібність профілів швидкостей 
робочого потоку; 

- екстремальні значення кінематичних кривих 
відповідають величині зсуву джерела радіального 
потоку; 

- зміщення витоку має обернений вплив на 
відносну осьову швидкість робочого потоку для 
різних відстаней до робочої насадки; 

- зростання величини зміщення витоку підсилює 
нерівномірність розподілу швидкостей робочого 
потоку. 

Завдання подальших досліджень полягає в 
обгрунтуванні можливості використання радіальної та 
циркуляційної функції для моделювання робочого 
процесу струминного насоса із врахуванням 
особливостей його обертання в свердловині. 
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Н. Г. ШЕВЧЕНКО, Д. В. ЛЕБЕДИНЕЦЬ 

МОДИФІКАЦІЯ РОБОЧОГО КОЛЕСА ВІДЦЕНТРОВОГО НАСОСА ЗА ДОПОМОГОЮ САПР 

В даний час під час проектування гідравлічних машин широко використовується спеціалізоване програмне забезпечення. У роботі 
представлено огляд сучасних програм, що використовують систему автоматизованого проектування відцентрових насосів. Сучасний підхід 
до проектування відцентрових насосів ґрунтується на спільному вирішенні прямої та зворотної задач теорії робочого процесу в 
гідромашинах. Метою роботи є розробка робочого колеса відцентрового секційного насосу на такі параметри: об'єм рідини 6 м3 на годину та 
напір 140 м. Насос використовується для подачі нафтової сировини до рекуператорів малої дистиляційної установки МДУ-20 
нафтопереробного заводу. У секційному насосі є можливість компонувати пакети робочих коліс різного виконання. Відсутність у 
відкритому доступі геометричних розмірів робочого колеса відцентрового секційного насоса на потрібні параметри ускладнює вибір 
ефективного режиму роботи. Тому задача проектування та дослідження робочих коліс насоса типу ВНС за допомогою САПР у програмному 
середовищі ANSYS CFD є актуальною. У роботі використовується вільна академічна версія ANSYS CFD. У роботі представлено опис 
основних етапів проектування та дослідження відцентрового насоса. За струминною класичною теорією та результатами розрахунку в 
програмі Vista CPD були проаналізовані та обрані геометричні розміри та кінематичні параметри насоса. Загальний ККД насоса на 
попередньому етапі проектування сягає 50 %. На другому етапі вирішується пряма задача комп'ютерного 3D моделювання у програмному 
середовищі Ansys CFX – визначення гідродинамічних та енергетичних характеристик насоса. У роботі представлено результати чисельного 
дослідження трьох варіантів робочого колеса насоса, які використовуються для прогнозування режиму ефективної роботи відцентрового 
насоса. 

Ключові слова: нафтова сировина, відцентровий насос, робоче колесо, чисельне моделювання, система автоматичного проектування, 
CFD, Vista CPD, коефіцієнт корисної дії, k-ε модель турбулентності. 

N. SHEVCHENKO, D. LEBEDYNETS 
MODIFICATION OF THE CENTRIFUGAL PUMP IMPELLER USING CAD 

Currently, during the design of hydraulic machines, specialized software is widely used. The work presents an overview of modern programs that use a 
system of automated design of centrifugal pumps. The modern approach to the design of centrifugal pumps is based on the joint solution of direct and 
inverse problems of the theory of the working process in hydraulic machines. The purpose of the work is to develop the impeller of a centrifugal 
sectional pump with the following parameters: a liquid volume of 6 m3 per hour and a pressure of 140 m. The pump is used to supply crude oil to the 
recuperators of the small distillation unit SDU-20 of the oil refinery. In the sectional pump, it is possible to compose packages of impellers of various 
designs. The lack of publicly available geometric dimensions of the impeller of a centrifugal sectional pump for the required parameters makes it 
difficult to choose an effective mode of operation. Therefore, the task of designing and researching the impellers of the VNS type pump using CAD in 
the ANSYS CFD software environment is relevant. The work uses the free academic version of ANSYS CFD. The work presents a description of the 
main stages of design and research of a centrifugal pump. The geometric dimensions and kinematic parameters of the pump were analyzed and 
selected according to the jet classical theory and calculation results in the Vista CPD program. The overall efficiency of the pump at the preliminary 
design stage reaches 50 %. At the second stage, the direct task of computer 3D modeling in the Ansys CFX software environment is solved. 
Determination of the hydrodynamic and energy characteristics of the pump is carried out. The paper presents the results of a numerical study of three 
variants of the pump impeller, which are used to predict the mode of efficient operation of a centrifugal pump. 

Keywords: crude oil, centrifugal pump, impeller, numerical simulation, automatic design system, CFD, Vista CPD, efficiency, k-ε turbulence 
model. 

Вступ. Сучасний підхід до проектування 
проточних частин гідромашин ґрунтується на 
спільному вирішенні прямих і зворотних задач теорії 
робочого процесу. У монографії [1] викладено основні 
методи дослідження робочого процесу лопатевих 
гідромашин на основі різних підходів до моделювання 
технічних об'єктів. Розглянуто питання проектування 
гідромашин, а також шляхи їх вирішення за 
допомогою сучасних пакетів прикладних програм. 

На сьогодні при проектуванні гідравлічних 
машин широко використовується спеціалізоване 
програмне забезпечення. Застосування числових 
методів проектування дає можливість значно 
зменшити час розробки і покращити якість 
проектування проточних частин насосів. У роботі [2] 
надано приклади та аналіз сучасних програмних 
комплексів, які використовуються для розрахунку 
просторової течії в проточних частинах гідромашин. 

Українськими науковцями Інституту проблем 
машинобудування ім. А. М. Підгорного розроблено 
програмний комплекс моделювання IPMFlow. 
Результати досліджень просторової течії рідини в 

проточних частинах гідромашин наведено у роботах 
[3, 4]. У роботі [4] проаналізовано сучасний підхід до 
оптимізації характеристик гідромашин та визначення 
цільових параметрів оптимізації. 

Слід відзначити, що попереднє проектування є 
важливим першим кроком у проектуванні будь-якої 
гідромашини. Використання попереднього 1D та 2D 
проектування насоса та подальше використання 
потужнішого комп'ютерного моделювання в системі 
CFD ефективно доповнюють один одного в процесі 
проектування гідромашин. 

Так, наприклад, у середовищі програмного 
забезпечення AxSTREAM® в рамках дослідницької 
роботи можна виконувати чисельні зворотну та пряму 
задачі. У роботі [5] надано приклад використання 
програмного AxSTREAM® у навчальному процесі 
кафедри «Гідравлічні машини ім. Г. Ф. Проскури» 
НТУ «ХПІ». А саме, проектування проточної частини 
відцентрового насоса та профілювання лопатей на 
задані умови; обчислення гідродинамічних параметрів 
спроектованого насоса у режимі Meanline mode та 
енергетичних характеристик насоса. 
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Однією з передових і найпопулярніших у 
спеціалістів в сфері автоматизованих інженерних 
розрахунків є універсальна програмна система ANSYS. 
Згідно [6–8] у середовищі Ansys Workbench існує пакет 
програмних додатків і функцій для проектування 
гідромашин, який дозволяє оптимально розробити 
геометрію відцентрового насосу і провести аналіз 
поведінки потоку в насосі. Програмний модуль Ansys 
Vista CPD (Centrifugal Pumps Design) 
використовується для експрес-аналізу характеристик 
течії в проточній частині відцентрового насоса 
шляхом розв'язання в меридіональній площині 
двовимірних рівнянь Ейлера, середніх в окружному 
напрямку. Ansys VistaСPD – це 2D-рішальник, що є 
перехідною ланкою між початковим 1D-
проектуванням по середній лінії та 3D CFD-аналізом. 

Розрахунок в Ansys Vista CPD дозволяє в стислий 
термін розглянути безліч варіантів конструкції та 
внести необхідні корективи в геометричну модель на 
початкових етапах проектування. 

Передача 3D-геометрії виконується через Ansys 
BladeModeler. Побудова розрахункової моделі 
виконується в програмному середовищі Ansys CFX-
Pre. Надалі система дозволяє автоматичне створення 
звіту та візуалізацію результатів розрахунку за 
допомогою Ansys CFD-Post. 

Задачі досліджень з використанням сучасних 
методів комп'ютерного моделювання є актуальними. 
Особливістю роботи є використання вільного 
програмного забезпечення – ANSYS Student. 

Метою роботи є розробка робочого колеса 
відцентрового насосу ВНС 6/140 за допомогою систем 
автоматизованого проектування у програмному 
середовищі ANSYS CFD. Насоси цього типу – 
відцентрові, горизонтальні, секційні, однокорпусні, 
багатоступінчасті, з одностороннім розташуванням 
робочих коліс, з автоматичним розвантаженням 
осьового зусилля ротора, гідравлічною п'ятою, з 
підшипниками ковзання, з приводом від 
електродвигуна. За посиланнями [9, 10] проведено 
огляд енергетичних характеристик та конструкцій 
багатоступеневого відцентрового насоса для заданих 
параметрів подачі 4–3 м3/год для створення напору 
140–180 м. Насос ВНС 6/140 використовується для 
подачі нафтової сировини в рекуператори малої 
дистиляційної установки МДУ-20 
мінінафтопереробного заводу. Наявність у відкритому 
доступі тільки габаритних параметрів насосів типу 
ВНС на потрібні параметри ускладнює розробку 
робочих коліс, тому було прийнято рішення провести 
розробку насоса за наступним алгоритмом: 

1. Провести попередній проектувальний 
розрахунок меридіанного перерізу відцентрового 
насоса за класичною методикою А. А. Ломакіна. 

2. За отриманими даними провести наближений 
розрахунок геометричних характеристик 
відцентрового насоса у додатку VistaCPD. 

3. Провести чисельне моделювання 
гідродинамічних параметрів декілька варіантів 
робочого колеса (РК). 

У роботі [11] проведено чисельні дослідження 

відцентрового насоса (розрахункові параметри: об'єм 
100 м3/год, напір 18 м , швидкість обертання  
1480 хв–1). Після огляду поля течії в моделі насоса 
проведено деякі геометричні модифікації, такі як 
діаметри робочого колеса на вході та виході, кути 
входу та виходу лопаті, кут огинання лопаті, товщина 
лопаті, ширина входу та виходу лопаті. 
Експериментальні дослідження були реалізовані для 
нового насоса. 

У роботі [12] було проведено чисельне 
дослідження відцентрового насоса на параметри: 
витрата рідини 120 м3/год та напір 20 м. У роботі 
розроблено та оптимізовано проточна частина 
відцентрового насоса за допомогою 4-х модулів 
програмного забезпечення: ANSYS Vista, ANSYS 
DesignModeler, програмне забезпечення для 
оптимізації поверхні відклика и ANSYS CFD. 

У роботі [13] надано приклад проектування та 
дослідження відцентрового компресора за допомогою 
системи автоматизованого проектування Ansys 
VistaCCD. 

Опис основних етапів проектування та 
дослідження відцентрового насосу. Основні етапи 
САПР відцентрового насоса зображено на рис. 1. 

 

 

 

 

Рис. 1. Схема блоків CFD «ANSYS» для САПР 
відцентрового насосу 

Блок А – попереднє проектування РК та 
спіральної камери насоса на задані параметри. 

Блок В – можливість редагування геометричних 
параметрів лопаті та меридіональної проекції, числа 
лопатей та інші. 

Блок С – автоматизований процес передачі 
геометрії твердотільної моделі РК та побудова 
розрахункової сітки. 

Блок D – побудова математичної моделі, 
чисельне рішення та візуалізація та оформлення 
результаті гідродинамічних розрахунків. 

Блок Е – автоматизований процес передачі 
геометрії твердотільної моделі спіральної камери та 
побудова розрахункової сітки. 

Блок F – побудова математичної моделі, 
чисельне рішення та візуалізація та оформлення 
результаті гідродинамічних розрахунків у спіральної 
камери насоса. 

Результати проектування відводу ВНС у роботі 
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не надано. 
Визначення основних параметрів насоса у 

додатку Vista CPD. Основні вихідні параметри насоса 
задаються у блоку A, додатка Vista CPD. Це: 
швидкість обертання РК 3000 хв–1; витрата 6 м3/год; 
потрібний напір насоса – 140 м. Максимальне число 
ступенів – 8. Швидкохідність насоса ns = 50 хв–1. У 
секційному насосі ВНС використовують кілька 
модифікацій РК закритого типу. 

Робоче колесо характеризується такими 
геометричними параметрами: діаметром входу D0 
потоку рідини в колесо, діаметрами входу D1 і виходу 
D2 з лопатки, діаметрами валу dв і ступиці dст, 
довжиною ступиці l ст, шириною лопатки на вході b1 і 
виході b2. За умовами виконання міцності обрано 
діаметр валу багатоступеневого насоса – 25 мм. 
Прийнято умови осьового входу у перший ступень 
насоса. У роботі за струменевою класичною теорією 
[13] та результатими програмного середовища Vista 
CPD проаналізовано та обрано геометричні, 
кінематичні параметри насоса. Побудова 
меридіонального проекції колеса проводиться 
виходячи з досвіду, накопиченого при обробці та 
доведенні насосів. Загальний ККД насоса приблизно 
досягає 60 %. 

На рис. 2 та 3 надано приклад чисельних 
результатів та ескиз РК відцентрового насоса. Є 
можливість розрахунків 2D-геометрії відводу 
спирального. 

 
Рис. 2. Додаток Vista CPD – до побудови геометрії РК 

Побудова геометрії тривимірної моделі рідини 
та сіткової моделі. У додатку «Vista CPD» є 
можливість створення, редагування та імпортування 
тривимірної розрахункової моделі рідини. У роботі 
проведено дослідження декілька модифікацій 
робочого колеса: зміна кількості лопатей, розподіл 
товщини лопаті, кутів на кромках. У процесі 
проектування є можливість слідкувати за розподілом 
кутів вздовж лінії струму, та інші. На рис. 3 надано 
інтерфейси модулів BladeGen, DesingModeler додатка 
«Vista CPD». 

Математична модель та гранічні умови. Для 
математичного моделювання (ММ) турбулентної течії 
у проточній частині ЕВН використовуємо систему 
рівнянь нерозривності, рівняння Нав'є-Стокса 

осереднені за Рейнольдсом та систему рівнянь для k-ε 
моделі турбулентності [1, 3]. 

Для чисельної реалізації ММ у задачах 
гідродинаміки необхідно створити сіткову модель та 
подрібнити сітку поблизу твердих стінок, внаслідок 
наявності прикордонних шарів й особливостей 
гідродинаміки в них. Велике значення на збіжність і 
якість розрахунку мають розміри сітки та 
призматичних шарів в зоні приграничного шару 
поблизу стінок. 

 

 

 
Рис. 3. Інтерфейси модулів BladeGen, DesingModeler та 

імпортування 1/6 частини тривимірної розрахункової моделі PK 
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У роботі використовується студентська версія 
програми ANSYS з обмеженнями в кількості 
осередків сітки – 500 тис. 

Після роботи у редакторі Mesh (Блок D) 
переходимо до наступного етапу CFX Pre – Блок F. 
Після запуску Setup із всіх тривимірних об'єктів сітки 
автоматично створюється домен за назвою Default 
Domain. Із всіх двовимірних областей для кожного 
домену автоматично створюються границі під назву 
Default Domain Default. 

Задаємо ММ та граничні умови для 
розрахункових зон, див. рис. 4. Для побудови моделі 
течії у робочому колесі, по-перше, обирається тип 
машини «Pump» (насос). Далі вказується тип 
розрахункових областей. Для робочого колеса – 
«Rotating», n = 3000 хв–1; для спірального відводу – 
«Stationary». Тип робочого середовища – «Water»; 
модель турбулентності – стандартна k-ε. 

В якості граничної умови на вході в 
розрахунковий канал задавався масова витрата в кг/с. 
Розрахунок проводився для робочого діапазону 
роботи насоса: 0,75Qопт < Qопт <1,25Qопт. Задано 
наступні граничні умови: 

- на поверхні лопаті Вlade 1 задавалася швидкість 
обертання РК, що дорівнює швидкості обертання валу 
3000 хв–1; 

- на нерухомих поверхнях РК (Blade, Hub, 
Shroud) задається умова «No Slip Wall» – швидкість 
дорівнює нулю; 

- на вході у канал робочого колеса «Inlet» – 
задається масова витрата на один сектор РК (число 
лопатей z = 6). Наприклад, G = 0,25 кг/с, що дорівнює 
режиму насоса Q = 5,4 м3/год; 

- на виході розрахункового каналу «Outlet» – 
надлишковий тиск – 0; 

- на періодичних поверхнях «Periodic 1 Side» та 
«Periodic 1 Side 2» – умови періодичності. 

 
Рис. 4. До завдання граничних умови у розрахунковій зоні 

РК насоса 

Результати дослідження. У роботі досліджено 
три варіантів робочего колеса насоса: 

В-0 – базовий – D2 = 0,132 м; 
В-1 – підрізка колеса D2 = 0,12 м, коса кромка; 
В-2 – підрізка колеса та зміна розташування 

вхідної кромки РК. 
Базовий варіант. На рис. 5 наведено 

розрахункові характеристики РК відцентрового насоса 
для базового варіанту В-0. 

Далі надано порівняльні візуальні результати 

чисельних розрахунків для базової моделі РК: 
розподіл швидкості Сm (рис. 6) та розподіл тиску 
вздовж лопаті – рис. 7 для 2-х режимів роботи насоса: 
Q = 1,5 л/с та Q = 2,1 л/с. 

Режим Q = 1,5 л/с = 5,4 м3/год – відповідає 
оптимальної зоні робочих характеристик 
дослідженого багатоступеневого насоса НВС 6-140. 

 
Рис. 5. Розрахункові характеристики РК. Базовий варіант В-0: 

-- Н = f(Q);  o o – ККД = f(Q) 

 
а 

 
б 

Рис. 6. Візуалізація течії у меридіональному перетину 
каналу РК (базовий варіант В-0) для двох режимів: 

а – Q = 1,5 л/с; б – Q = 2,1 л/с 

 
a 

 
б 

Рис. 7. Чисельні результати розподілу тиску вздовж лопаті 
(базовий варіант В-0) для двох режимів: 

а – Q = 1,5 л/с; б – Q = 2,1 л/с 

Далі проведено модифікацію РК. 
Варіант В-1. Проведено модифікацію базового 

варіанту В-0 – підрізування робочого колеса РК: 
- підрізка робочого колеса РК D2 = 120мм; 
- зміна товщини лопаті. 
На рис. 8 надано геометричні параметри варіанту 

В-1 у середовищі. 
Варіант В-2. На рис. 9 представлено варіант  

В-2 – зміна кромки РК. 
В табл. 1 надано чисельні результати основних 

параметрів насоса – напір та ККД. Розрахунки 
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проведено для двох режимів – Q = 1,5 та Q = 2,1 л/с та 
для 2-х варіантів товщини лопаті (4 мм та 2 мм). 

 
Рис. 8. Базовий варіант В-0 та його модифікація В-1 

 
Рис. 9. Модифікація базового варіанту РК: В-2 

Таблиця 1 – Зведені результати розрахунків 
модифікованих РК 

Варіант В-0 В-1 В-2 
t, мм 4 4 2 4 2 
Н, м 26/18 21,1/16,7 21,8/17,9 24,5/21,8 24,6/22,1 

ККД, % 62/61 61,7/60,2 62,8/61,9 64,1/65 64,2/65,2 
Q, л/с 1,5/2,1 1,5/2,1 1,5/2,1 1,5/2,1 1,5/2,1 

 
На рис. 10 представлено візуалізація результатів 

розрахунку РК для варіанту В-2 (прийнято: товщина 
лопаті на виході t = 2 мм; оптимальний режим 
Q = 1,5 л/c). 

 

 

  
Рис. 10. Розподіл тиску вздовж профіля та у 

меридіональному перетину РК для варіанту В-2 

Висновки. Дослідження проведено на основі 
проектування проточної частини робочого колеса 
відцентрового насоса за допомогою системи 
автоматизованого проектування Ansys Vista CРD. 

За струминною класичною теорією та 
результатами розрахунку в програмі Vista CPD були 
проаналізовані та обрані геометричні розміри та 
кінематичні параметри насоса. Загальний ККД насоса 
на попередньому етапі проектування сягає 50 %. 

Гідравлічний ККД модифікованого робочого 
колеса насоса (варіант В-2) після другого етапу 
проектування збільшився на 2 %, відбулося невеличке 
зміщення характеристики у зону більших витрат. 

Використання чисельних досліджень за 
допомогою програмних додатків Ansys дає можливість 
допрацювати геометрію насоса і покращити його 
первісні характеристики. 
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А. С. РОГОВИЙ, А. С. АЗАРОВ, О. Л. ШУДРИК, О. Б. ПАНАМАРЬОВА, Д. В. ЛЕБЕДИНЕЦЬ 

ВАЛІДАЦІЯ ВІДКРИТОЇ БІБЛІОТЕКИ OPENFOAM ГІДРОТУРБІН ДЛЯ ВИСОКОНАПІРНОГО 
ВІДЦЕНТРОВОГО КОМПРЕСОРА 

Спеціальний програмний модуль до OpenFoam додано достатньо давно, більш ніж 10 років тому, й достатньо велика кількість робіт 
присвячена його використанню для вирішення проблем турбінобудування. Неточності моделювання можуть виникати за збільшення 
швидкості до надзвукової течії. Метою роботи є валідація відкритої бібліотеки OpenFoam гідротурбін для розрахунку течії у 
високонапірному відцентровому компресорі та знаходження оптимальних за ККД та співвідношенням повних тисків параметрів та моделі 
розрахунку. Для числового розрахунку використано осереднення за Рейнольдсом рівнянь Нав'є-Стокса, що застосовані в CFD-бібліотеці 
OpenFoam v. 2212. В роботі для замикання рівнянь математичної моделі використано дві найбільш вживаних для подібних задач моделі 
турбулентності: k-ε модель та SST-модель. Моделювання здійснено за допомогою модифікованої версії солвера sonicFoam, який доступний 
у OpenFoam. Максимальна помилка розрахунку співвідношення повного тиску в робочій зоні для усіх моделей склала 3 %. Усі моделі 
погано поводяться у зоні низьких витрат. Нахил усіх кривих відповідає експериментальній характеристиці. Розрахунок за моделями з дуже 
гарними сітками в середньому приводить до збільшеного на 2 % співвідношення тисків. Використання OpenFoam дозволяє точно 
(максимальна похибка не перевищує 5 %) прогнозувати інтегральні параметри високонапірного відцентрового компресора. Найбільш точно 
ККД прогнозує модель SST із використанням сіток більше ніж 2,56 млн. елементів, але такої кількості елементів не достатньо для якісного 
прогнозу характеристик компресора за малих витрат. У подальших дослідженнях раціонально використовувати сітки, що складаються 
щонайменше з 5 млн. елементів та використовувати SST-модель турбулентності. 

Ключові слова: відцентровий компресор, математичне моделювання, числовий розрахунок, валідація, політропний ККД, тиск. 

A. ROGOVYI, A. AZAROV, O. SHUDRYK, O. PANAMARIOVA, D. LEVEDYNETS 
VALIDATION OF THE HYDRAULIC TURBINE OPENFOAM LIBRARY FOR A HIGH-PRESSURE 
CENTRIFUGAL COMPRESSOR 

A special program module was added to OpenFoam more than 10 years ago, and a large number of studies have been devoted to its use for solving 
turbine engineering problems. Modeling inaccuracies can occur when the velocity is increased to supersonic flow. The aim of this work is to validate 
the OpenFoam open library of hydraulic turbines for the a high-pressure centrifugal compressor flow calculation and finding the parameters and 
calculation model that are optimal in terms of efficiency and total/total pressure ratio. For the numerical calculation, we used Reynolds averaging of 
the Navier-Stokes equations, which are used in the CFD library OpenFoam v. 2212. In this work, the two most commonly used turbulence models for 
such problems are used to close the equations of the mathematical model: the k-e model and the Shear stress transport (SST) model. The simulation 
was performed using a modified version of the sonicFoam solver, which is available in OpenFoam. The maximum error in calculating the total 
pressure ratio in the working zone for all models was 3 %. All models behave poorly in the low mass flow rate zone. The slope of all curves 
corresponds to the experimental characteristic. The calculation using the models with very fine meshes on average determines a 2 % increase in the 
total-to-total pressure ratio. Using OpenFoam, the integrated parameters of a high-pressure centrifugal compressor can be predicted accurately 
(maximum error does not exceed 5 %). The most accurate efficiency is predicted by the SST model using meshes of more than 2.56 million elements, 
but this number of elements is not enough to predict the compressor's performance at low flow rate zone. In further research, it is rational to use grids 
consisting of at least 5 million elements and use the SST turbulence model. 

Keywords: centrifugal compressor, mathematical modelling, numerical solution, validation, polytropic efficiency, pressure. 

Вступ. Сьогодні числові методи вирішення задач 
гідроаеродинаміки широко використовуються 
інженерами та науковцями для вирішення 
різноманітних задач течії рідин та газів [1]. Задачі, що 
можуть бути розв'язані за використання даних 
методів, все більше ускладнюються, але виникає 
проблема коректного використання математичних 
моделей та моделей турбулентності для певних класів 
задач [2, 3]. Найбільш розповсюджені комерційні 
пакети симуляції течії в турбомашинах, такі як Ansys 
CFX є валідованим програмних комплексом, що вже 
використано для вирішення великої кількості задач 
течії пари, газів та рідин, має обмеження для 
використання в наукових дослідженнях внаслідок 
існування граничної кількості елементів для 
студентської ліцензії [4, 5]. З іншої сторони, більш 
доступний студентам, аспірантам та науковцям 
програмний комплекс OpenFoam значно складніший 
та потребує постійної валідації створюваних модулів 
та підпрограм [6, 7]. Верифікація означеного 
відкритого програмного комплексу дозволить 
вирішувати задачі більш точно без обмеження 

кількості використаних для сітки елементів та 
зменшити необхідність експериментальних 
досліджень для оптимізації турбін, насосів та 
компресорів [8, 9]. 

Аналіз останніх досліджень. Спеціальний 
програмний модуль до OpenFoam додано достатньо 
давно, більш ніж 10 років тому й достатньо велика 
кількість робіт присвячена його використанню для 
вирішення проблем турбомашин. Так, в роботах 
[10, 11] зазначено про успішність його використання 
для задач гідротурбінобудування для нестисливих 
рідин. Новий солвер multiple reference frame (MRF) та 
інтерфейси зв'язку були розроблені та додані до 
OpenFoam, після чого в роботі [12] виконано 
подальшу валідацію для відцентрових насосів. В 
роботі [13] наведено інформацію про використання 
солверу на основі тиску для моделювання сумісного 
теплообміну. В якості валідаційного прикладу було 
використано лопать NASA C3X Film, і було визначено 
гарне узгодження параметрів з експериментальними 
даними. В подальшому розроблено наближений 
розв'язувач Рімана [14] для надзвукових течій й 
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проведено його валідації для такого типу течій та у 
порівнянні з комерційними програмами [15, 16]. 
Зазначено, що результати отримані в Openfoam, 
можуть бути використані для моделювання 
надзвукових течій у турбомашинах [17]. Якісний 
розрахунок течії й особливо розподілів температур на 
лопатях турбін та компресорів дозволяє збільшити 
надійність машин та збільшити міжремонтні 
інтервали [18, 19]. 

Мета. Метою роботи є валідація відкритої 
бібліотеки OpenFoam гідротурбін для розрахунку течії 
у високонапірному відцентровому компресорі та 
знаходження оптимальних за ККД та 
співвідношенням повних тисків параметрів та моделі 
розрахунку. 

Результати досліджень. Для числового 
розрахунку використано осереднення за Рейнольдсом 
рівнянь Нав'є-Стокса, що застосовані в CFD-бібліотеці 
OpenFoam v. 2212 [20]. Рівняння збереження маси, 
кількості руху та енергії: 
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де ρ – густина; p – тиск; U  – абсолютна швидкість; 
яка пов'язана з відносною швидкістю relU  та з 
кутовою швидкістю обертання домену Ω  наступним 
рівнянням: 

relU U r= −Ω× .            (4) 

Два додаткові члени у правій частині рівняння 
кількості руху враховують прискорення Коріоліса 
внаслідок обертання та відцентрову силу. Тензор 
напружень зсуву має вигляд: 

( )2τ μ
3eff S U I = − ∇ ⋅  

,     (5) 

де TS U U= ∇ +∇ . Ефективна в'язкість та ефективна 
теплопровідність є сумою молекулярних та 
турбулентних: 

μ μ μ ,eff t eff tk k k= + = + .  (6) 

Повна енергія E може бути виражена як 

21
2vE c T U= + .          (7) 

Цю систему рівнянь можна розв'язати для всієї 
області. В інерціальній системі відліку рівняння 
можна перетворити до оригінального вигляду, 
задавши кутову швидкість 0Ω =  [21]. 

В роботі для замикання рівнянь математичної 

моделі використано дві найбільш вживаних для 
подібних задач моделі турбулентності [22]: k-ε модель 
[23] та k-ω SST-модель [24]. 

Під час моделювання в якості робочого 
середовища обрано повітря як ідеальний газ, а умови 
течії вважалися стаціонарними. Оскільки для 
прискорення обчислень використовувався 
псевдонестаціонарний розрахунок з певним кроком за 
часом для прискорення симуляції, розрахунок 
закінчувався після досягнення постійних значень 
нев'язань та витрати в компресорі. Осциляції 
параметрів течії вказують на можливі нестабільні 
робочі точки за певних характеристик потоку. Така 
ситуація особливо характерна для малих масових 
витрат у поєднанні з високим співвідношенням тисків, 
коли можливий помпаж призводить до тимчасових 
коливань масового потоку. Це може призвести до 
повної зупинки роботи компресора. Ці нестабільні 
коливання не можуть бути вирішені за допомогою 
моделі, представленої в даній статті. 

Для моделювання обертання колеса компресора 
використано підхід MRF. В цьому підході область 
поділяється на стаціонарну та обертову області. В 
області обертання додаткові члени в рівняннях 
моделюють вплив рухомого ротора. Підхід MRF не 
враховує відносний рух рухомої зони відносно 
сусідніх зон, наприклад, сітка залишається 
фіксованою [25]. 

Моделювання здійснено за допомогою 
модифікованої версії солвера sonicFoam, який 
доступний у OpenFoam. Це солвер для стисливої 
рідини для до- та надзвукових течій, що ґрунтується 
на визначенні тиску. Як розширення, було реалізовано 
підхід MRF. За замовчуванням рівняння енергії у 
sonicFoam базується на внутрішній енергії. Однак ця 
форма не підходить для високошвидкісних течій. З 
цієї причини вирішувалося рівняння повної енергії (3). 
Збіжність розв'язку оцінюється за допомогою 
декількох контрольних точок по всій області. Крім 
того, контролювалася масова витрата на вході в 
компресор. 

У рівняннях (1)–(7) дискретизація конвективних 
членів виконана за допомогою лінійної інтерполяції 
другого порядку (upwind) для ,U E . Градієнти 
дискретизувалися за допомогою центральної 
різницевої схеми. Інтегрування за часом для 
локального кроку за часом виконується з 
використанням неявної схеми Ейлера першого 
порядку. 

Співвідношення повних тисків, втрати та 
політропний ККД оцінювалися для порівняння 
експериментальних даних та результатів 
моделювання. Вони визначаються наступним чином: 
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де * *,out inp p  – повні тиски на виході та вході 
компресора; * *,out inT T  – повні температури газу на 
виході та вході компресора; k = 1,4 – показник 
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адіабати; Δp* – втрати повного тиску. 
В розрахунку використано секторний підхід за 

якого ротор мав кутовий розмір 25,7°, лопатевий 
дифузор – 20° (виділено синім кольором на рис. 1). 
Компресор має вихідний діаметр робочого колеса 
240 мм, кутову швидкість обертання 207500 хв–1. 
Число лопатей напрямного апарату, що обертається – 
14, число лопатей робочого колеса – 28, число лопатей 
лопатевого дифузора – 18. 

 
Рис. 1. Розрахункова модель високо напірного 

відцентрового компресора 

Інтерфейс між статичним доменом лопатевого 
дифузора та доменом ротора, що обертається, 
визначено як Frozen Rotor [22]. Сіткові розбиття 
використані для валідації розрахунку наведено в 
табл. 1. 

Таблиця 1 – Розмір сіток розрахункових доменів компресора 

Сітковий 
регіон 

Кількість елементів ×106 

Груба Стандартна Гарна Дуже 
гарна 

Робоче колесо 0,3 0,83 2,0 4,3 
Дифузор 0,14 0,24 0,56 1,3 

Разом 0,44 1,07 2,56 5,6 
 

Граничні умови: вхід до робочого колеса – 
повний тиск величиною 0 Па та повна температура 
гальмування величиною 288 К. На виході задавалася 
масова витрата різної величини для отримання 
характеристики компресора. Для інших змінних на 
виході використовувалися граничні умови з нульовим 
градієнтом. Стінки вважалися нековзними та 
адіабатичними. Шорсткістю поверхні нехтували. 
Оскільки інформація про турбулентні умови на вході 
під час експериментальних досліджень не 
фіксувалася, то інтенсивність турбулентності на вході 
задавалася рівною 5 %. 

Результати розрахунку співвідношення повних 
тисків для сіток різного розміру та використання 
різних моделей турбулентності у порівнянні з 
експериментальними даними наведено на рис. 2. 
Найменшу похибку можна спостерігати за 
використання SST моделі турбулентності в зоні 
робочої точки. 

Максимальна помилка розрахунку 
співвідношення повного тиску в робочій зоні для усіх 
моделей склала 3 % (рис. 2). Усі моделі погано 
поводяться у зоні низьких витрат. Нахил усіх кривих 
відповідає експериментальній характеристиці. 
Розрахунок за моделями з дуже гарними сітками в 
середньому визначає збільшене на 2 % 
співвідношення тисків. Для інших моделей 

спостерігається зворотна картина – зменшене на 3 % 
співвідношення тисків. Однією з причин розбіжностей 
є алгоритм на основі тиску в запропонованому 
солвері. Цей метод призводить до помилок, коли потік 
наближається до надзвукових умов, що можуть 
виникати внаслідок відривання рідини від стінок 
лопатей. Ця причина може приводити до значних 
помилок розрахунку характеристики за k-ε моделлю у 
зоні малих витрат. Втрати за цих умов не 
враховуються належним чином. Використання 
солвера на основі густини, який було протестовано на 
тестовому прикладі Radiver [26], показав дещо кращі 
результати порівняно з представленим солвером. 
Однак, представлений компресор працює в 
дозвукових умовах, що робить застосовним 
представлений у даному дослідженні солвер. 

 
Рис. 2. Співвідношення повних тисків для різних сіток та 

моделей турбулентності 

На рис. 3 представлено порівняння політропного 
ККД розрахованого за різних сіток та моделей 
турбулентності з експериментальними даними. Нахил 
усіх кривих відповідає експериментальній кривій. 
Максимальна похибка визначення ККД у робочому 
діапазоні компресора не перевищує 4 %. Найбільш 
точно ККД прогнозує модель SST із використанням 
сіток більше ніж 2,56 млн. елементів, але такої 
кількості елементів не достатньо якісно прогнозувати 
характеристику компресора за малих витрат. Таким 
чином, у подальших дослідженнях раціонально 
використовувати сітки, що складаються щонайменше 
з 5 млн. елементів та використовувати SST-модель 
турбулентності. Використання OpenFoam дозволяє 
точно (максимальна похибка не перевищує 5 %) 
прогнозувати інтегральні параметри високонапірного 
відцентрового компресора. 

 
Рис. 3. Політропний ККД для різних сіток та моделей 

турбулентності 
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Висновки. В роботі проведено валідацію 
відкритої бібліотеки OpenFoam гідротурбін для 
розрахунку течії у високоапірному відцентровому 
компресорі. Використання OpenFoam дозволяє точно 
(максимальна похибка не перевищує 5 %) 
прогнозувати інтегральні параметри високонапірного 
відцентрового компресора. 

Найбільш точно ККД прогнозує модель SST із 
використанням сіток більше ніж 2,56 млн. елементів, 
але такої кількості елементів не достатньо для 
якісного прогнозування характеристики компресора в 
зоні малих витрат. У подальших дослідженнях 
раціонально використовувати сітки, що складаються 
щонайменше з 5 млн. елементів та використовувати 
SST-модель турбулентності. 

Максимальна помилка розрахунку 
співвідношення повного тиску в робочій зоні для усіх 
моделей склала 3 %. Усі моделі погано поводяться у 
зоні малих витрат. Нахил усіх кривих відповідає 
експериментальній характеристиці. Розрахунок за 
моделями з дуже гарними сітками в середньому 
визначає збільшене на 2 % співвідношення тисків. 
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М. В. ЧЕРКАШЕНКО, О. І. ГАСЮК 

МАТЕМАТИЧНА МОДЕЛЬ ГОЛОВНОГО РОЗПОДІЛЬНИКА СИСТЕМИ РЕГУЛЮВАННЯ 
ШВИДКОСТІ ГІДРОТУРБІНИ 

Надано математичну модель головного розподільника. В світовій та вітчизняній практиці створення гідротурбінного обладнання 
визначилася чітка тенденція створення систем управління частотою обертання ротора гідротурбіни на базі комп'ютерів. Комп'ютерні 
системи відкривають можливість за допомогою програмного забезпечення реалізувати введення ефективних алгоритмів, що покращують 
статичні і динамічні характеристики системи. Це в свою чергу підвищує значимість математичного моделювання як на стадії проектування, 
так і під час пусконалагоджувальних робіт. Аналіз виконаних робіт, присвячених математичному опису елементів гідроприводу регулятора, 
показав, що вони зводяться до лінеаризованих рівнянь без урахування ряду важливих факторів, які дозволять підвищити точність 
математичної моделі. Покращення статичних і динамічних характеристик і системи в цілому можна досягти шляхом вирішення наукової 
проблеми з дослідження його динаміки на базі розробки більш повної математичної моделі. Для зниження тертя і гістерезису, 
унеможливлення облітерації плунжер електрогідравлічного перетворювача в нижній частині оснащений сегнеровим колесом. Поліпшення 
динамічних характеристик регуляторів швидкості гідротурбін вимагає розроблення нелінійних математичних моделей із подальшим 
аналізом перехідних процесів у гідроприводі регулятора швидкості. Оцінка показників якості перехідних процесів і подальше коригування 
параметрів дає змогу домогтися зниження тривалості перехідних процесів, підвищення швидкодії та точності позиціонування за малих 
переміщень сервомотора. Низка неврахованих чинників під час складання математичної моделі електрогідравлічного перетворювача дає 
змогу підвищити її адекватність реальному об'єкту дослідження і підвищити швидкодію системи керування частотою обертання ротора 
гідротурбіни. 

Ключові слова: система управління, робоче колесо, поворотно-лопатева гідротурбіна, регулятор, математична модель, позиційний 
гідропневмопривід. 

М. CНЕRKASHENKO, O. HASIUK 
MATHEMATICAL MODEL THE MAIN DISTRIBUTOR OF THE HYDRAULIC TURBINE SPEED 
CONTROL SYSTEM 

The article presents a mathematical model of an main distributor. In the world and domestic practice of creating hydraulic turbine equipment, there is a 
clear tendency to create computer-based rotor speed control systems for hydraulic turbines. Computer systems provide an opportunity to implement 
the introduction of effective algorithms using software that improve the static and dynamic characteristics of the system. This in turn increases the 
importance of mathematical modeling both at the design stage and during commissioning. The analysis of the performed works devoted to the 
mathematical description of the elements of the hydraulic drive of the regulator showed that they are reduced to linearized equations without taking 
into account a number of important factors that will increase the accuracy of the mathematical model. Improvement of static and dynamic 
characteristics and the system as a whole can be achieved by solving the scientific problem of studying its dynamics based on the development of a 
more complete mathematical model. To reduce friction and hysteresis, to prevent obliteration, the electrohydraulic converter plunger in the lower part 
is equipped with a segner wheel. Improving the dynamic characteristics of hydraulic turbine speed controllers requires the development of nonlinear 
mathematical models with subsequent analysis of transients in the hydraulic drive of the speed controller. Evaluation of the quality of transient 
processes and subsequent adjustment of parameters allows to achieve a reduction in the duration of transients, increase the speed and accuracy of 
positioning at small movements of the servo motor. A number of unaccounted factors during the preparation of the mathematical model of the electro-
hydraulic converter makes it possible to increase its adequacy to the real object of study and increase the speed of the control system of the rotor speed 
of the hydraulic turbine. 

Keywords: control system, impeller, rotary blade hydraulic turbine, regulator, mathematical model, positional hydraulic pneumatic drive. 

Вступ. В світовій та вітчизняній практиці 
створення гідротурбінного обладнання визначилася 
чітка тенденція створення систем управління 
частотою обертання ротора (СУЧОР) гідротурбіни на 
базі ЕОМ. Комп'ютерні системи відкривають 
можливість за допомогою програмного забезпечення 
реалізувати введення ефективних алгоритмів, що 
покращують статичні і динамічні характеристики 
системи. Це в свою чергу підвищує значимість 
математичного моделювання як на стадії 
проектування СУЧОР, так і під час 
пусконалагоджувальних робіт. 

Сучасний стан розвитку СУЧОР дан в роботах 
[1–15]. Аналіз цих робіт дає змогу зазначити, що 
подальший розвиток математичних моделей елементів 
гідроприводу СУЧОР є актуальним. 

Рішення. Перед математичним описом процесів 
у головному розподільнику РЗ2 типу D100с 
(виробництва GEC Alstom Neyrpic, Франція, 
Гренобль) розглянемо схему його поперечного 

перерізу (рис. 1). 
Тут 1 – золотник; 2 – корпус; 3 – дно; 4 – кришка; 

5 – датчик; 10 – гільза; 11 – шток; 20 – обмежувач 
відкриття дросельних щілин; 21 – шток, регулюючий 
закриття; отвір Х – вхід постійного тиску від 
маслонапірної установки (МНУ) на верхній торець; 
отвір Т – злив робочої рідини (РР) з камери відкриття; 
отвір Y – управління розподільником тиском від 
електрогідравлічного перетворювача 2 (ЕГП2) на 
нижній торець; отвір L – відвід витоків зверху; отвір 
V – відвід витоків на дні (на схемі не показано); отвір 
R – злив РР з камери закриття. 

Графічне зображення цього гідроапарата з 
відповідними коментарями показано на рис. 2. 

РЗ2 працює таким чином. Після подачі 
керувального впливу від ЕГП2 по каналу Y золотник 
зміщується вгору і подає РР у сервомотор 2 (СМ2) на 
розворот лопатей РК. Сигнал з датчика про фактичне 
положення золотника надходить до комп'ютера, де 
спільно з сигналом зворотного зв'язку про положення 
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штока СМ2 (лопатей) зменшує неузгодженість між 
завданням і фактичним положенням лопатей. При 
цьому золотник ЕГП2 і РЗ2 повертаються у вихідні 
позиції і сили тиску РР на верхній і нижній торці РЗ2 
стають рівними. 

 
Рис. 1. Конструктивна схема поперечного перерізу 

розподільника РЗ2 

При сигналі на згортання лопатей золотник ЕГП2 
підіймається вверх, поєднує канал Y розподільника 
РЗ2 зі зливом. Останнє викликає опускання золотника 
РЗ2 і подачу РР у штокову порожнину СМ2 на 
згортання лопатей. 

РЗ2 встановлюється у вертикальне положення і 
його дросельні щілини закриваються рухом золотника 
вниз під дією власної ваги. 

 
Рис. 2. Графічне зображення РЗ2 

Значення витрат у нижній керуючій порожнині 
РЗ2, спричинених гідравлічним керуванням з боку 
ЕГП2 визначаються такими рівняннями: 

- при xе > 0 

рз2 0рз2 рз2.н рз2 рз2
рз2.1 рз2.н

ж

dx V А x dp
q А

dt E dt
+ ⋅

= + ⋅ ; 

- при xе < 0 

рз2 0рз2 рз2.н рз2 рз2
рз2.2 рз2.н

ж

dx V А x dp V
q А

dt E dt
+ ⋅ −

= − ⋅ . 

Щоб продовжити далі побудову моделі вузла, 
слід визначити рівняння, за яким можна обчислити 
площу дросельних щілин золотника РЗ2. 

Схема головного розподільника РЗ2 з 
підключеним сервомотором СМ2 зображена на рис. 3 
та 4. Золотник містить чотири пояски (рис. 3), які з 
втулкою утворюють чотири дросельні щілини А1–А4. 
У втулці кожну щілину представляють чотири круглі 
вікна, розташовані на рівній кутовій відстані по 
їхньому колу. Стрілками показано напрямок 
переміщення золотника щодо втулки, а також 
переміщення штока сервомотора СМ2 при повороті 
лопатей РК. 

На рис. 3 функціонування гідромеханічної 
частини пояснюється за допомогою гідравлічного 
містка, у плечах якого зображено регулювальні 
щілини (дроселі), а в діагоналі містка ввімкнено 
сервомотор. Джерелом гідравлічної енергії слугує 
МНУ. 

 
Рис. 3. Схема головного розподільника, що дає змогу 

обчислити площу щілин 

Визначимо рівняння, що визначає форму щілини 
під час руху золотника вправо на поворот РК, т.ч. 
змінну А1 в функції переміщення хрз2 золотника 
(рис. 4). 

Щілина, що відкривається при хрз2 > 0 наведена 
штрихуванням на рис. 5. Тут через символ Rрз2 = АВ 
позначений радіус отвору щілини, через α – 
центральний змінний кут сектора ∪АДОВ. 

З трикутника ∆АКВ катет АК = Rрз2·cos(α/2), а 
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катет ВК = Rрз2·sinα. 
Площина трикутника ∆АКВ дорівнює: 

1/2АК·ВК = 1/2R2
рз2·sin(α/2)·cos(α/2) = 1/4R2

рз2sinα. 

Т

МНУ

Р0

Р

А

В

Xz
PL PR

A1
A2

A3A4

 
Рис. 4. Схема гідравлічного містка гідромеханічної частини 

системи стосовно до РК 

Знайдемо площину сектора ∪SАДОВ окружності з 
такої пропорції: 

0,5πR2
рз2 – відповідає куту π; 

∪SАДОВ – відповідає куту α; 
∪SАДОВ = (0,5πR2·α)/π. 

α 
В

А

Д

О К

 
Рис. 5. Схема щілини А1 

Шукана площа сегмента: 

( )
ДOB AДOB

2 2
рз2 рз2

2
рз2

AДB
10,5 α 2 sin α
4

0,5 α sin

    

α

–  

.

R RS

R

S S ⋅ − ⋅ ⋅ ==

= −

∪ ∪ ∪ =
 

Тоді площа щілини (маючи на увазі, що таких 
отворів чотири): 

А1 = 4·∪SДOB = 2R2
рз2·(α – sinα). 

Таку ж площу має щілина № 3, т.ч. 

А3 = 2R2
рз2·(α – sinα). 

Знайдемо кут α через значення переміщення хрз2 
золотника: 

х = OA – AK = Rрз2 – Rрз2·cos(α/2). 

Звідки 

рз2

рз2

     –αcos 1
2

  
x
R

=  і рз2

рз2

α    arсcos  – 
2

 1
x
R

 
=   

 
, 

або 

рз2

рз2

 2arсcos  – α 1  
x
R

 
=   

 
. 

Під час руху золотника вліво хрз2 < 0 для щілини 
А2 і А4 маємо: 

рз2

рз2

     –αcos 1
2

  
x
R

=  і рз2

рз2

α    arcсos  – 
2

 1
x
R

 
 =
 
 

. 

А2 = А4 = 2R2
рз2·(α – sinα) і далі в загальному 

випадку позначимо А1 – А4 через Ащ.рз2. 
З урахуванням позитивного перекриття: 
- при хрз2 > 0. 

рз2

рз2 рз2
рз2.1

0, якщо ,
 

( ), якщо ;
х

х х
х

≤ ∆
 − ∆ > ∆

=


 

- при хрз2 < 0 

рз2

рз2 рз2
рз2.2

0, якщо ,
( ), якщо

 
.

х
х х

х
≤ −∆

 + ∆ > −∆
=


 

Рівняння руху золотника РЗ2 при хе > 0 і хе < 0: 
2

рз2
рз2 рз2.н рз2 рз2.в 02

рз2.1
з тр.рз2 рз2 гд.рз2β ,

d x
m А Р А Р

dt
dx

G F F
dt

⋅ = ⋅ − ⋅ −

− − − ⋅ −

 

де рз2.1
тр.рз2 тро.рз2 sign

dx
F F

dt
= ⋅  – сила полусухого тертя; 

( )гд.рз2 рз2 щ.рз24μ cosθR LF P P A= − ⋅ ⋅  – гідродинамічна 
сила. 

Висновки. Розроблена нелінійна математична 
модель головного розподільника, яка входить до 
складу повної математичної моделі системи 
регулювання швидкості гідротурбіни для дослідження 
динамічних характеристик з метою покращення 
швидкодії та точності позиціювання. 
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О. Г. ГРИБ, І. Т. КРАПАЛЮК, Т. С. ДОНЕЦЬКА, Я. Д. ДЕГТЯР, О. В. ПИШНИЙ 

ЕНЕРГЕТИЧНА СТІЙКІСТЬ МЕДИЧНИХ ОБ'ЄКТІВ ПІД ЧАС ПЕРЕХІДНИХ РЕЖИМІВ 
РОБОТИ ЕНЕРГЕТИЧНОЇ СИСТЕМИ 

Розглядається питання щодо підвищення надійності роботи об'єктів в енергетичній системі України. Показано, що питання 
енергозабезпечення об'єктів суспільного користування отримало нові вимоги під час війни. Особливо такі вимоги тепер ставляться до 
медичних об'єктів. Основними видами енергії для медичних закладів є постачання електричної і теплової енергії. Для України, виходячи із 
кліматичних особливостей, характерні витрати теплової енергії значно більших обсягів, ніж інших видів енергії. Тому одним із важливих 
кроків по зменшенню споживання енергії є тепломодернізація будівель. В даній роботі розглядається загальна система енергопостачання, 
яка включає не тільки теплопостачання, але й електропостачання. Потрібна не тільки наявність самої електрики в мережі, а й її відповідність 
вимогам якості. Однією з найбільш критичних до якості електричної енергії є медичні електротехнічні комплекси. Від роботи яких залежить 
правильність діагнозу та підтримання життєдіяльності організму хворого. Запропоновано оцінювати стан енергопостачання через модель 
взаємної пов'язаності енергій. Тому якісні зміни в показниках теплової енергії не можуть бути компенсовані за рахунок саме мережевих 
рішень. Підтримання температури в приміщеннях можливе саме за рахунок використання інших джерел тепла. В термінах моделі зв'язаності 
енергій – єдиний шлях для вирівнювання «тіла енергоспоживання» є взаємна заміна однієї енергії іншою. Визначені варіанти вирівнювання 
«тіла енергоспоживання» для медичних установ. Запропоновано представлення «тіла енергоспоживання» із відображенням якісних меж 
форми «тіла енергоспоживання» по відношенню до теплової енергії. Введено поняття межі енергетичної стійкості за якісними показниками. 
Виділено низку заходів по підтримці енергетичної стійкості. Для досягнення найдовшої відповідності якісним показникам енергопостачання 
запропоновано – відключення частини приміщень від системи енергопостачання із збереженням групи енергопостачання для тих приміщень 
що залишаться. Зазначено, що використовуючи критерій енергетичної стійкості, можливо проаналізувати будівельні конструкції і 
технологічні процеси в самих будівлях із метою вироблення заходів по підвищенню енергетичної стійкості із заданою направленістю. 

Ключові слова: втрати теплової енергії, пов'язаність енергій, тіло енергоспоживання, енергетична стійкість, межа енергетичної 
стійкості, енергетична стійкість за якісними показниками. 

O. GRUB, I. KRAPALYUK, T. DONETSKA, Y. DEHTIAR, O. PYSHNYI 
ENERGY RESISTANCE OF MEDICAL FACILITIES DURING TRANSIENT OPERATION MODES OF 
THE ENERGY SYSTEM 

The question of increasing the reliability of the operation of objects in the energy system of Ukraine is under consideration. It is shown that the issue of 
energy supply of public facilities received new requirements during the war. Especially such requirements now apply to medical facilities. The main 
types of energy for medical institutions are the supply of electrical and thermal energy. For Ukraine, on the basis of climatic features, the consumption 
of thermal energy is much larger than that of other types of energy. Therefore, one of the important steps to reduce energy consumption is thermal 
modernization of buildings. This paper considers the general energy supply system, which includes not only heat supply but also electricity supply. It 
is necessary not only to have the electricity itself in the network, but also to meet the quality requirements. Medical electrotechnical complexes are one 
of the most critical to the quality of electrical energy. Correct diagnosis and maintenance of vital activity of the patient's organism depend on their 
work. It is proposed to assess the state of energy supply through the model of mutual dependence of energies. Therefore, qualitative changes in thermal 
energy indicators cannot be compensated for by network solutions. Maintaining the temperature in the premises is possible precisely due to the use of 
other heat sources. In terms of the energy connectivity model, the only way to equalize the "body of energy consumption" is the mutual replacement of 
one energy by another. Variants of equalization of the "body of energy consumption" for medical institutions are defined. A presentation of the "body 
of energy consumption" is proposed, with a reflection of the qualitative limits of the shape of the "body of energy consumption" in relation to thermal 
energy. The concept of the limit of energy sustainability according to qualitative indicators is introduced. A number of measures to support energy 
sustainability have been identified. In order to achieve the longest compliance with energy supply quality indicators, it is proposed to disconnect part 
of the premises from the energy supply system while preserving the energy supply group for those premises that will remain. It is noted that using the 
criterion of energy sustainability, it is possible to analyze construction structures and technological processes in the buildings themselves in order to 
develop measures to increase energy sustainability with a given direction. 

Keywords: thermal energy losses, energy connection, energy consumption body, energy sustainability, energy sustainability limit, energy 
sustainability by qualitative indicators. 

Постановка проблеми. Питання 
енергозабезпечення об'єктів суспільного користування 
отримало нові вимоги під час війни. Особливо такі 
вимоги тепер ставляться до медичних об'єктів. 
Підтримання життя є обов'язковою вимогою не тільки 
для однієї людини, але й для суспільства в цілому. 

Енергозабезпечення включає в себе і постачання 
електричної енергії і постачання теплової енергії. Ці 
два види енергії є основними для громадських 
закладів. І виходячи із кліматичних особливостей, для 
України характерні витрати теплової енергії значно 
більших обсягів, ніж інших видів енергії. 

Інтеграція з Європейським союзом вимагає від 
народного господарства України переходити на 
технології енергозбереження. Тепломодернізація 

будівель і споруд – це найбільш чутливі кроки по 
збереженню енергії. На рис. 1 наведена у загальному 
вигляді структура тепломодернізації будівель. 

Всі кроки по тепломодернізації з метою 
скорочення споживання теплової енергії можна 
розбити на два напрями: технічні заходи і 
організаційні заходи. 

Найбільш очевидні технічні заходи – це саме 
зменшення витоків теплової енергії через існуючі 
отвори (вікна, двері), за рахунок встановлення 
сучасних теплоізольованих вікон і дверей. Виходячи з 
того, що найбільші втрати тепла проходять саме в 
існуючих отворах. І враховуючи, що вікна і двері 
мають значний знос. Така заміна має не тільки ефект 
по зменшенню витрат тепла в приміщеннях, а й надає 
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добрий естетичний вигляд. Проведення таких змін в 
приміщеннях в першу чергу кидається в око. Тому в 
більшості випадків тепломодернізація виконується 
саме таким чином, і на цьому і завершується. 

 

Рис. 1. Загальна структура тепломодернізації будівель 

Переважну більшість будівельних споруд 
медичних закладів було побудовано в радянські часи. 
І всі такі будівлі мають значні вади з точки зору 
тепловитрат зовнішніх огороджувальних конструкцій. 
Тому для будівель медичного призначення необхідно 
проводити утеплення зовнішніх огороджувальних 
конструкцій. До яких відносять стіни, дахи, криті 
переходи і інші. Виконання таких робіт має сенс в 
тому випадку, коли були проведені інженерні 
обстеження і створений проект із розрахунками по 
тепловому стану об'єкта. Така робота є більша за 
витратами матеріалів і годин роботи. Але для 
досягнення певних величин економії теплової енергії 
без таких заходів неможливо [1]. 

Навіть якщо були проведені роботи по 
встановленню нових вікон і дверей і виконано 
утеплення огороджувальних конструкцій, то будівля 
може залишитися «холодною» або навіть «душною». І 
при цьому витрати теплової енергії можуть навіть не 
змінитися. Для досягнення ефекту економії безумовно 
необхідно налагодити теплову систему будівлі на нові 
витрати тепла, встановити теплорегулятори. 

Ще одна група заходів з тепломодернізації 
будівель – це організаційні заходи, до яких 
відносяться: проведення енергоаудиту і проведення 
навчання персоналу, що обслуговує будівлю. 

Проведення енергоаудиту дозволяє створити 
енергетичний паспорт. За результатами енергоаудиту 
створюють карту енерговитрат будівлі і розробляють 
методичні рекомендації по підтриманню показників 
енергоспоживання на певному рівні. 

Без проведення навчання персоналу не можливо 
досягти визначених меж витрат енергії. Тому 
навчання персоналу є таким же важливим елементом 
тепломодернізації будівлі, як всі описані вище. Від 
якості навчання може залежати стан 
енергоспоживання. Зменшити участь людини в 
регулюванні теплових потоків може повністю 
автоматична система регулювання. Але такі системи 
поки що занадто дорогі, тому поки вартість енергії не 
зросте, а вартість автоматики не зменшиться до певної 
величини, використання таких автоматичних систем в 
будівлях медичного призначення поки не можливе. 

Звичайно, що повної тепломодернізації всіх 
будівель в Україні ще не проведено. Але для найбільш 

чутливих сфер така робота ведеться. Так заклади 
медицини відносяться до критичної інфраструктури. 
Тому відсоток проведення основних заходів з 
тепломодернізації вже виконано. Наприклад, 
здебільшого виконано заміну вікон і проведено 
технічне обслуговування системи теплопостачання 
[2, 3]. 

Міські заклади медичного обслуговування 
населення підключені до мережі центрального 
теплопостачання. Що є технічно зручним, бо 
підтримання в роботі системи теплопостачання 
покладено на спеціалістів міських теплових мереж. 
Але в умовах ризиків порушення роботи єдиної 
системи енергопостачання, централізована система 
потребує резервування, або дублювання. 

В даній роботі розглядається загальна система 
енергопостачання, яка включає не тільки 
теплопостачання, але й електропостачання. 

Що до системи електропостачання, то сама 
мережа електропостачання має дублювання, і тому є 
доволі надійною. Потреба в електриці є 
відповідальною. Від наявності електрики може 
залежати життя людини. Тому для підтримання в 
роботі електричних систем, для закладів медицини 
встановлюють двигуни-генератори. 

Потрібна не тільки наявність самої електрики в 
мережі, а й її відповідність вимогам якості [4]. 

Однією з найбільш критичних до якості 
електричної енергії є медичні електротехнічні 
комплекси. Від роботи яких залежить правильність 
діагнозу та підтримання життєдіяльності організму 
хворого. 

До такого обладнання належать комп'ютери 
томографи, апарати ультразвукового обстеження, 
лінійні прискорювачі, рентген-апаратура, апарати 
штучної вентиляції легень. 

Однією з найбільш значимих тенденцій у 
розвитку охорони здоров'я є «цифровізація» медичних 
технологій. При цьому в умовах загальної 
«інтернетизації» дедалі актуальнішими стають 
проблеми забезпечення кібербезпеки інформаційних 
та технологічних систем. Останнім часом помітно 
зросла кількість інцидентів, пов'язаних з 
несанкціонованим зовнішнім впливом (НСВ) на 
медичні системи медичного обладнання та цифрову 
медичну техніку (МТ), до складу якої входить 
програмне забезпечення (ПЗ) та/або мікропрограмний 
блок управління (контролер, процесор), наприклад, на 
томографи, лабораторні аналізатори, 
кардіостимулятори та інсулінові помпи. Результатами 
реалізації зазначених кіберзагроз у випадку можуть 
бути: відмова – втрата працездатності систем мед. 
обладнання та/або МТ, несанкціонована зміна режиму 
та параметрів функціонування МТ. Зауважимо, що у 
США, починаючи з 2013 р., FDA (www.fda.gov) 
здійснюється моніторинг інцидентів, пов'язаних із 
кібервпливом на цифрову медичну техніку. Очевидно, 
що порушення працездатності цифрової МТ, 
викликане несанкціонованим зовнішнім 
кібервпливом, може мати найсерйозніші наслідки для 
здоров'я пацієнта та/або персоналу. 

Загальна тепломодернізація будівель
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При проектуванні електричних систем для 
госпіталів потрібна ретельна перевірка низки 
факторів, які спільно гарантують забезпечення двох 
по суті протилежних питань: захист та безперервність 
роботи. 

Медична електрична система – комплекс 
устаткування, по крайнього заходу одна одиниця 
якого є медичним електрообладнанням, з'єднаним із 
іншим устаткуванням функціонально чи з допомогою 
електричних роз'ємних з'єднань. До складу медичної 
електричної системи входять приладдя, необхідні для 
забезпечення працездатності системи, та наведені в 
інструкції з експлуатації. 

Медичні електричні системи є групою 
електричних медичних пристроїв або електричних 
медичних та немедичних пристроїв, з'єднаних 
електрично для передачі сигналів або даних і мають 
спільне живлення. Наприклад, пристрій, що 
контролює фізіологічні параметри пацієнта та передає 
відповідні дані іншому устаткуванню, яке, у свою 
чергу, обробляє ці параметри. 

Медичні приміщення поділяються на групи 0, 1 
та 2 (табл. 1). 

Таблиця 1 – Типи медичних приміщень 

№ Тип приміщення 0 
група 

1 
група 

2 
група 

1 Масажне приміщення * *  
2 Палати  *  
3 Пологова палата  *  

4 Приміщення для ЕКГ, ЕЕГ, 
ЕНГ та ЕМГ  *  

5 Приміщення для ендоскопії  *  
6 Амбулаторне відділення * *  
7 Урологічне відділення  *  

8 Приміщення для радіології 
та променевої терапії  *  

9 Приміщення для гідротерапії  *  

10 Приміщення для 
психотерапії  *  

11 Приміщення для анестезії   * 
12 Операційна   * 

13 Приміщення для підготовки 
до операції  * * 

14 Кімната для гіпсування  * * 

15 Післяопераційне 
приміщення  * * 

16 
Приміщення для 

встановлення середніх 
катетерів 

  * 

17 Приміщення інтенсивної 
терапії   * 

18 Приміщення для ангіографії 
та гемодинамічного аналізу   * 

19 Приміщення для гемодіалізу  *  
20 МРТ-приміщення  *  

21 Приміщення для радіаційної 
медицини  *  

22 Приміщення для 
недоношених дітей   * 

 
Приміщення групи 0: медичні приміщення, де не 

передбачається використання контактуючих частин. 

Наприклад, амбулаторні відділення та масажні 
приміщення, в яких не використовуються 
електромеханічні пристрої. 

Приміщення групи 1: медичні приміщення, в 
яких передбачається внутрішнє або зовнішнє 
застосування контактуючих частин для будь-яких 
частин тіла, крім зони серця. 

У цих приміщеннях електромеханічні пристрої з 
робочою частиною використовують як внутрішньо, 
так і зовнішньо для будь-яких частин тіла пацієнта, за 
винятком зони серця. 

Приміщення групи 2: медичні приміщення, в 
яких контактуючі частини передбачається 
використовувати для внутрішньосерцевих процедур, 
операційних для показових операцій і при виконанні 
інших життєво важливих лікувальних процедур, коли 
припинення (збій) електропостачання становить 
небезпеку для життя пацієнта. 

Електричні системи у медичних приміщеннях 
групи 2 мають високий рівень складності. Це 
приміщення, в яких електромедичні пристрої з 
катетерами, рідинами, що проводять, або електродами 
використовуються в зоні серця або безпосередньо на 
серці пацієнта, внаслідок чого виникає небезпека 
мікрошоку. До групи 2 також відносяться 
приміщення, в яких з пацієнтами проводяться життєво 
важливі процедури та перебої в електроживленні 
можуть призвести до ризику для життя, а також 
кімнати для підготовки до операцій, операційні та 
післяопераційні приміщення для пацієнтів, щодо яких 
виконувалася загальна анестезія. При цьому великі 
вимоги пред'являються і до вищих систем живлення. 
Розробник повинен точно оцінити можливі варіанти 
на відповідність чинним стандартам та конкретним 
технічним умовам. 

Медичні приміщення також можуть складатися з 
групи кімнат, якщо вони функціонально з'єднані, 
причому вони можуть не повідомлятися 
безпосередньо, і бути призначені для діагностики, 
лікування, проведення хірургічних операцій, 
спостереження за пацієнтами та реабілітації 
(включаючи косметологічні операції). Наприклад, 
функціонально з'єднаними кімнатами можна назвати 
операційну кімнату для проведення процедур перед 
анестезією та післяопераційне приміщення. Медичні 
приміщення є приміщеннями з більшою небезпекою 
електричного ураження, оскільки пацієнти 
перебувають у вразливішому стані і піддаються 
впливу електричних пристроїв. Тому для забезпечення 
максимальної безпеки пацієнтів для електричних 
систем слід використовувати спеціальні технології. 

До складу медичної електричної системи входять 
приладдя, необхідне для забезпечення працездатності 
системи, та наведене в інструкції з експлуатації. 

Медичні електричні системи є групою 
електричних медичних пристроїв або електричних 
медичних та немедичних пристроїв, з'єднаних 
електрично для передачі сигналів або даних і мають 
спільне харчування. Наприклад, пристрій, що 
контролює фізіологічні параметри пацієнта та передає 
відповідні дані іншому устаткуванню, яке, у свою 
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чергу, обробляє ці параметри для надання необхідної 
для діагностики інформації [5]. 

У побуті в останні роки широкого поширення 
набули телевізори, комп'ютери та інші пристрої, що 
працюють на постійному струмі через вторинне 
джерело живлення та погіршують якість електричної 
енергії в мережі живлення [6]. У результаті виник 
свого роду парадокс: застосування нових технологій, 
які економічні та технологічно ефективні, які 
покращують життя людей, негативно позначається на 
якості електричної енергії в електричних мережах 
[4, 7]. 

В роботі [8] було показано, що «В нашому 
кліматі найбільший обсяг споживаємої енергії є 
теплова енергія. Тому недостача теплової енергії, або 
її низька якість має компенсуватися іншими типами 
енергії споживання споживача. Так як електрична 
енергія є найуніверсальнішою, то її використовують в 
першу чергу для вирівнювання тіла енергетичного 
споживання. Таке споживання призводить до 
погіршення якості електричної енергії.» 

Взаємна пов'язаність енергій визначена моделлю 
зв'язаності енергій. 

Закладені мережі для постачання теплової енергії 
в містах не мають системи дублювання. Тому якісні 
зміни в показниках теплової енергії не можуть бути 
компенсовані за рахунок саме мережевих рішень. І 
підтримання температури в приміщеннях можливе 
саме за рахунок використання інших джерел тепла. А 
саме за рахунок отримання тепла від 
електронагрівальних приладів. В термінах моделі 
зв'язаності енергій – єдиний шлях для вирівнювання 
«тіла енергоспоживання» є взаємна заміна однієї 
енергії іншою. 

Можна визначити варіанти вирівнювання «тіла 
енергоспоживання» для медичних установ: 

- зменшення температури теплоносія в мережі 
теплопостачання (недостатня кількість енергії) при 
повній працездатності електричної мережі; 

- відсутність теплової енергії з мережі 
теплопостачання (аварія на мережі теплопостачання) 
при повній працездатності електричної мережі; 

- відсутність теплової енергії з мережі 
теплопостачання (аварія на мережі теплопостачання) 
відсутності електропостачання (робота від локального 
дизельного генератора). 

Зрозуміло, що підтримання внутрішніх 
температурних режимів приміщень можливо лише у 
випадку, коли кількість енергії замінника може бути 
порівняна із недостатньою кількістю теплової енергії 
(рис. 2). 

В термінах «тіла енергоспоживання» результат 
досягається коли після дії різних факторів і прийнятих 
протидій замінника однієї енергії на іншу площа тіла 
енергоспоживання S1 до виникнення дії і S2 після 
виникнення дії залишається незмінною (рис. 3). 

В графічному представлені «тіла 
енергоспоживання» можна відобразити якісні межі 
форми «тіла енергоспоживання» по відношенню до 
теплової енергії (рис. 4). 

Графічне представлення норм Smin – мінімум 
енергоспоживання Smax – максимум енергоспоживання 
відповідно до якісних вимог за кількісним 
параметром. 

 
Рис. 2. Тіло енергоспоживання 

 
Рис. 3. Рівність площі тіла енергоспоживання після дії 

різних факторів 

 
Рис. 4. Різниця площ тіла енергоспоживання відповідно до 

якісних вимог за кількісним параметром 

Якість електричної енергії має значну кількість 
параметрів більшу за кількість параметрів якості 
теплової енергії (граней у термінах «тіла 
енергоспоживання»). Але при підвищенні споживання 
електричної енергії, збільшення обсягу споживання по 
потужності до деякої величини більше ніж на певну 
межу зростають і інші параметри неякісності 
електрики. В неякісність електрики в такому разі 
може захопити не один – два параметри а більшу 
кількість. І в такому випадку загальний стан якості 
електричної енергії знизиться до такої межі, коли 
використання складних приладів буде під загрозою. 
Що для медичних установ є не просто важливою, а 
над важливою умовою. Від правильності роботи 
електронних приладів може залежати життя людини. 

Пропонується ввести оцінку загального стану 
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енергоспоживання підприємства. І такою оцінкою 
описувати досягнення межі в енергоспоживанні, коли 
якісні параметри вийдуть за межі допустимих, для 
безпечної роботи пристроїв і виконання персоналом 
своїх завдань. Таку оцінку можна назвати межею 
енергетичної стійкості. 

Енергетична стійкість описує тільки перехідні 
режими енергопостачання підприємств. Під час 
нормальних режимів енергопостачання вся енергія, 
що потрібна для функціонування приладів і систем 
підприємства береться із мережі із необмеженою 
потужністю. При виникненні якихось аварій, або 
обмежень в мережі енергопостачання, підприємство 
може деякий, обмежений час, покривати свої 
енергопотреби за рахунок різних змін схеми 
енергопостачання, або за рахунок локальних джерел 
енергії. 

Основний енергетичний потік, для підприємств в 
України припадає на теплову енергії, тому розрахунок 
тіла енергоспоживання і буде вестися таким чином, 
що за базову величину приймемо саме теплову 
енергію. Із фізичних особливостей всі матеріальні 
об'єкти мають теплову інерцію (рис. 5). 

 
Рис. 5. Теплова інерція приміщень 

На рис. 5 Тном відповідає номінальному рівню 
температури в приміщеннях. Тmin – мінімальний рівень 
температури в приміщенні у відповідності до норм. 
При такій температурі Tmin приміщення ще може 
використовуватися за призначенням. Тнс – 
температура навколишнього середовища, мінімальна 
температура, до якої може знизитися температура в 
приміщенні. tвідкл – час, коли було відключено 
теплопостачання. tстійк – час, за який температура 
знизиться до мінімально можливої, зниження якої не 
дозволить використовувати приміщення за 
призначенням. Такий час буде характеризувати 
стійкість приміщення (будівлі). Швидкість зменшення 
температури з Тном до Тmin визначається кутом β. 
Іншими словами зменшення часу стійкості можна 
відобразити через величини кута β із прямою 
залежністю. Чим менший кут β, тим менший час 
стійкості приміщення. 

На основі закону збереження енергії [9, 10] зміна 
внутрішньої енергії приміщення дорівнює сумі енергії 
підведеної до цього об'єму ззовні (джерело постачання 
теплової енергії, тепломережа) dQ1 і енергії, яка 
виділяється в приміщенні за рахунок внутрішніх 
джерел теплоти dQ2. 

dQ = dQ1 + dQ2. 

Величина dQ2 = qvdVdτ. 
Де qv – питома енергія внутрішніх джерел 

теплоти, яка виділяється в одиниці об'єму за одиницю 

часу. 
Знаходження dQ проводиться через 

елементарний об'єм зі сторонами dx, dy, dz: 

dQ1 = dQx + dQy + dQz. 

Згідно закону Фур'є, енергія, що надходить до 
приміщення: 

𝑑𝑄𝑥′ = −λ ∂t
∂x
𝑑𝑦𝑑𝑧𝑑τ. 

Енергія, що виходить із приміщення: 

𝑑𝑄𝑥′′ = −𝜆 ∂t
∂x

(𝑡 + 𝜕𝑡
𝜕𝑥

)𝑑𝑦𝑑𝑧𝑑τ, 

λ − коефіцієнт теплопровідності. 
В елементарному об'ємі залишається: 

𝑑𝑄𝑥′ − 𝑑𝑄𝑥′′ = 𝑑𝑄𝑥 = λ ∂2t
∂x2

𝑑𝑥𝑑𝑦𝑑𝑧𝑑τ. 

Аналогічно для 𝑑𝑄𝑦 і 𝑑𝑄𝑧. 
Тоді 

𝑑𝑄1 = λ �∂
2t

∂x2
+ ∂2t

∂y2
+ ∂2t

∂z2
� 𝑑𝑉𝑑τ. 

Зрозуміло, що коефіцієнт теплопроводності (а в 
нашому випадку, це коефіцієнт теплопроводності 
огороджувальних конструкцій) буде безпосередньо 
впливати на час енергетичної стійкості. Чим менша 
теплопровідність огороджувальних конструкцій тим 
більший час енергетичної стійкості. 

З іншої сторони величина часу стійкості буде 
залежати від dQ2 – теплового потоку від внутрішніх 
джерел. Для медичних закладів одним із основних 
джерел внутрішнього теплового потоку є тепло 
людини (пацієнти, медичний персонал є джерелом 
тепла). 

Забезпечення рівня енергетичної стійкості під 
час перехідних режимів енергопостачання. Можна 
виділити цілу низку заходів по підтримці енергетичної 
стійкості. Такі заходи об'єднуються в два основні 
напрями (рис. 6): зменшення енергоспоживання з 
пониженням групи енергопостачання приміщень і 
зменшення енергоспоживання за рахунок відключення 
деяких приміщень від енергоспоживання, але із 
збереженням групи енергоспоживання [11, 12]. 

 
Рис. 6. Основні напрями заходів по забезпеченню рівня 

енергетичної стійкості 

Зазначені напрями забезпечення рівня 
енергетичної стійкості мають свої недоліки і переваги. 
Так для досягнення межової енергостійкості 
(найбільш довшою за часом) можна тільки за рахунок 
пониження групи енергопостачання приміщень із 
наступним відключенням приміщень від 
енергопостачання. 

Для досягнення найдовшої відповідності якісним 

t, с

T, 0C

tвідкл

Tном

Tmin

Tнс

tстійк

β

Заходи забезпечення рівня енергетичної 
стійкості

Відключення окремих 
приміщень від 

енергоспоживання але із 
збереженням групи 
енергоспоживання

Пониження групи 
енергопостачання 

приміщень

Bulletin of the National Technical University "KhPI". 
76                Series: Hydraulic machines and hydraulic units, no. 2'2023 



ISSN 2411-3441 (print), ISSN 2523-4471 (online) 

показникам енергопостачання підходить тільки 
другий напрям. Відключення частини приміщень від 
системи енергопостачання із збереженням групи 
енергопостачання для тих що залишаться. 

Висновки. Запропонований критерій 
енергетичної стійкості дозволяє оцінити будівлі на 
можливість продовження виконання в них певних 
функцій і технологічних процесів в періоди переривів 
енергопостачання. 

Використовуючи критерій енергетичної стійкості 
можливо проаналізувати будівельні конструкції і 
технологічні процеси в самих будівлях із метою 
вироблення заходів по підвищенню енергетичної 
стійкості. 

Авторами зазначено, що енергетичну стійкість 
можна оцінювати і за критеріями якості 
енергопостачання, що є дуже визначальним для 
закладів медицини. 

Тому роботу по розробці критеріїв оцінки 
енергетичної стійкості і заходів її підвищення 
необхідно продовжити. 
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O. FATYEYEV, N. FATIEIEVA, V. POLIAKOV, A. SHYIAN, O. RADCHENKO 

DESIGN SPECIFICS OF A BUILT-IN DIAGNOSTIC SYSTEM FOR HYDRAULIC MACHINES 

The basis for obtaining information about the object of diagnosis is technical diagnostic tools, which involve measuring operations of various 
parameters, the totality of which is the basis of the diagnostic process. Diagnostic tools are divided into external, portable (mobile) and built-in. Built-
in technical diagnostic tools are considered. The built-in diagnostic system (BDS) is an autonomous complex for automatic checking of the degree of 
operability and serviceability of units and the hydraulic drive as a whole, which allows, within limited limits, to localize some faults based on the 
results of monitoring diagnostic and functional parameters in operational or special test modes, and the diagnostic results can be presented to the 
operator or accumulated for further processing. Compared to other built-in diagnostic tools, BDSs are the most complex and relatively new devices. 
They are in the process of development, prototyping, and experimental research. A set of diagnostic equipment was designed, namely: designing a unit 
of measuring instrumentation; designing a load device for diagnosing pumps and taking load characteristics directly at the facility. The designed set of 
diagnostic devices is used as an integrated diagnostic system (due to built-in sensors), as well as a separate diagnostic complex due to the ability to 
connect external sensors. The values of the diagnostic parameters measured by this complex can be recorded on an internal memory card or transferred 
via wireless Bluetooth to a PC or Android device (smartphone, tablet) for further processing. A study was also carried out to assess the strength of the 
hydrotester body using a computational and analytical method (using the finite element method in the Ansys Static Structural environment), which is 
equivalent to full-scale testing in terms of boundary conditions and achievable results. Based on the calculation results, it is possible to assert that the 
choice of material and structural dimensions of the designed device were chosen rationally. 

Keywords: technical diagnostics, hydraulic tester, measuring instrumentation unit, load device, pressure, flow rate, fluid temperature. 

О. М. ФАТЄЄВ, Н. М. ФАТЄЄВА, В. В. ПОЛЯКОВ, A. В. ШИЯН, О. С. РАДЧЕНКО 
ОСОБЛИВОСТІ ПРОЄКТУВАННЯ ВБУДОВАНОЇ СИСТЕМИ ДІАГНОСТУВАННЯ 
ГІДРАВЛІЧНИХ МАШИН 

Основою отримання інформації про об'єкт діагностування є засоби технічного діагностування, при цьому передбачається проведення 
операцій вимірювання різних параметрів, сукупність яких є основою процесу діагностування. Засоби діагностування поділяють на зовнішні, 
переносні (пересувні) та вбудовані. Розглянуто вбудовані засоби технічного діагностування. Вбудована система діагностування (ВСД) є 
автономним комплексом для автоматичної перевірки ступеня працездатності та справності агрегатів і гідроприводу в цілому, що дозволяє, в 
обмежених межах, локалізувати деякі несправності за результатами контролю діагностичних і функціональних параметрів в 
експлуатаційних або спеціальних тестових режимах, причому результати діагностування можуть бути представлені оператору або 
накопичуються для подальшої обробки. По відношенню до інших вбудованих засобів діагностування ВСД є найбільш складними та 
порівняно новими пристроями. Вони перебувають у стадії розробки, макетування та експериментальних досліджень. Було проведено 
проєктування комплексу діагностичного обладнання, а саме: проєктування блоку вимірювальних приладів; проєктування 
навантажувального пристрою для діагностики насосів і зняття навантажувальної характеристики безпосередньо на об'єкті. Спроєктований 
комплект діагностичних пристроїв використовується в якості вбудованої системи діагностування (за рахунок вбудованих датчиків), а також 
як окремий діагностичний комплекс за рахунок можливості підключення зовнішніх датчиків. Вимірювані цим комплексом значення 
діагностичних параметрів можуть бути записані на внутрішню карту пам'яті або передані через бездротовий Bluetooth-зв'язок на 
персональний комп'ютер PC або Android-пристрій (смартфон, планшет) для подальшої обробки. Також було проведено дослідження оцінки 
міцності корпусу гідротестера розрахунково-аналітичним способом (із застосуванням методу кінцевих елементів в середовищах Ansys Static 
Structural), що є еквівалентним натурним випробуванням щодо крайових умов та досяжних результатів. За результатом розрахунку можливо 
стверджувати, що вибір матеріалу і конструктивні розміри спроєктованого приладу були обрані раціонально. 

Ключові слова: технічне діагностування, тестер гідравлічний, блок вимірювальних приладів, навантажувальний пристрій, тиск, 
витрата, температура робочої рідини. 

Introduction. The use of technical diagnostics 
provides a direction for changing not only the technical 
condition of the hydraulic drive of machines, but also their 
maintenance and repair system during operation, since 
technical diagnostics is a prerequisite for the transition to 
advanced methods of maintenance and repair of hydraulic 
drives according to their technical condition. 

A diagnostic system should be developed at the 
design stage of hydraulic drives, because only then can the 
required level of controllability and manufacturability be 
ensured. When developing diagnostic systems for 
hydraulic drives, the following main tasks are solved 
tasks: development of diagnostic algorithms; forecasting 
changes in their technical condition during operation; 
selection of diagnostic methods; development of 
diagnostic tools [1]. 

The basis for obtaining information about the object 
of diagnostics is technical diagnostic tools, which involve 
measuring operations of various parameters, the totality of 

which is the basis of the diagnostic process [2]. 
Diagnostic tools are divided into external, portable 

(mobile) and built-in. A built-in technical diagnostic tool 
is a diagnostic tool made in a common design with the 
object of diagnosis [3]. 

A technical diagnostics system is a set of means and 
object of diagnostics and, if necessary, performers 
prepared for diagnostics or performing it in accordance 
with the rules established by the relevant documentation 
[4]. 

Problem statement in a general way. A significant 
number of vehicles (land, air, water, underground) and 
technological facilities are equipped with hydraulic drives. 
The operability of the hydraulic drive largely determines 
the reliability of the machine as a whole, so assessing the 
technical condition of hydraulic systems becomes an 
important task in the facility diagnostics system [5, 6]. 
Diagnostics of hydraulic drives can largely solve the 
problem of diagnosing the object as a whole. 

© O. Fatyeyev, N. Fatieieva, V. Poliakov, A. Shyian, O. Radchenko, 2023 

Bulletin of the National Technical University "KhPI". 
78     Series: Hydraulic machines and hydraulic units, no. 2ʹ2023 



ISSN 2411-3441 (print), ISSN 2523-4471 (online) 

In order to prevent failures and accidents, reduce the 
time and costs associated with fault detection, there is a 
need to design and operate built-in diagnostic tools for 
'hydro' facilities. 

The first step towards obtaining individualised 
information about the hydraulic drive being diagnosed is 
the use of combinations of instruments connected to the 
sensors installed in the drive [7] or on-board monitoring 
systems for mobile machines [8]. 

The built-in diagnostic system (BDS) is an 
autonomous complex for automatic checking of the degree 
of operability and serviceability of units and the hydraulic 
drive as a whole, which allows, within limited limits, to 
localise some faults based on the results of monitoring 
diagnostic and functional parameters in operational or 
special test modes, and the diagnostic results can be 
presented to the operator or accumulated for further 
processing. 

The traditional method of on-board diagnostics is to 
build an algorithm based on the deviation ∆Y(t) of the 
measured value Y(t) from its set value Y0(t). However, this 
method allows to establish only the values of the 
controlled parameter outside the permissible limits and 
does not specify the cause of the system malfunction. It is 
possible to create a diagnostic system with elements of 
artificial intelligence [9, 10]. Such a system on the basis of 
logical analysis of the values of the controlled parameters 
identifies the faulty element of the hydraulic drive, 
indicates the way to eliminate the fault and warns about 
the pre-emergency situation. This reduces the time-
consuming processes of installing measuring equipment 
during adjustment work and finding and locating faulty 
hydraulic drive elements, and ensures a significant 
reduction in labour costs for maintenance and repair by 
eliminating a significant proportion of sudden failures and 
by having the driver (operator) participate in the 
elimination of minor faults of the diagnosed object. 

Fig. 1 shows a generalised structure diagram of an 
embedded microprocessor-based diagnostic system. It 
includes the following functional units: a primary 
converter unit, a signal normalisation unit, an on-board 
microprocessor, a control unit and information display 
facilities. Analogue and digital signals of pressure, flow 
rate, degree of purification and level of working fluid, 
temperature of pump body parts, crankshaft speed of the 
engine (pumps), some auxiliary signals from low-voltage 
electrical equipment, etc. can be used as the main input 
information [11]. 

Promising functions of built-in diagnostic systems 
for hydraulic drives include: 

- searching for faults or their causes with 
recommendations to the operator for their elimination and 
further actions; 

- checking the degree of operability of individual 
subsystems of the diagnosed object in a dialogue mode; 

- control of diagnosed systems in case of emergency 
and pre-emergency situations; 

- forecasting the resource life of individual units. 
It should also be noted that the feasibility of 

equipping a built-in diagnostic system is determined by 
the type of mobile machine or process equipment, their 

mode of operation, the complexity of the drives being 
diagnosed, and the responsibility and cost of the 
operations they perform. 

Compared to other built-in diagnostic tools, BDSs 
are the most complex and relatively new devices. They are 
in the process of development, prototyping and 
experimental research. 

 
Fig. 1. Structure diagram of the BDS of hydraulic drives 

Research Methodology. Quantitative evaluation of 
diagnostic parameters can be carried out taking into 
account the provisions of information theory. However, at 
the first stages, it is advisable to select them on qualitative 
grounds. One of the criteria may be the attempt to bring 
the list of faults detected by the built-in diagnostic system 
as close as possible to the list specified in the classifier of 
characteristic faults of hydraulic systems of the object 
being diagnosed. For designed hydraulic drives, such a list 
can be compiled on the basis of a principle scheme, taking 
into account the experience of operating similar 
facilities [12]. Preference should be given to the key 
parameters that determine the safety of the object to be 
diagnosed (for example, the pressure in the steering or 
braking circuits of a mobile machine) and parameters that 
characterise faults that lead to significant technical and 
economic losses. 

Taking into account the possible options for 
organising the BDS operation algorithm, the parameters of 
hydraulic drives can be divided into subgroups according 
to the following features: 

- parameters that determine the safety of the facility; 
- parameters for daily inspection (pre-operational 

inspection); 
- parameters for continuous tolerance control; 
- auxiliary parameters and control points. 
Auxiliary parameters are used to organise the fault 

finding process. The rationale for using or the significance 
of an auxiliary parameter can be assessed by the number 
of elementary algorithms in which it is involved, i.e. the 
number of faults (and their degree of responsibility) for 
which this parameter is required to be detected; its 
exclusion leads to a deterioration in the recognition of 
many faults. 

When selecting the monitored parameters and sensor 
installation locations, the possibility of measuring the 
parameter and the design features of the elements of the 
hydraulic drive being diagnosed should be taken into 
account. 

Based on the above analysis of the design process of 
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an embedded microprocessor-based hydraulic drive 
diagnostic system, a number of key parameters can be 
identified that are required in its development: 

- number of control points (input signals) and their 
location at the facility; 

- type of input signals; 
- nomenclature of sensors; 
- level of signals produced by the sensors; 
- measurement range for different channels; 
- measurement accuracy (of sensors); 
- indication discreteness; 
- permissible values of measured values; 
- microprocessor set, taking into account which the 

design is carried out; 
- memory capacity of RAM and EPROM; 
- means of communication with the operator. 
These data are part of the terms of reference for the 

development of the BDS and should be taken into account 
in the process of formation and refinement. 

1. Designing a built-in diagnostic system. It is 
advisable to design a set of diagnostic equipment for the 
main range of parameters of modern hydraulic systems of 
hydrofied equipment [13, 14]. 

Initial data for design: 
1. the measured flow rate range is from 10 to 

200 l/min; 
2. pressure measurement range – from 0 to 400 bar; 
3. measuring range of working fluid temperature – 

from 5 to 90°C; 
4. measuring range of output shaft rotational speed – 

from 10 to 10000 min–1. 
Based on the initial data, the design consists of two 

main stages: 
- design of the measuring instrumentation unit; 
- designing a load device for diagnosing pumps and 

taking load characteristics directly at the facility. 
The hydraulic tester is a handy portable device 

(Fig. 2) and is designed to diagnose the condition of 
hydraulic systems by the following parameters [15, 16]: 

- fluid flow rate; 
- fluid pressure; 
- fluid temperature; 
- speed of the drive shaft or hydraulic motor shaft. 

 
Fig. 2. Set of diagnostic devices 

The main spheres of application are service and 
analysis of hydraulic systems. 

The tester is based on the ATmega2560 
microcontroller. A 3.2" TFT-HX8357 monitor with a 
resolution of 480x320 pixels is used as a human-machine 
interface. 

The HET-200 has six input channels (three analogue 
channels – pressure P, P1, P2 and three digital channels – 
flow rate Q, temperature t, rotation speed n) and can 
display, record and process signals from sensors 
connected to the device [16]. 

For operational measurement of the main parameters 
of the hydraulic system, a single connector with three 
channels (Q, P, t) is used, to which a block of measuring 
instruments is connected for simultaneous measurement of 
the flow, pressure and temperature of the working fluid. 

To measure the pressure at different points of the 
hydraulic system, there are two analogue channels (P1 and 
P2) with separate connectors for connecting pressure 
sensors. For these sensors, the HET-200 screen can 
display the measured actual, maximum, minimum 
pressure values, as well as the difference between the 
values of channels P1 and P2 (P1–P2). The maximum and 
minimum values (P1min, P1max, P2min, P2max) can be reset at 
any time by pressing the button. The measuring range of 
the connected sensors is selected in the configuration. 

To measure the speed of the drive shaft or hydraulic 
motor shaft, a separate connector with a digital input (n) is 
provided, to which a tachometer is connected. 

The HET-200 has a built-in real-time clock, which is 
convenient for processing measurement results. The 
current date and time are displayed at the top of the 
screen. Correction of the current date and time is possible 
in the setup mode. 

The measured values can be recorded on the internal 
memory card or transferred via Bluetooth-wirelessly to a 
PC or Android-device (smartphone, tablet) for further 
processing. 

The basic set of the hydraulic tester includes: 
- hydraulic tester – 1 pc; 
- measuring instrumentation unit (to be designed) – 

1 pc; 
- DB9 (COM) connection cable – 1 pc; 
- miniUSB-USB (5V) charging cable – 1 pc; 
- USB power supply (5V, 2A) – 1 pc. 
The design of the measuring instrumentation unit is 

shown in Fig. 3. 

 
Fig. 3. Design of the measuring instrumentation unit: 

1 – body; 2 – turbine; 3 – guide bushing; 4 – inductive turbine 
speed sensor; 5 – pressure sensor; 6 – temperature sensor 

installation location; 7 – fittings 

The display device has the view shown in Fig. 4. 
The general view of the diagnostic equipment set is 

shown in Fig. 5. 
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Fig. 4. Device for indicating and recording hydraulic system 

parameters 

 
Fig. 5. The diagnostic equipment set 

2. Assessment of the strength of the hydrotester 
body. The aim of the study is to evaluate the strength of 
the hydrotester body by a computational and analytical 
method (using the finite element method in the Ansys 
Static Structural environment), which is equivalent to full-
scale testing in terms of boundary conditions and 
achievable results [17, 18]. 

The object of research is the body of the measuring 
instrumentation unit used in the design hydrotester. Test 
conditions – simulation of full-scale tests by computer 
calculation using the finite element method in the ANSYS 
Workbench 2023 R2 environment. 

Design model – a solid STEP-model that 
corresponds exactly to the full-scale sample in terms of 
dimensions, MСС-characteristics that form the model 
assembly, as well as materials of their manufacture 
(tensile strength, yield strength, Poisson's ratio, etc.): 
Structural Steel (typical characteristics for Steel 3), 
deformable aluminium alloy of B96 grade – Table 1. 

Table 1 – Physical and mechanical properties of the material 
deformable aluminium alloy grade B96 in the Ansys 

environment 

Density 2850 kg/m3 
Modulus of Elasticity 7400 kg/mm2 

Poisson's ratio 0.36 
Young's modulus 76 GPa 

Yield strength 550–570 MPa 
Tensile strength 480 MPa 

 
At the stage of tensile-compressive elasticity, 

aluminium alloys have higher relative elongations than 
steels (Fig. 6). 

The body is made of aluminium alloy B96. The 
appearance of the design model in the ANSYS 
Workbench software environment is shown in Fig. 7. 

 
Fig. 6. Tensile-compression diagram of aluminium alloys 

At the next stage, the model under study was divided 
into finite elements (Fig. 8). The total number of finite 
elements is 21476, which contain 13353 nodes of the 
tetrahedron type (tetrahedral mesh). 

 
Fig. 7. 3D-model of the body in the ANSYS Workbench 

environment 

 
Fig. 8. Breakdown of the model under study into finite elements 

Obviously, the model requires the use of 
displacement constraints, otherwise it will not be statically 
balanced. Let's set the constraints according to the actual 
anchoring of the body (Fig. 9) – rigid anchoring at the 
lower edge of the body (Fixed support). 

Let's analyse the design model under the conditions 
of the working fluid under maximum pressure. In 
accordance with the operating pressure range of the 
diagnostic hydraulic equipment, we take the maximum 
pressure Pmax to be 40 MPa. We distribute the pressure 
over all internal surfaces where the working fluid is 
located (Fig. 10). The pressure load is applied in stages. 

Linear pressure increase to the maximum (40 MPa) 
in 1 s. 
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Fig. 9. Formation of boundary conditions for calculation 

 
Fig. 10. Scheme of loading with pressure Pmax = 40 MPa 

To familiarise yourself with the results of the 
calculation, it is advisable to familiarise yourself with the 
Mises maximum stress criteria, which is based on the 
Mises-Hencky theory, also known as the theory of shape 
change energy. In elasticity theory, an infinitesimal 
volume of material at any point on or inside a solid can be 
rotated so that only normal stresses remain and all shear 
stresses are zero. The three remaining normal stresses are 
called principal stresses: σ1 – maximum, σ2 – average, 
σ3 – minimum. In this case, the following condition is 
met: σ1 > σ2 > σ3. 

For principal stresses σ1, σ2, σ3, the Mises stress is 
expressed as follows: 

σ𝑣𝑜𝑛𝑀𝑖𝑠𝑒𝑠 = {[(σ1 − σ2)2 + (σ2 − σ3)2+(σ1 − σ3)2]/2 }1 2� . 

The theory states that a ductile material begins to fail 
at the point where the Mises stress becomes equal to the 
ultimate stress. In most cases, the yield strength is used as 
the ultimate stress σlimit, so the condition σvonMises ≥ σlimit 
must be met. Since our problem does not involve plastic 
deformations, the research is carried out within the 
framework of Hooke's law. With a linear relationship 
between strain and material isotropy, stresses and strains 
are related by Hooke's law as follows (excluding 
temperature effects): 

εх =
1
𝐸
�σх − νσy − νσz�, γxy =

1
𝐺
τxy; 

εy =
1
𝐸
�−νσх + σy − νσz�, γxz =

1
𝐺
τxz; 

εz =
1
𝐸
�−νσх − νσy − σz�, γyz =

1
𝐺
τyz, 

where ε𝑥 , ε𝑦 , ε𝑧 – linear deformations; E – Young's 
modulus; G – shear module; γ𝑥𝑦 , γ𝑥𝑧 , γ𝑦𝑧 – shear 

deformations in the relevant planes; ν – Poisson's ratio 
(shown in Table 1). 

The distribution of equivalent stresses (fourth theory 
of strength) in a part is shown in Fig. 11. 

The colour palette corresponding to the numerical 
stress values in Pa is shown. The maximum equivalent 
stresses in the part were σmax = 192 MPa. 

The distribution of total deformations in the part is 
shown in Fig. 12. 

 
Fig. 11. Equivalent stress distribution palette 

 
Fig. 12. Total strain distribution palette 
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The maximum deformation is 0.02 mm in the area of 
the threaded connection of the fittings. 

The value of the minimum safety factor (Fig. 13) at 
the yield strength is nmin = 1.5289, which is sufficient. 

 
Fig. 13. Safety factor distribution palette 

Based on the results of the calculation, it is possible 
to assert that the choice of material and structural 
dimensions was correct. 

Conclusions. According to the above structural 
diagram of the built-in microprocessor diagnostic system, 
a set of diagnostic devices was developed that can be used 
as a built-in diagnostic system (due to built-in sensors), as 
well as a separate diagnostic complex due to the 
possibility of connecting external sensors. 

To solve the problems of operational measurement 
of the main parameters of hydraulic systems, a set of 
diagnostic equipment was developed for the main range of 
parameters of modern hydraulic systems, namely the flow 
range from 10 to 200 l/min, the pressure range from 0 to 
400 bar, the temperature range from 5 to 90°C. 

A study was also carried out to assess the strength of 
the hydrotester body using a computational and analytical 
method (using the finite element method in the Ansys 
Static Structural environment), which is equivalent to full-
scale testing in terms of boundary conditions and 
achievable results. The calculation results confirm the 
correct choice of material and structural dimensions, 
which is also confirmed by hydrostatic testing of the 
prototype. 
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М. І. ЧЕРПАКОВ 

ПІДВИЩЕННЯ ЕФЕКТИВНОСТІ СВЕРДЛИЛЬНОГО ВЕРСТАТА ЗА ДОПОМОГОЮ 
СТРУКТУРНОЇ ОРГАНІЗАЦІЇ 

Розглядається метод структурної організації гідропневмоагрегатів та його прикладне застосування. Синтез керуючих пристроїв гідро- та 
пневмоагрегатів є актуальною проблемою, оскільки на цьому етапі формуються основні технічні характеристики, що впливають на якість та 
функціонування. Значущим елементом є обрана структурна організація, оскільки раціональність її структури впливає не тільки на 
швидкодію, простоту експлуатації та раціональність самої схеми, а також на стандартизацію та легкість створення пристроїв. Завдяки 
визначенню структурної організації гідропневмоагрегатів, а саме її елементів та взаємодії між ними у дискретно-аналоговій системі, був 
розглянутий приклад побудови гідропневмосистеми свердлильного верстату. У статті розглянуті основні складові структурної організації, 
побудована схема, спираючись на яку, при проєктуванні гідропневмоагрегата, є реальним скоротити кількість елементів пам'яті та логічних 
елементів. Розглянуті множини та підмножини такої структури, визначені вхідні та вихідні сигнали гідропневмоагрегата. Розглянуті блок 
пам'яті та його командоапарат. Розглянуті блоки збігів та блоки поділів включень. Представлена схема свердлильного верстата та зроблений 
її опис із вказанням елементної бази. Описаний початок роботи даної схеми та побудований граф операції для технологічних переходів 
всередині неї. Побудована таблиця включень для схеми, яка містить у собі відомості про поточні позиції виконавчих пристроїв та їхній 
режим роботи, його поточний стан, а також про взаємодію вхідних та вихідних пристроїв. Надане визначення поняттю граф. Були складені 
СЛР для станів переходів із урахуванням сигналів, що переводять систему у наступний стан, та сигналів, що діють всередині переходу. Були 
мінімізовані відповідні системи лінійних рівнянь. Розглянуто місце логічних контролерів у даній структурній організації. 

Ключові слова: структурна організація, синтез схем, гідропневмоагрегат, дискретно-аналогова система, логічні контролери, 
свердлильний верстат. 

M. CHERPAKOV 
INCREASING THE EFFICIENCY OF THE DRILLING MACHINE WITH STRUCTURAL 
ORGANIZATION 

The purpose of the article is to consider the method of structural organization of hydropneumatic units and its practical application. The synthesis of 
control devices of hydraulic and pneumatic units is an actual question, since at this stage the main technical characteristics affecting quality and 
functioning are formed. A significant element is the chosen structural organization, since the rationality of its structure affects not only speed, ease of 
operation and rationality of the scheme itself but also standardization and ease of device creation. Thanks to the definition of the structural 
organization of hydropneumatic units, namely its elements and the interaction between them in a discrete-analog system, an example of the 
construction of a hydropneumatic system of a drilling machine was considered. In the article, the main components of the structural organization are 
considered, a scheme is built, based on which, when designing a hydropneumatic unit, it is realistic to reduce the number of memory elements and 
logical elements. The sets and subsets of this structure are considered, the input and output signals of the hydropneumatic unit are determined. The 
memory block and its control unit are considered. Coincidence blocks and inclusion division blocks are considered. The scheme of the drilling 
machine is presented and its description is made with the indication of the element base. The beginning of the operation of this scheme is described 
and the operation graph for technological transitions within it is constructed. A table of inclusions for the scheme is built, which contains information 
about the current positions of executive devices and their operating mode, its current state, as well as about the interaction of input and output devices. 
The definition of the concept of the graph is provided. CPRs were constructed for transition states, taking into account the signals that move the system 
to the next state and the signals acting inside the transition. The respective systems of linear equations were minimized. The place of logical controllers 
in this structural organization is considered. 

Keywords: structural organization, synthesis of schemes, hydropneumatic unit, discrete-analog system, logic controllers, drilling machine. 

Вступ. В сучасних умовах розвитку технологій та 
постійного вдосконалення виробничих процесів 
питання підвищення ефективності обладнання стає 
надзвичайно актуальним. Однією з ключових 
складових цього підходу є пошук оптимальних 
методів та технологій для покращення роботи 
верстатів, що відіграють важливу роль у численних 
галузях промисловості. 

На етапі синтезу керуючих пристроїв 
гідроагрегатів формуються основні технічні 
характеристики, тож це робить його важливою 
складовою процесу розробки. Ці складові і 
раціональність схеми, що синтезується, швидкодія, 
простота налагодження та експлуатації. Велике 
значення має прийнята структурна організація, тому 
що раціональність структури впливає, крім 
перерахованих характеристик, також на уніфікацію і 
простоту створення пристроїв. 

Таким чином, можна розглянути наступну 
структуру [1], яка є синтезом дискретного та 

аналогового управління. Аналоговою частиною 
слугують кінцеві перемикачі, розподільники тощо. 
Тобто усе, що приймає на себе аналоговий сигнал. 
Дискретними у цьому випадку є логічні контролери. 

Структурна організація гідропневмоагрегатів. 
Запропонована структура дискретно-аналогового 
управління гідроагрегатів (рис. 1) дозволяє звести до 
мінімуму число елементів пам'яті (ЕП) блоку пам'яті, 
число логічних елементів, необхідних для реалізації 
схеми, здійснити позиціонування окремих виконавчих 
пристроїв з великою точністю [1–3]. 

Множина вхідних сигналів керуючого пристрою 
(КП) Х складається з підмножини сигналів Хс виходів 
вузлів U, а також з підмножини Хв впливу від органів 
ручного управління. У вхідному блоці формується 
безліч умов Е, що складається з підмножини Q і T. 
Кожна умова з підмножини Q функціонально 
залежить від сигналів з множини Х, які визначають 
відповідний перехід у технологічному процесі, що 
реалізується, і описується кон'юнкцією вхідних 
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змінних КП, які приймають одиничне значення на 
даному наборі. Кожна умова з підмножини Т залежить 
тільки від зазначених вище сигналів, які викликають 
переходи, а й від додаткових сигналів з підмножини 
Хс. Набір вхідних сигналів КП, у якому приймає 
одиничне значення умова з підмножини Т, далі 
називається подовженим набором. Розглянемо такі 
подовжені набори Т, які доповнені мінімальним 
числом змінних. 

Блок пам'яті 5 включає командоапарат, що 
містить послідовно з'єднані ЕП (тригери з 
роздільними входами), кожен попередній ЕП 
вимикається сигналом з виходу наступного 
(наступним останньому ЕП вважається перший). У 
командоапараті використовується один вихід ЕП. 
Виняток становить випадок, якщо КП містить два 
внутрішні стани, а блок пам'яті містить один ЕП і при 
цьому використовуються два його інверсні виходи. 

Блок збігів 1 служить для формування множини 
V умов, будь-яка з яких функціонально залежить від 
подовжених деякими сигналами з множини умов Y 
з E. 

Блок поділів включень 3 містить елементи ∨ і 
використовується при включенні одного ЕП різними 
наборами з множини U для різних програм роботи КП. 

Блок поділів включень 4 містить елементи ∨ і 
використовується у разі кількох програм роботи КП, 
які призводять до появи різної кількості внутрішніх 
станів кожної програми. 

Вихідний блок містить елементи ∨, а також 
пневмо- або гідророзподільники (часто з двостороннім 
управлінням), які посилають робочу рідину у 
виконавчі пристрої 7. У розглянутій структурі, на 

відміну від стандартної позиційної структури, сигнали 
від вхідного блоку збігів 1 або від блоку збігів 2 
подаються безпосередньо у вихідний блок поділів 6, 
тоді як у стандартній структурі вихідний блок 
подаються сигнали від блоку пам'яті. Це дає 
можливість використовувати дві особливості 
агрегатного та елементного підходів до проектування 
систем приводів з КП: командоапаратний принцип 
виконання блоку пам'яті (з агрегатного підходу) та 
подовження наборів, що викликають переходи (з 
елементного підходу), з подальшим синтезуванням 
мінімального блоку пам'яті та формального 
подовження наборів які викликають переходи. 
Пневмоелектроперетворювачі (гідроелектроперетворювачі) 
8 служать для зв'язку дискретної частини структури з 
аналогової. Вихідний блок містить 9 виконавчі 
пристрої з розподільниками з пропорційним 
управлінням, що значно розширює функціональні 
можливості запропонованої структури. Вихідний блок 
дозволяє здійснювати позиціонування з високою 
точністю. 

Структурний синтез логічної схеми дозволяє 
отримати систему логічних рівнянь (СЛР), яка 
математично описує цю схему. СЛР містить рівняння 
для включення та вимикання [1, 3, 4] будь-якого ЕП та 
кожного виконавчого пристрою. Мінімізація СЛР 
забезпечує на етапі побудови схеми скорочення 
кількості елементів (модулів), вибраних як базові. 
Таким чином, забезпечивши при структурному синтезі 
отримання мінімального числа ЕП, тим самим 
скорочуємо кількість рівнянь, що входять до СЛР, а 
мінімізуючи кожне рівняння, скорочуємо кількість 
базисних пристроїв. 

 
Рис. 1. Структурна організація системи гідропневмоагрегатів 
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Застосування струтурної організації на прикладі 
свердлильного верстата. На рис. 2 наведена схема 
гідропневмоприводу свердлильного верстата [5]. 
Розглянемо на основі цього гідропневмоприводу 
структурну організацію від графа операцій до рівнянь 
СЛР. Граф – це безліч яких-небудь елементів, 
зв'язаних між собою співвідношеннями [6]. Слід 
відзначити: логічні схеми алгоритмів (алгебраїчна 
форма) можуть бути подані у вигляді графів 
переходів. 

 
Рис. 2. Схема гідропневмоприводу свердлильного верстата 

Цей гідропневмопривод містить у собі кнопку 
«Пуск» 1, чотирохлінійні двопозиційні розподільники 
з двостороннім управлінням 2(1)–2(3), що управляють 
циліндрами, один з яких з двома штоковими 
порожнинами 3 і 4, кінцеві вимикачі 5(1)–5(3), 6, 
регульований дросель 7, що подає тиск у штокову 
порожнину циліндра 8. 

Свердлильний верстат працює в 
напівавтоматичному, автоматичному та 
налагоджувальних режимах. Кожен цикл починається 
після повернення у вихідне положення 
пневмоприводу затиску x1 = 1 і при включеному 
пневмотумблері x7 = 1. 

Робота відбувається наступним чином, здвоєний 
циліндр з порожнинами 3, 4 переміщує і встановлює 
деталь в двоx позиціях, а циліндр 8 служить для 
подачі свердлильної голівки. Подальша робота 
здійснюється відповідно до графа операцій (рис. 3). 

 
Рис. 3. Граф операцій 

Взаємодія вхідних та вихідних пристроїв 
показана у таблиці 1. 

Таблиця 1 – Взаємодія вхідних та вихідних пристроїв 

Вихідні сигнали Вхідні сигнали 

П
оз

на
че

нн
я 

Назва 

Автоматичний 
режим Наладка 

В
их

ід
не

 
по

ло
ж

ен
ня

 

К
ін

це
ве

 
по

ло
ж

ен
ня

 

Вкл. Викл. 

z1 Зажим деталі x1 x2 x11 11x  

z2 

Переміщення 
застосування із 
деталлю у зону 

обробки 

x3 x4 x22 22x  

z3 Обробка деталі x5 x6 x33 33x  
 

P0 = x1x3x5; 
P1 = x1x3x5(x8 + x7); 
P2 = x2,x3x5x7; 
P3 = x4,x2x5x7; 
P4 = x6,x2x4x7; 
P5 = x5,x2x4x7; 
P6 = x3,x2x5x7. 

У цих рівняннях сигнали, що переводять систему 
від одних станів до інших, записані ліворуч від коми, 
праворуч записані сигнали, що діють у переході. 

Розглянемо більш детально побудову графа 
операцій для гідропневмоагрегатів, який містить різні 
режими роботи. Тут основною задачею є правильно 
сформувати режими роботи системи. Це може стати 
справжньою проблемою, тож, щоб цього уникнути, 
необхідно докладно розглянути режими роботи 
системи з погляду математичних моделей та 
практичної реалізації [7–9]. 

Розрізняють три основні режими роботи: 
автоматичний, напівавтоматичний та 
налагоджувальний. При роботі в автоматичному 
режимі зазвичай пуск роботи здійснюється за 
сигналом від кнопки «Пуск» і далі цикл повторюється 
автоматично. При напівавтоматичному режимі роботи 
повторення циклу можливе лише за впливу на кнопку 
«Пуск». 

При синтезі схем систем гідропневмоприводів 
нині використовуються два основних підходи з 
використанням стандартної позиційної структури та 
мінімальної структури [9–11]. При використанні 
стандартної позиційної структури при кількості 
елементів пам'яті n ≥ 3 можна записати наступні 
рівняння для функцій включення S: 

- у випадку напівавтоматичного режима: 

S1 = P0·x1, 

де S1 – функція ввімкнення першого елемента пам'яті; 
P0 – вхідний набір початкового стану виконавчих 
пристроїв; x1 – кнопка «Пуск». 

- у випадку автоматичного режима роботи: 

S1 = P0·(x1 + yn), 

де yn – вихідний сигнал останнього елемента пам'яті n 
командоапарата. 

Bulletin of the National Technical University "KhPI". 
Series: Hydraulic machines and hydraulic units, no. 2ʹ2023         87 



ISSN 2411-3441 (print), ISSN 2523-4471 (online) 

Поєднуючи автоматичний і напівавтоматичний 
режими, можна отримати наступне рівняння: 

( )1 0 1 0 1a n aS P x x y P x x= + + , 

де xa – сигнал від перемикача «автоматичний режим»; 
ax  – сигнал від перемикача «напівавтоматичний 

режим». 
Далі, якщо розкрити дужки та спростити вираз 

1 0 1 0 0 1 0 1 0a a n a a nS P x x P x y P x x P x P x y= + + = + , 

отримуємо: 

S1 = P0 (x1 + xа yn). 

Логічні контролери. Крім цього, не слід 
забувати про застосування промислових логічних 
контролерів у дискретно-аналогових системах, а 
також пропорційної гідропневмоапаратури, за 
допомогою якої можна регулювати відкриття гідро- 
або пневморозподільника і, таким чином, більш 
ефективно використовувати можливості 
позиціонування гідропневмоагрегату [12]. Така 
гідропневмоапаратура дозволяє уникнути фізичних 
кінцевих перемикачів у схемі та використовувати 
положення розподільника замість них. Таким чином, 
частину поточної схеми свердлильного верстату 
можна модернізувати так, як представлено на рис. 4. 

 
Рис. 4. Циліндр із пропорційною апаратурою 
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О. А. ЯРОШЕНКО, О. І. ГАСЮК 

ДОСЛІДЖЕННЯ ПОТОЧНОГО СТАНУ РОЗВИТКУ СИСТЕМ КЕРУВАННЯ ТА АВТОМАТИЗАЦІЇ 
ГІДРАВЛІЧНИХ МАШИН 

Майбутні гідравлічні системи значною мірою включатимуть AI та ML, підвищуючи точність керування та забезпечуючи прогнозоване 
обслуговування. Алгоритми, керовані штучним інтелектом, все частіше використовуватимуться для прогнозованого технічного 
обслуговування, покращуючи надійність і термін служби гідравлічних систем. Ця інтеграція призведе до розумнішої та ефективнішої 
роботи та подовжить термін служби обладнання. Інтеграція технології IoT має вирішальне значення для збору та аналізу даних у реальному 
часі, полегшуючи віддалений моніторинг і контроль, що призводить до підвищення ефективності роботи та управління техобслуговуванням. 
Використання хмарних платформ для аналізу та зберігання даних, ймовірно, збільшиться, забезпечуючи більш складну обробку даних і 
доступність. Вдосконалені датчики та прогнозне обслуговування значно сприяють безпеці, передбачаючи збої системи. Надійність також 
підвищується завдяки скороченню часу простою та розумнішим графікам технічного обслуговування. Зростаюча конвергенція 
вдосконаленої робототехніки з гідравлічними системами спрямовує ці системи до збільшення автономності. Розширені функції безпеки 
стануть пріоритетом завдяки розумнішим датчикам і алгоритмам керування. Зростаюча складність гідравлічних систем підкреслює потребу 
в спеціалізованому навчанні та освіті з проектування, обслуговування та експлуатації систем. Очікується, що майбутні гідравлічні машини 
будуть більш адаптованими та гнучкими, з модульними конструкціями, які задовольнятимуть конкретні потреби конкретної галузі. Значною 
проблемою є адаптивність моделей AI та ML в динамічних умовах реального світу. Для вирішення цієї проблеми розробляються методи 
безперервного навчання. Підводячи підсумок, можна сказати, що майбутнє систем керування та автоматизації гідравлічних машин 
спрямоване на більшу розумність, зв'язок, ефективність та адаптивність. Ці тенденції будуть підкріплюватися постійним технологічним 
прогресом, зокрема у сфері штучного інтелекту, машинного навчання, інтернету речей. 

Ключові слова: гідравлічні машини, системи керування, автоматизація, прогнозне обслуговування, штучний інтелект, машинне 
навчання. 

О. YAROSHENKO, О. HASIUK 
STUDY OF THE CURRENT STATE OF DEVELOPMENT OF CONTROL AND AUTOMATION 
SYSTEMS OF HYDRAULIC MACHINES 

Future hydraulic systems will heavily incorporate AI and ML, enhancing control precision and enabling predictive maintenance. AI-driven algorithms 
will increasingly be used for predictive maintenance, improving the reliability and lifespan of hydraulic systems. This integration will lead to smarter, 
more efficient operation, and extended equipment lifespans. The integration of IoT technology is crucial for real-time data collection and analysis, 
facilitating remote monitoring and control that leads to improved operational efficiency and maintenance management. The use of cloud platforms for 
data analysis and storage is likely to increase, enabling more sophisticated data processing and accessibility. Advanced sensors and predictive 
maintenance contribute significantly to safety by anticipating system failures. Reliability is also enhanced through reduced downtime and smarter 
maintenance schedules. The growing convergence of advanced robotics with hydraulic systems is steering these systems towards increased autonomy. 
Enhanced safety features will be a priority, driven by smarter sensors and control algorithms. The growing complexity of hydraulic systems 
underscores the need for specialized training and education in system design, maintenance, and operation. Future hydraulic machines are expected to 
be more customizable and flexible, with modular designs that cater to specific industry needs. A significant challenge is the adaptability of AI and ML 
models in dynamic, real-world conditions. Continuous learning methods are being developed to address this. In summary, the future of hydraulic 
machine control systems and automation looks towards greater intelligence, connectivity, efficiency, and adaptability. These trends will be 
underpinned by ongoing technological advancements, particularly in AI, ML, IoT, and sustainable practices. 

Keywords: hydraulic machines, control systems, automation, predictive maintenance, artificial intelligence, machine learning. 

Вступ. Ефективна та надійна робота гідравлічних 
машин, які відіграють вирішальну роль у різних 
галузях промисловості, значною мірою залежить від 
їхніх систем керування та автоматизації. Інтеграція 
передових систем управління та технологій 
автоматизації стає все більш важливою для 
підвищення продуктивності, безпеки та 
енергоефективності цих машин. 

Гідравлічні машини відомі своєю здатністю 
прикладати великі зусилля та керувати великими 
навантаженнями, що робить їх незамінними в таких 
галузях, як будівництво, виробництво та 
гірничодобувна промисловість [1]. Системи керування 
та автоматизації є ключовими для забезпечення 
роботи цих машин із точністю та ефективністю, 
необхідними в таких складних умовах. Завдяки 
точному контролю над потоком і тиском гідравлічної 
рідини ці системи дозволяють машинам виконувати 
складні завдання з високою точністю, зменшуючи 
відходи та підвищуючи загальну продуктивність. 

У середовищах, де використовуються гідравлічні 
машини, безпека має першорядне значення. 
Автоматизовані системи керування значною мірою 
сприяють безпеці операцій, забезпечуючи точний 
контроль за рухом машини, знижуючи ризик 
нещасних випадків, спричинених людською 
помилкою або механічною несправністю. Крім того, 
ці системи можуть включати механізми безпеки, такі 
як аварійне відключення та попередження про 
прогнозоване технічне обслуговування, що ще більше 
підвищує безпеку експлуатації. 

Автоматизація в гідравлічних машинах призвела 
до розвитку можливостей прогнозованого технічного 
обслуговування. Завдяки безперервному моніторингу 
стану різних компонентів ці системи можуть 
передбачити можливі збої ще до їх виникнення. Цей 
передбачуваний підхід до технічного обслуговування 
скорочує непередбачені простої, подовжує термін 
служби обладнання та заощаджує витрати, пов'язані з 
ремонтом і втратою продуктивності. 
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Інтеграція сучасних технологій, таких як 
штучний інтелект (англ. AI) та IoT, із системами 
управління гідравлічними машинами є значним 
кроком вперед. Алгоритми штучного інтелекту 
можуть оптимізувати продуктивність, адаптуватися до 
мінливих умов і навіть вчитися на минулих операціях, 
щоб покращити продуктивність у майбутньому. 
Підключення до Інтернету речей дозволяє 
здійснювати дистанційний моніторинг і контроль, 
дозволяючи операторам керувати машинами на 
відстані, збирати дані для аналізу та швидко приймати 
обґрунтовані рішення. 

Системи керування та автоматизації також 
відіграють важливу роль у тому, щоб зробити 
гідравлічні машини більш екологічними. Завдяки 
оптимізації операцій ці системи можуть зменшити 
споживання енергії та мінімізувати вплив промислової 
діяльності на навколишнє середовище. Ефективне 
керування гідравлічними машинами веде до менших 
витрат ресурсів і менших викидів, узгоджуючи 
промислові процеси зі зростаючими цілями 
екологічної стійкості. 

Підсумовуючи, системи керування та 
автоматизації є не просто вдосконаленнями, а 
важливими компонентами сучасних гідравлічних 
машин. Вони забезпечують точність, ефективність, 
безпеку та стабільність операцій, узгоджуючи їх із 
технологічними досягненнями та вимогами різних 
галузей. Оскільки технологія продовжує розвиватися, 
роль цих систем у гідравлічних машинах стане ще 
більш важливою, стимулюючи інновації та 
ефективність промислових операцій у всьому світі. 

Мета роботи. Основною метою цієї статті є 
ретельний аналіз останніх розробок у системах 
керування та автоматизації в області гідравлічних 
машин. Це передбачає детальний аналіз останніх 
технологічних досягнень, їх впровадження та 
результатів впливу на ефективність, безпеку та 
операційну ефективність. Стаття має на меті надати 
всебічний огляд поточних тенденцій, визначити 
ключові інновації та оцінити їх значення в контексті 
розвитку галузевих стандартів і вимог. 

Обсяг цього аналізу широкий, але 
цілеспрямований, охоплюючи кілька ключових 
областей у сфері гідравлічних систем керування та 
автоматизації машин: 

- Інтеграція штучного інтелекту. Дослідження 
того, як штучний інтелект інтегрується в системи 
керування, покращуючи такі можливості, як 
прийняття рішень, прогнозна аналітика та операційна 
ефективність. 

- Віддалений моніторинг. Вивчення технологій і 
методологій, що використовуються для віддаленого 
моніторингу продуктивності та працездатності 
гідравлічних машин, сприяння збору даних у режимі 
реального часу та забезпечення проактивного 
керування. 

- Прогнозне технічне обслуговування. Вивчення 
того, як прогностичне технічне обслуговування 
змінює стратегії обслуговування гідравлічних систем, 
використовуючи інформацію на основі даних для 

передбачення потенційних проблем і пом'якшення 
простою, тим самим оптимізуючи управління 
життєвим циклом і експлуатаційну надійність. 

Основна частина. Інтеграція штучного 
інтелекту в системи керування гідравлічними 
машинами кардинально змінила правила, підвищивши 
їх ефективність, точність і адаптивність. Системи 
керування на основі AI використовують різні 
алгоритми машинного навчання для оптимізації 
продуктивності. Наприклад, прогностичні алгоритми 
аналізують історичні дані та дані в реальному часі, 
щоб передбачити потреби в технічному 
обслуговуванні, таким чином скорочуючи час 
простою та подовжуючи термін служби обладнання. 
Алгоритми навчання з підкріпленням дозволяють 
системам навчатися та вдосконалюватися на основі 
власного досвіду в режимі реального часу, 
адаптуючись до мінливих умов для оптимальної 
роботи [2]. Ці програми штучного інтелекту не тільки 
підвищують ефективність, але й сприяють 
безпечнішій і надійнішій роботі гідравлічних машин. 

Сучасний приклад інтеграції AI в системи 
керування гідравлічними машинами можна знайти в 
розробці інтелектуальних гідравлічних екскаваторів. 
Такі компанії, як Caterpillar і Komatsu, представили 
екскаватори, оснащені AI та алгоритмами машинного 
навчання. Ці системи збирають дані від датчиків на 
екскаваторі для аналізу робочих моделей. Алгоритми 
машинного навчання обробляють ці дані, щоб 
оптимізувати продуктивність екскаватора, наприклад 
покращити економію палива та точність під час 
копання. Крім того, ці системи штучного інтелекту 
можуть прогнозувати потреби в технічному 
обслуговуванні, відстежуючи справність різних 
компонентів, тим самим зменшуючи час простою та 
витрати на технічне обслуговування [3, 4]. 

Компанія Caterpillar Inc. значно покращила 
продуктивність своїх гідравлічних екскаваторів 
завдяки інтеграції вдосконалених гідравлічних систем. 
Новий гідравлічний екскаватор Cat 336, наприклад, 
має електрогідравлічну систему позитивного потоку 
та більший циліндр стріли, що покращує зусилля 
копання та поворотний момент. Ця система пропонує 
покращену керованість та ефективність, оскільки 
команди клапанів і витрата насоса контролюються на 
основі команд джойстика, які можна регулювати 
відповідно до умов роботи. Двигун екскаватора має 
три режими, включаючи інтелектуальний режим, 
призначений для адаптації потужності двигуна та 
гідравлічної системи до умов копання, тим самим 
знижуючи споживання палива. Цей розумний режим 
контролює численні параметри машини, такі як 
коефіцієнт навантаження та команди важеля, щоб 
постійно регулювати потужність двигуна для 
мінімального споживання палива та максимальної 
продуктивності [5]. 

Віддалений моніторинг у гідравлічних машинах 
передбачає використання передових технологій, таких 
як IoT (Інтернет речей), датчики та хмарні 
обчислення. Ці системи постійно збирають дані від 
обладнання, такі як температура, тиск і рівні рідини, і 
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передають їх у віддалене місце для аналізу. Це дає 
змогу в режимі реального часу відстежувати 
продуктивність і стан машини. Переваги включають 
прогнозне технічне обслуговування, де потенційні 
проблеми виявляються до їх ескалації, покращений 
час безвідмовної роботи та покращене прийняття 
рішень за допомогою аналізу даних [6]. Крім того, 
дистанційний моніторинг дозволяє ефективно 
розподіляти ресурси, зменшувати витрати на 
відрядження техніків і загалом підвищувати 
ефективність роботи. 

Одним із яскравих прикладів віддаленого 
моніторингу в дії є система iCountPD компанії Parker 
Hannifin. Ці системи використовуються для 
моніторингу забруднення частинками в гідравлічних 
рідинах. Таке забруднення може бути шкідливим для 
обладнання, призводячи до зносу та виходу з ладу. 
Системи iCountPD забезпечують моніторинг 
гідравлічної рідини в режимі реального часу, що 
дозволяє негайно вжити заходів у разі виявлення 
забруднень. Цей перехід від періодичного до 
безперервного моніторингу допомагає уникнути 
катастрофічних збоїв і дає змогу проводити 
профілактичне обслуговування, скорочуючи час 
простою та витрати на технічне обслуговування. 
Інтеграція бездротових систем і підключення до 
Інтернету речей означає віддалений доступ до даних з 
будь-якого місця, що значно зменшує потребу в 
обслуговуючому персоналі на місці та підвищує 
ефективність роботи [7]. 

Ще одним інноваційним додатком є система 
LifeSense від Eaton. LifeSense – це інтелектуальна 
система моніторингу стану гідравлічних шлангів, яка 
може виявити, коли шланг наближається до кінця 
свого життєвого циклу. Він працює шляхом 
постійного моніторингу стану шланга за допомогою 
датчиків і прогнозування потенційних несправностей. 
Ця можливість передбачуваного технічного 
обслуговування має вирішальне значення для 
уникнення раптових поломок шлангів, які можуть 
бути дорогими з точки зору простою та ремонту. 
LifeSense пропонує як дротовий, так і бездротовий 
моніторинг, причому бездротова система 
використовує технологію IoT для оновлень і 
сповіщень у реальному часі. Такі системи значно 
підвищують ефективність і безпеку роботи [7]. 

Parker Hannifin також розробив платформу IoT 
під назвою «Голос машини» ("The Voice of the 
Machine"). Ця платформа стандартизує технологію IoT 
у продуктах Parker, повністю інтегруючи її в бізнес-
модель клієнта. Він використовує датчики, 
встановлені в продуктах Parker, для створення 
критичних даних про продуктивність, які потім 
передаються на шлюз IoT і аналізуються за 
допомогою хмарної аналітики. Ця система пропонує 
прогнозне технічне обслуговування та покращує 
якість обслуговування шляхом заміни деталей до того, 
як вони вийдуть з ладу. Це приклад того, як IoT можна 
інтегрувати в гідравлічні системи для розумніших і 
ефективніших операцій [8]. 

Ці приклади ілюструють, як технології 

дистанційного моніторингу та Інтернету речей 
використовуються в гідравлічній галузі для 
підвищення надійності та ефективності системи. 
Інтеграція таких технологій є значним кроком вперед 
у цифровій трансформації гідравлічних систем, що 
веде до розумніших, більш пов'язаних і ефективніших 
гідравлічних машин. 

Прогнозне технічне обслуговування [9, 10] – це 
концепція, яка реалізована для ефективного керування 
планами техобслуговування активів шляхом 
прогнозування їх несправностей за допомогою 
методів, керованих даними. У цих сценаріях дані 
збираються протягом певного періоду часу для 
моніторингу стану обладнання. Мета полягає в тому, 
щоб знайти певні кореляції та закономірності, які 
можуть допомогти передбачити та зрештою запобігти 
невдачам. Обладнання у обробній промисловості 
часто використовується без підходу до планового 
технічного обслуговування. Така практика часто 
призводить до неочікуваних простоїв через певні 
несподівані збої. Під час планового технічного 
обслуговування стан виробничого обладнання 
перевіряється через фіксований проміжок часу, і якщо 
виникає будь-яка несправність, компонент 
замінюється, щоб уникнути несподіваних зупинок 
обладнання. З іншого боку, це призводить до 
збільшення часу, протягом якого машина не працює, і 
витрат на проведення технічного обслуговування. 
Поява розумних систем призвела до збільшення уваги 
до стратегій прогнозного обслуговування , які можуть 
зменшити вартість простою та підвищити доступність 
(коефіцієнт використання) виробничого обладнання. 
PdM також має потенціал для створення нових 
екологічних практик у виробництві шляхом повного 
використання терміну корисного використання 
компонентів 

Реальні приклади прогнозного обслуговування 
гідравлічних систем демонструють ефективність 
цього підходу в різних галузях промисловості. 

Наприклад, рішення Bosch Rexroth ODiN 
ілюструє впровадження прогнозного технічного 
обслуговування в гідравлічних системах. У цій службі 
використовується спеціальний сенсорний пакет, 
модернізований у клієнтські машини, у поєднанні з 
блоком збору даних і шлюзом Інтернету речей для 
підключення до хмари. Алгоритми машинного 
навчання (ML) використовуються для побудови 
моделей та виявлення аномалій, а спеціалісти-люди 
надають рекомендації щодо діагностики та 
обслуговування. Цей підхід не тільки передбачає 
потенційні збої, але й пропонує комплексні послуги з 
технічного обслуговування, включаючи управління 
запасними частинами та обслуговування на 
місцях [11]. 

Однак методи ML не позбавлені обмежень, 
оскільки ці моделі зазвичай навчаються на 
фіксованому розподілі, який відображає лише 
поточний стан проблеми. Через внутрішні чи зовнішні 
чинники стан проблеми може змінюватися, а 
продуктивність знижується через відсутність 
узагальнення та адаптації. На відміну від цього 
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стаціонарного навчального набору, реальні програми 
постійно змінюють своє середовище, створюючи 
потребу постійно адаптувати модель до змінних 
сценаріїв. Щоб допомогти в цьому, методи постійного 
навчання пропонують способи постійного 
адаптування моделей прогнозування та включення 
нових знань після розгортання. Незважаючи на 
переваги цих методів, все ще існують проблеми з їх 
застосуванням до реальних проблем. Для подолання 
такої проблеми у роботі [12] вже пропонується новий 
спосіб створення контрольних показників, які 
сприяють застосуванню методів безперервного 
навчання в більш реалістичних середовищах, 
наводячи конкретні приклади прогностичного 
обслуговування. 

Загалом, прогнозне технічне обслуговування 
гідравлічних систем зосереджено на моніторингу та 
аналізі даних від різних датчиків, встановлених в 
обладнанні. Ці датчики відстежують такі параметри, 
як тиск, температура та швидкість потоку. Потім дані 
обробляються за допомогою алгоритмів машинного 
навчання для виявлення шаблонів, що вказують на 
потенційні проблеми, що дозволяє планувати технічне 
обслуговування до того, як виникнуть збої, тим самим 
зменшуючи час простою та витрати на 
обслуговування. 

Ці приклади підкреслюють зростаючу тенденцію 
в промисловому обслуговуванні, де традиційні 
реактивні підходи замінюються більш проактивними 
стратегіями, керованими даними. Цей зсув 
обумовлений зростаючою складністю сенсорних 
технологій і можливостями алгоритмів машинного 
навчання обробляти й інтерпретувати величезні 
обсяги даних для кращого прийняття рішень під час 
управління обслуговуванням. 

Галузеві експерти запропонували різні погляди 
на майбутнє систем керування гідравлічними 
машинами, зосереджуючись на інтеграції новітніх 
технологій і нових навичок, необхідних у цій галузі. 

Технологічний прогрес. Існує консенсус [13] 
щодо того, що технологічний прогрес, зокрема AI, 
ML, IIoT та кібербезпека, відіграватиме вирішальну 
роль в еволюції систем керування гідравлічними 
машинами. Очікується, що ці технології створять 
розумніші, ефективніші та трансформаційні системи 
керування. Штучний інтелект та машинне навчання, 
наприклад, забезпечать швидше та точніше приймати 
рішення та аналізувати дані в реальному часі, що 
призведе до проактивних рішень у системному 
управлінні. Цей прогрес має розпочати еру 
автоматизації, взаємопов'язаного інтелекту та 
підвищеної надійності та безпеки системи [14]. 

Інновації та гібридні рішення: такі експерти, як 
Пол Карлсон, генеральний директор Tolomatic, 
підкреслюють [15] важливість інновацій, особливо в 
контексті гібридних рішень, які поєднують сильні 
сторони електрифікації та гідравліки. Період пандемії 
прискорив цю тенденцію, спонукаючи інженерів і 
дизайнерів досліджувати нові шляхи розробки машин, 
які ефективно поєднують різні технології. Цей підхід 
відображає відхід від традиційних методів, коли 

компанії могли зосередитися на одному типі 
технології. 

Потреби в освіті та навчанні: зростає визнання 
того, що в галузі гідравліки скорочується кількість 
фахівців із глибокими знаннями в галузі гідравліки, 
частково через відсутність спеціальних навчальних 
програм і курсів у цій галузі. Майбутня 
життєздатність гідравлічних систем залежить від 
розробки нової кваліфікації «спеціаліста з гідравлічної 
мехатроніки», яка поєднує в собі досвід як у 
машинобудуванні, так і в технологіях керування. Цей 
міждисциплінарний підхід буде необхідним для 
розробки та оптимізації майбутніх гідравлічних 
систем і компонентів [16]. 

Майбутня життєздатність і застосування: 
Оцінюючи майбутню життєздатність гідравлічних 
систем, важливо враховувати конкретні застосування 
та унікальні сильні та слабкі сторони різних типів 
приводів. Наприклад, у певних сферах застосування, 
де потрібна велика сила, гідравлічні приводи можуть 
мати перевагу над електромеханічними системами. 
Очікується, що прогрес у матеріалах, покриттях, 
геометрії та таких технологіях, як 3D-друк на металі, 
ще більше розширить можливості гідравлічних 
систем. Крім того, все більше уваги приділяється 
екологічним міркуванням і необхідності адаптації 
гідравліки до нових правил і екологічних стандартів 
[16]. 

Ці перспективи підкреслюють майбутнє, де 
системи керування гідравлічними машинами будуть 
більшою мірою інтегровані з передовими 
технологіями [17], краще реагуватимуть на мінливі 
потреби ринку та більше залежатимуть від робочої 
сили, яка володіє сумішшю традиційних інженерних 
навичок і передового технологічного досвіду. 
Еволюція цих систем, ймовірно, продовжуватиметься 
потребою в більшій ефективності, адаптивності та 
екологічній стійкості. 

Ландшафт систем управління та автоматизації 
гідравлічних машин швидко розвивається завдяки 
невпинному технологічному прогресу. Неможливо 
переоцінити важливість постійних інновацій у цій 
галузі, оскільки вони є ключовими для задоволення 
зростаючих вимог до ефективності, безпеки, стійкості 
та адаптивності в різних промислових секторах. 

У міру розвитку промисловості вимоги до 
гідравлічних систем стають складнішими та 
різноманітнішими. Постійні інновації гарантують, що 
ці системи можуть задовольнити потреби таких 
галузей, як будівництво, виробництво та 
гірничодобувна промисловість, які постійно 
змінюються. Це включає в себе розробку систем, які є 
не тільки потужними та точними, але також 
енергоефективними та екологічно чистими. 

Інтеграція AI, ML, IoT та інших нових технологій 
трансформує можливості гідравлічних машин. Ці 
технології створюють розумніші системи керування, 
покращують прогнозоване технічне обслуговування та 
покращують ефективність роботи. Однак їх повний 
потенціал можна реалізувати лише завдяки постійним 
дослідженням і розробкам. 
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Оскільки гідравлічні системи відіграють важливу 
роль у багатьох сферах застосування, їх безпека та 
надійність мають першорядне значення. Постійні 
інновації допомагають у розробці вдосконалених 
механізмів моніторингу та контролю, які можуть 
передбачати збої та запобігати аваріям, забезпечуючи 
таким чином безпеку як операторів, так і машин. 

Одним із важливих викликів у цій галузі є 
забезпечення адаптивності моделей штучного 
інтелекту та машинного навчання в нестаціонарних 
середовищах. Постійні інновації є важливими для 
розробки алгоритмів і моделей, які можуть навчатися 
та адаптуватися в режимі реального часу, гарантуючи, 
що гідравлічні системи залишаються ефективними та 
дієвими в різних робочих контекстах. 

Інновації в гідравлічних системах також 
сприяють економічній стійкості шляхом зниження 
експлуатаційних витрат і підвищення продуктивності. 
Подібним чином екологічно чисті практики та 
матеріали в гідравлічних системах узгоджуються з 
глобальними зусиллями щодо сталого розвитку. 

Зі зростанням складності гідравлічних систем 
зростає потреба в спеціальних навичках і знаннях. 
Безперервні інновації вимагають постійної освіти та 
навчання, щоб гарантувати, що робоча сила може 
ефективно проектувати, експлуатувати та 
підтримувати ці передові системи. 

Висновок. Постійні інновації в системах 
управління та автоматизації гідравлічних машин – це 
не просто прагнення до технологічного прогресу; це 
необхідність для задоволення вимог сучасної 
промисловості. Загальний прогноз розвитку систем 
керування та автоматизації гідравлічнгих машин є 
позитивним, системи управління гідравлічними 
машинами стають більш інтелектуальними, 
пов'язаними та ефективнішими. Проте постійні 
дослідження та розробки є важливими для подолання 
існуючих проблем і повного використання потенціалу 
нових технологій. Підсумовуючи, слід зазначити, що 
прогрес у системах керування та автоматизації 
гідравлічних машин революціонізує їх ефективність, 
безпеку та загальну продуктивність, причому AI, ML 
та IoT відіграють ключову роль у цій трансформації. 
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