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В современных двигателях  летательных аппаратов (Д Л А ) разгрузка  
опор турбомашин (ТМ)* от осевого усилия требует повышенного внимания 
на стадиях проектирования, доводки и эксплуатации. Это вызвано, в пер­
вую очередь, тенденцией к росту параметров ТМ Д Л А , их эффективности 
и надежности.

Переход на замкнутые схемы топливоподачи в Д Л А  потребовал резко­
го увеличения напорности турбонасосов (ХНА) при условии обеспечения 
минимальной массы двигателя в целом. Снижение массы ТИА достигается, 
в частности, за счет повышения частоты вращ ения ротора.

Если обеспечена бескавитационная работа основных насосов, а проч­
ность турбины достаточна, то частота вращ ения ротора будет ограничи­
ваться подшипниками. В большинстве ТНА применяются шариковые или 
роликовые подшипники с монолитными телами качения, прочность которых 
характеризуется  параметром dn, определяющим окружную  скорость ш а р и ­
ков ( d — диаметр цапфы вала  в месте посадки подшипника, мм; п  — часто­
та вращения вала, об/мин): Предельная частота вращ ения ротора определя­
ется величинами параметра  dn,  напряж ения кручения т шах в опасном сече­
нии в ала  и мощности N,  передаваемой цапфой вала;

где а  —  отношение диаметра  минимального сечения вала  к внутреннему 
диаметру подшипника d  (а <  1).

При вычислении величины п по приведенному соотношению разм ер ­
ности параметров долж ны  быть следующими; dn  в м об/мин, - хв кгс/м2 
и /V в л. с.

Предельно допустимая величина параметра  dn  зависит от величин р а ­
диального R рад и осевого R z усилий, действующих на подшипник, х а р а к т е ­
ра нагружения, смазывающих и о хлаж даю щ их свойств жидкости — смазки,

* К турбомаш инам принято относить турбины, лопастные насосы л 
компрессоры осевого и радиального типов.

** П редлож ено к. т. и. К. К. Клшмовскпм и к. т. и. К. П. Шестаковым.



потребного ресурса, теплового состояния статора, типа сепараторов, конст­
руктивного исполнения подшипника, качества его изготовления и других 
факторов.

Величина осевого усилия, действующего на упорный подшипник насос­
ного агрегата, пропорциональна величине статического давления, приходя­
щегося на наружные поверхности рабочего колеса (Р К ), и площади его 
дисков, т. е. параметру р Н D22, где р — плотность компонента, Н  — напор 
насоса, D 2 — наружный диаметр РК.
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Рис. 1. Тенденция роста парам етров ТН А  Д Л А : а — нагруж енности 
опор, б  — скоростного парам етра ш арикоподш ипников; 1 — насос 
окислителя (О) ТНА Ж Р Д  V  — 2 [25]; 2 —  насос горючего (Г ) ТНА 
Ж Р Д  V-2 [25[; 3  — насос Г ТН А  Ж Р Д  S S M E  [41]; 4 — насос Г ТНА 
Ж Р Д  орбитального м аневрирования [33]; 5 — насос О ТНА Ж Р Д

S S M E  [41]

У читы вая, что несущ ая способность ш арикоподш ипников под действием 
осевого усилия при d n  — co n st пропорциональна диам етру  вала d, степень 
нагруж енности опор ТНА м ож ет быть охарактеризована  параметром 
p H  D 22/d. Н а рис. 1, а прослеж ивается тенденция изменения парам етра 
р Н £>22, 7 в зависим ости от времени проектирования. И з рисунка видно, что 
соверш енствованию  насосов и турбин сопутствует рост нагруж енности опор. 
При этом, безусловно, увеличивается и величина парам етра dn  ш арикопод­
ш ипников (рис. 1, б ). Д остиж ение парам етрам и p H  D 22/d  и dn  некоторого 
предела в определенный временной период сопровож дается  внедрением в 
конструкцию  насосов устройств автом атической разгрузки (А РУ) опор.

Таким образом , современные конструкции T1IA характеризую тся повы ­
шенной осевой нагруж енносты о опор, при этом сущ ествует предел несущей 
способности подшипников. З ад ача  расчета состоит в том, чтобы надеж но



определять действую щ ую  на опору осевую  силу, зн ать и учиты вать ф ак то ­

ры, оказы ваю щ ие влияние на осевое усилие, и эф ф ективно у п р авл ять  ими, 
Н а актуальность проблемы осевой разгрузки  опор современного ТН А  у к а ­
зы вает такой пример: для  центробеж ного насоса (Ц Б Н ) с диам етром  РК  
D 2 =  200— 250 мм и давлением  р вых =  280—350 бар разброс в расчетном 
определении осевого усилия с учетом допусков на изготовление составляет 
(2—5 ). 104 Н. Такие величины осевого усилия м огут превысить допустимую  
величину несущ ей способности подш ипников (при частоте вращ ения ротора 
(17—2 5 )Л 0 3 об/мин) д а ж е  в области оптимальны х режимов. П оэтом у про­
блем а разгрузки  опор ТНА от осевой силы на мощ ных современных Д Л А  
приобрела серьезный характер.

В авиационны х газотурбинны х двигателях  (Г Т Д ) проблем а осевой на­
грузки опор не стоит так  остро, к ак  в мощ ных ТНА. О днако развитие ав и а ­
ционных ГТД  такж е  сопровож дается ростом парам етров компрессоров и 
турбин. У ж е достигнуты  величины Т* =  1650 К и =  30 [30]. Увеличение 
степени сж ати я  тск' компрессора неизбеж но связано с ростом частоты  в р а ­
щ ения ротора и, следовательно, с ростом парам етра dn  подш ипников. !3 
Г Т Д  осевую  силу Яг воспринимает радиально-упорны й ш арикоподш ипник, 
условия работы  которого легче, чем в ТНА. Это связано, во-первых, с р а ­
ботой подш ипника в среде м асла, и, во-вторых, с организацией специаль­
ных систем, контролирую щ их парам етры  масла на работаю щ ем  ГТД . О д н а­
ко в Г Т Д  велики разм еры  деталей  компрессоров и турбин, на которые 
действует статическое давление воздуха и газового потока. П оэтом у осевые 
усилия компрессора и турбины, взяты е в отдельности, являю тся больш ими 
величинами, во  много раз большими, чем результирую щ ая сила турбоком ­
прессора (ТК) в целом. С ледовательно, д аж е  небольш ая погреш ность л 
расчете парам етров газовоздуш ного потока м ож ет привести к значительно­
му росту сумм арного осевого усилия. С другой стороны, в ГТД , к ак  и в 
ТНА, определенную  роль играю т отклонения разм еров деталей от их номи­
нальны х значений в пределах допусков на изготовление, т. е. технологиче­
ские ф акторы .

О севое усилие ТК Г Т Д  рассчиты ваю т для  всех эксплуатационны х реж и­
мов работы  двигателя, после чего вычисляю т величину эквивалентной осе­
вой нагрузки, действую щ ей на подшипник, ко то р ая  и определяет его ресурс.

В Г Т Д  система разгрузки  опор ротора ТК от осевых усилий взаим одей­
ствует с системой охлаж дения сопловых и рабочих лопаток турбины, поэто 
му при проектировании необходимо достичь эф фективного конструкторско­
го решения, которое было бы оптимальным для  обеих систем.

Отмеченное выше подчеркивает актуальность вопросов, связанны х с 
расчетом и проектированием систем разгрузки опор ГМ от осевых усилий, 
и необходимость изучения этих вопросов в соответствую щ их дисциплинах, 
при выполнении курсовых и дипломны х проектов.



В настоящем пособии приведены методики определения осевых .усилий, 
действующих в центробежных насосах и компрессорах, осевых и шнековых 
насосах, осевых и центробежных компрессорах, осевых и радиальных.турби­
нах Д Л А . Изложены необходимые сведения по/тидродинамике потока 
жидкости (газа) в осевом зазоре м еж ду вращающимся диском и корпу­
сом ТМ. П редложена методика расчета осевого усилия в ТМ на основе т е ­
ории математической оптимизации. Д ля ее  реализации разработан алго­
ритм и программа минимизации функций- многих переменных для ЭВМ  
«Мир-1».

Величины и их числовые значения даны в соответствии с М еж дународ­
ной системой единиц (С И ), кроме специально оговоренных случаев. Конст­
руктивные схемы ТМ имеют чисто методическое значение и не относятся к 
какому-либо конкретному Д Л А . Конструктивные способы разгрузки опоо 
ТМ от осевых усилий, методы измерения нагрузок и доводки ТМ по осевой 
силе в процессе опытного и серийного производства авторы предполагают 
изложить в следующем пособии.



Г л а в а  i

Г И Д Р О Д И Н А М И К А  П О ТО К А  С П Л О Ш Н О Й  С Р Е Д Ы  
В ОСЕВО М  З А З О Р Е  
М Е Ж Д У  В Р А Щ А Ю Щ И М С Я  Д И С К О М  
И  К О Р П У С О М  Т У Р Б О М А Ш И Н Ы

1.1. Т Е О Р Е Т И Ч Е С К И Е  О С Н О В Ы  Р А С Ч Е Т А
О С Е В Ы Х  С И Л  В Т У Р Б О М А Ш И Н Е

Рассмотрим Р К  Ц Б Н  или центробежного компрессора 
(Ц Б К ) ,  рис. 2, а. На ротор Ц Б Н  действуют массовые и по­
верхностные силы. К массовым силам относятся силы тяж ес­
ти и силы инерции (центробежные силы и силы, обусловлен 
ные наличием кориолисового ускорения). Как правило, рото­
ры ТМ статически и динамически балансируются с целью сов­
мещения оси инерции с осью вращения и уменьшения дей ­
ствующих массовых сил.

Поверхностные силы возникают при взаимодействии по­
верхности колеса с потоком жидкости. Поверхностные си лы --  
это силы гидродинамического давления на РК, они н аправле­
ны по нормали к поверхности, если пренебречь трением. Их 
разделяю т на силы, действующие на наружную и внутреннюю 
поверхности РК, имеющие площади, соответственно, /„ и f a 
(см. рис. 2, а).

П лощ адь проекции элемента поверхности df  на плоскость,

нормальную оси вращения г, составляет df  cos (п, z ) .
Тогда величина осевой силы R zn, действующей ня пару ж* 

ную поверхность РК,

At
где р  — величина гидродинамического давления; 

л — внешняя нормаль к элементу поверхности.
Поле давления в осевом зазоре между Р К  и корпусом н а ­

соса осесимметрично, давление р является функцией только

радиуса г, поэтому поверхность df cos (л, z) имеет форму коль­
ца с площадью 2л rdr.



If
рис . 2. К вы воду соотнош ений д л я  расчета осевой силы в ЦБН: 
а рабочее колесо ЦБН; б  —  течение среды в осевом зазоре  

. , м еж ду корпусом и Р К



При выбранном на рис. й, а направлении оси 2 нормаль К 
левой части внешней поверхности составляет с осью с угол 
меньше 90°, проекция элементарной площадки имеет положи­
тельный знак. Д л я  правой части внешней ‘Поверхности проек­
ция площадки отрицательна. На участке, где внешняя по­
верхность параллельна оси РК, нормаль к поверхности пер­
пендикулярна оси РК, поэтому осевая сила, действующая на 
данную поверхность, равна нулю (г =  г2, г =  г уХ, г =  гвт). 

Следовательно,

Rzh =  f pdf с os (п, г)

Га
=  j  (Рл — Рпр) 2л г dr,

Г ВТ
где р л и р пр — давление на левую и правую стороны внешней 
поверхности колеса, соответственно.

Величина давлений р л и р [р зависит от характера дви ж е­
ния среды в зазоре между внешней поверхностью Р К  и кор­
пусом Ц БН .

Осевая составляющая сил давления, действующих на внут­
реннюю поверхность РК, не может быть определена интегриро­
ванием, так как неизвестен закон распределения давлений по 
внутренней поверхности РК, в которую входят поверхности 
рабочих лопаток.

Результирующую осевую силу давлений, действующих на 
внутреннюю поверхность РК, можно найти из уравнения к о ­
личества движения, справедливого, если допустить, что в Р К  
имеется установившееся относительное движение.

Можно записать
R ZB =  th (C iz — C2z), (2)

где Rzb — осевое усилие, действующее на внутреннюю поверх­
ность РК;

т  — р V — массовый расход через РК;
[>-— плотность жидкости;
V — объемный расход;

С\г, C2Z — соответственно, средние значения осевой составля­
ющей абсолютной скорости потока на входе и вы­
ходе по контрольным поверхностям (рис. 2, а).

• •! ' •!
 ̂ р л 2 ~rdr  - -  j’ р а р 2 л г dr

( ' )



Д л я  Р К  центробежного типа с радиальным выходом C2z — 
=  0 и уравнение (2) примет вид

R zb — rii C lz.

Сила R z в направлена в сторону, совпадающую с н ап р авл е­
нием оси z  (см. рис. 2, а) .  Силу R ZB называют динамической 
составляющей осевой силы, а силу R Za — потенциальной со­
ставляющей.

Осевая сила, действующая на РК, равна векторной сумме 
сил, действующих на внешнюю и внутреннюю поверхности:

R z  р К  =  R z  п +  R z  в -

Если Р К  насоса расположено так, как  на рис. 2, а, то осе­
вая сила R z P!< направлена справа налево.

Чтобы вычислить величину R z „ по выражению (1), необхо­
димо знать распределение давлений по внешним поверхнос­
тям РК.

1.2. М О Д Е Л И  Т Е Ч Е Н И Я  С Р Е Д Ы  В  О С Е В О М  З А З О Р Е

При вращении покрывных дисков Р К  ТМ в результате д ей ­
ствия сил трения жидкость в зазоре S (см. рис. 2, а) такж е 
вращается. Непосредственно у стенки Р К  жидкость вращ ает­
ся вместе с ним. У стенки корпуса слои жидкости неподвиж­
ны. Силами вязкости промежуточные слои жидкости приво­
дятся в такое движение, что окружная скорость их меньше 
окружной скорости Р К  на данном радиусе.

Таким образом, в жидкостном слое можно выделить ядро 
потока, окружная скорость в котором по ширине зазора  мо­
жет быть принята постоянной, и пограничные слои толщиной 
Апс вблизи корпуса и РК. На стенках корпуса и Р К  скорость, 
соответственно, Си =  0 и Си == U — соркг (рис. 2, б). Такая  мо­
дель течения справедлива при турбулентном режиме.

Ф. Ш ульц— Трунов [40] предположил, что на любом рад и у ­
се ядро потока вращается с частотой, равной половине часто­
ты вращения РК, т. е.
«ж =  « V /2- (3)

Выделим элементарный объем жидкости двумя цилиндри­
ческими поверхностями с радиусами г и г +  dr  (рис. 2, а) и 
двумя меридиональными плоскостями, расположенными под



углом й  ф друг к другу [18]. Н а такой элемент действует цент­
робежная сила
dF  =  и)2ж rdm — со2* г2 p sd rd  <р, •

которая создает на участке dr  приращение давления 
dp ~  dFlsrd  ф =  р со2ж г dr. ,

Принимая давление р2 при выходе потока из Р К  на рад и у ­
се г2 известным, интегрированием получим давление р  на лю ­
бом радиусе:

гJ dp — р2 Р =  Р —j — 2? Г2) .
г 2

Так как сож со , , к  12, то

где U — я  Dnl60 =  со рк г — окруж ная скорость. '
Окончательно имеем

(U22 — U2) U Г, /  г  \*1 / с .
Р =  Р2 —  Р ^ - ^ ------- =  Р2 —  -  ( —  ) I . (5)

Таким образом, давление в зазоре S  возрастает от центра 
к периферии по параболе, оно постоянно по ширине зазора  и 
не зависит от его формы. Чем больше частоты <орк и сож , тем 

круче парабола и больше разность давлений на ободе и у 
центра РК.

А. А. Ломакин учел влияние утечек V через уплотнения 
Ц Б Н  на распределение давления р (г)  [14]. Картина течения 
с учетом утечек Vy изображена на рис. 2, б, где. показано 
распределение окружных Си и радиальных- С, составляющих 
скоростей потока по произвольному цилиндрическому сечению 
зазора  между корпусом и Р К  насоса.

А. А. Ломакин составил уравнение моментов количества 
движения для системы частиц, расположенных в рассматри­
ваемом слое толщиной dr, и вывел уравнение, определяющее 
движение жидкости в зазоре 5  [Я5]:
n r 2 c , { ( U ~ C u) 2—  Cu2] d r =  v y d ( C u r).  (6)

Уравнение (6) не интегрируется в общем виде, а решается 
численным методом.

Особый интерес представляют два предельных случая.

И



Первый случай — нормальная эксплуатация насоса, когда 
утечка Е у пренебрежимо мала (К у ->-0).

Тогда из уравнения (6) следует, что
( U  —  C u) 2 - C u 2 =  0.

Следовательно, Си =  UI2 и ю =  wpK/2.
Таким образом, при малой величине утечки V y в уплотне­

ниях Ц Б Н  в зазоре между Р К  и корпусом жидкость в р ащ ает­
ся как  твердое тело с частотой, равной половине частоты в р а ­
щения колеса. Эта ж е  модель течения определила уравнения 
(4) и (5) для вычисления распределения статического д авл е­
ния, действующего на внешнюю поверхность Р К  насоса.

Второй случай — значительный износ уплотнений, когда 
утечка Vy относительно велика. Принимая в первом прибли­
жении Уу—>-ос, из уравнения (6) получаем d (С и г) —  0 или 
Си г —  const, что соответствует движению жидкости по зако­
ну свободного вихря.

При большой массе вращающейся жидкости моменты тре­
ния о стенки не сказываются на законе распределения скорос­
тей в зазоре.

Распределение статического давления на наружную по­
верхность Р К  в этом случае [15]

Р = Р 2 ~ Р  ] •

Принимая С2и ** UI2 для Р К  центробежного типа с коэф ­
фициентом быстроходности ns =  60— 100, получаем:

,7)

Сравнивая формулы (5) и (7), замечаем, что при свобод­
но-вихревом движении жидкости в зазоре между корпусом и 
РК, обусловленном относительно большими утечками Kv , па­
дение давления вдоль радиуса происходит в (г2/г)2 быстрее, 
чем при движении жидкости под влиянием трения о стенки 
корпуса и вращающегося колеса.

Из уравнений (1) — (4) следует, что осевая сила R z pK про­
порциональна произведению pF  или р U22 F —  р coPK Ц Д  т. е.

Я * , .к ~ Р « &  А Д  (8)
Многочисленные теоретические исследования и экспери­

менты выявили кроме утечек через уплотнения насоса и дру- 
12



гие факторы, которые необходимо учитывать при определении 
полей давления и скоростей в зазоре 5  при расчете осевых 
усилий в ТМ.

1.3. В Л И Я Н И Е  К О Н С Т Р У К Т И В Н Ы Х ,  Т Е Х Н О Л О Г И Ч Е С К И Х
И  Р Е Ж И М Н Ы Х  Ф А К Т О Р О В  Н А  О С Е В Ы Е  С И Л Ы  В  ТМ

Форма и ширина осевого зазора.  В конструкциях Ц Б Н  и 
Ц Б К  встречаются разнообразные формы и величины зазоров 
между Р К  и корпусом. Известно, что форма зазора влияет на 
величину осевого усилия, но степень этого влияния изучена 
недостаточно [7], [38].

Разность давлений со стороны рабочего и покрывающего 
дисков наибольшая, когда Р К  сильно сдвинуто к входному се­
чению (рис. 3). Такая связь приводит к характерному измене­
нию осевого усилия (рис. 4).

Рис. 3. Проточная часть ЦБК с профилированным одноэавит- 
ковым улиточным отводом

"'Г) 0,1
Ро — давление на входе в РК.



Наименьшее суммарное осе­
вое усилие (Rzi +  Rzi) действует 
на ротор при минимальном значе­
нии S 2 и максимальном (S 2 =  
=  1 мм, Si =  10 мм). Д л я  двух 
крайних положений Р К  на валу 
осевое усилие Rz 1 может изме­
няться в 4— 7 раз [38].

Опытами установлено [7], что 
ширина зазора влияет на сред­
нюю величину статического д ав ­
ления в нем при S =  S / г2 <  0,03, 
причем это влияние резче при 
меньших S.

Конструктивный угол  лопатки 
РК- При росте угла [Ьк (см. 
рис. 3), при прочих равных усло­
виях, изменяется треугольник 
скоростей на выходе из РК. Как 
следует из теории центробежного 
колеса, это увеличивает величину 
закрутки потока и, следователь­
но, теоретический напор Н г . Н аи ­
большее осевое усилие действует 

на Р К  Ц Б К  повышенной напорности, когда Ргк >  45° [37].
Конструкция отводящего устройства. Отводящее устрой­

ство в Ц Б Н  и Ц Б К  может оформляться в виде безлопаточно- 
го диффузора и следуемых за ним улитки и конического диф ­
фузора (см. рис. 3) или в виде лопаточного диффузора, улит­
ки и конического диффузора. В одноступенчатых Ц Б Н  более 
широко применяется первая комбинация отводящих уст­
ройств. Обычно г у.,, /(((>) (см. рис. 3).

В перечисленных конструкциях отводов по-разному форми­
руются кинематика потока и распределение статических д ав ­
лений за Р К  по углу разворота ср улитки. Лопаточный дифф у­
зор обеспечивает минимальную неравномерность полей стати­
ческих давлений и осевых усилий, а такж е сводит к  минималь­
ной величине и радиальную силу R ]yiA [23], [37].

Установлено [23], что давления р пр и р л (рис. 3) для двух 
точек, имеющих одинаковые полярные координаты г, ср, неоди­
наковы, т. е. р пр (г, ср) ф р л (г, ф), включая и окружность г2, 
а закономерность изменения давления в зазоре вдоль радиуса 
колеса, выраженная соотношением (4), не подтверждается 8

Рис. 4. Влияние величин осевых 
зазо р о в  м еж ду дискам и Р К  и 
корпусом на осевые усилия, 
действую щ ие на ротор Ц Б К :
1) S i =  2,5 мм, S 2 =  8,5 мм;
2) S i =  6 мм, S 2 =  5 мм; 

3) 5 ! =  10 мм, S 2 — 1 мм



эксперименте даЖе При минимальных утечках через уплот­
нения.

Таким образом, осевые силы, действующие на Р К  справа и 
слева (рис. 3),  не будут равными.

Кроме того, если имеется различная окружная неравно­
мерность статических давлений потока справа и слева от Р К  
на любом радиусе г, то осевые силы, действующие на ротор, 
приводятся к результирующей R z, приложенной внецентренно, 
параллельно оси вала  (рис. 5). Она вызывает изгибающие мо­
менты М х, М у и М  =  У  М х2 +  М у2.

Шероховатость по­
верхностей Р К  и корпу­
са. Поверхности дисков 
Р К  и корпусов, как 
правило, выполняются 
с разной шерохова­
тостью. Если для дис­
ков Р К  характерны 5—
7 классы шероховатос­
ти поверхности, то для 
поверхностей корпу­
сов— 5-й класс н ниже.

Повышение шерохо­
ватости диска Р К  спо­
собствует возрастанию 
частоты вращения ж и д ­
кости в зазоре, при 
этом увеличивается пе­
репад статического д ав ­
ления вдоль радиуса 
РК, изменяется осевое усилие, действующее на ротор ТМ [18].

Идея повышенной искусственной шероховатости для управ­
ления величиной осевого усилия нашла воплощение в кон­
струкциях с радиальными ребрами на рабочем диске колеса и 
неподвижными ребрами на корпусе у покрывающего диска 
[9], [29], но при этом отмечено увеличение затраченной мощ­
ности насоса.

Режим течения в осевом зазоре. Течение жидкости в за зо ­
ре между диском Р К  и корпусом ТМ, характеризуемое числом 
Рейнольдса R c= = r22o)/v, определяет силовое воздействие по­
тока на ротор.

К ак указывалось выше, осевое усилие Rz, действующее на

Рис. 5. Усилия, действую щ ие на ротор 
Ц Б К  при нссиммстрин потока вокруг 
РК : 1 — покрывной диск; 2—лопатки



РК, пропорционально произведению рм-рк D2A. Соотношением 
(8) можно пользоваться при моделировании и пересчете ре­
зультатов экспериментов по измерению осевой силы R z в ТМ. 
При этом необходимо оценивать и числа Re на д о д е л и  и нату­
ре (желательно, чтобы Re„ ~  Re„ ).

Опытами доказано, например, что при ламинарном реж и ­
ме течения в зазоре 5  нарушается пропорциональность вели­
чины осевого усилия R z, действующего на Р К  ТМ, квадрату 
частоты вращения (при D2 =  const) [12].

Число М потока в осевом зазоре. При перекачивании р а з ­
личных газообразных сред высокооборотными Ц Б К  важное 
значение приобретает учет числа М потока в зазоре между 
РК. и корпусом. Связано это с пересчетом величин осевых уси­
лий, полученных экспериментально на моделях, на вновь про­
ектируемую ТМ.

Число М  определяется как  отношение
М =  Uа/а,
где U2 — окружная скорость на наружном диаметре РК;

а — скорость звука при соответствующих условиях на пе­
риферии.

Исследование [37] влияния числа М  на осевую силу, дей­
ствующую на ротор Ц БК , показало, что осевое усилие R z2 
увеличивается с ростом М, при этом на повышенных окруж ­
ных скоростях происходит более резкое изменение осевого 
усилия по расходу газа через РК-

Так, для исследованного Р К  с конструктивным углом 
гг* =  32° на выходе
R z2 »  1,01 М 2 R о (А?,,, =  R z2o при М  «  0);

для колеса с Ргк =  90° влияние М на осевое усилие растет;
А' > ^  1,03 М 2 Rz2a

Таким образом, осевое усилие зависит от числа М потока в 
зазоре, на что необходимо обращать внимание при проектиро­
вании и испытании ТМ.

Н аправление течения в осевом зазоре. В одноступенчатом 
Ц Б Н  (см. рис. 2, а) жидкость в зазоре между корпусом и Р К  
течет от периферии к центру. В многоступенчатом насосе р еа­
лизуется течение и от центра к периферии.

Н аправление течения в зазоре оказывает существенное 
влияние на распределение окружных скоростей и статических
давлений.___________________________________________________ _



Н а рис. 6 показаны распределения окружных скоростей 
потока в зазоре между гладким тонким диском, вращающимся 
с частотой со, и корпусом [26]. Ж идкость подводится к центру 
( V 1 =7̂ = 0) или к периферии (У2=^0) без предварительной з а ­
крутки.

Рис. 6. Профили окружных скоростей в зазоре  
м еж ду вращающимся диском и корпусом:

1) — ’ =  0 ,8 ; 2 ) —  =  0 ,6; О —  к ,  =  У2 =  0 ,<2 >2 
А  — течение от центра к периферии; □  — тече­

ние от периферии к центру

При V\ =  V2 — 0 экспериментально найденное распределе­
ние окружных скоростей по ширине зазора 5  и радиуса диска 
свидетельствует о том, что имеется резко выделенное ядро по­
тока с почти постоянной по ширине зазора окружной ско­
ростью на любом радиусе. При 1П =#= 0, Уг =  0 закрутка пото­
ка, согласно опыту, становится меньше.

Если течение в зазоре направлено от периферии к центру 
(Уг¥= 0, Kj =  0), то закрутка потока увеличивается по срав­
нению со случаем течения от центра к периферии [27].



Изменение закрутки жидкости в зазоре между Р К  и корпу­
сом в Ц Б Н  приводит к изменению распределения статических 
давлений, действующих на внешние поверхности РК- Большей 
закрутке потока в зазоре соответствует меньшее статическое 
давление и, следовательно, меньшая осевая сила, действую­
щая на РК.

Расход через осевой зазор. Из теоретического исследова­
ния А. А. Ломакина [14] следует, что при прочих равных усло­
виях увеличение расхода через осевой зазор между корпусом 
и Р К  приводит к уменьшению закрутки потока в зазоре и к 
соответствующему возрастанию статического давления и осе-

Экспериментальные ис­
следования подтверждают 
этот вывод [20], |35]. Н апри­
мер, рис. 7 иллюстрирует 
уменьшение величины юж в 
зазоре S при увеличении 
расхода V y [35].

Закрутка потока на вы­
ходе из Р К . Величина з а ­
крутки потока на периферии 
осевого зазора, влияет на 
распределение давления в 
зазоре между Р К  и корпу­
сом Ц Б Н  J2], [6], [7], [18]. Н а 
выходе из Р К  поток имеет 
окружную скорость С2и, а 
на начальной окружности 
D 3 (см. рис. 3) отводящего 

устройства — Сзи, отличную от С2и (С3и< С 2и) .
Н а рис. 8 показано влияние закрутки потока С2и на р ас ­

пределение перепада давления по радиусу диска Р К  (поток 
течет от периферии к центру) [б]. Видно, что увеличение з а ­
крутки потока вызывает более быстрое падение давления 
вдоль радиуса.

В работе |7] дано общее выражение для угловой скорости 
жидкости со* в зазоре 5 о 'ж =  <Врк/ |  при нулевых утечках, в ко­
тором константа |  определяется по рис. 9 в зависимости от ве­
личины параметров С3и и S у  Re.

Режим работы турбомашины. Зависимость осевой силы от

Рис. 7. Влияние расходного течения 
Т’у от центра к периферии диска на 
величину угловой скорости жидкости  
при различных осевых зазорах S и 
г

~— = 0 ,8 7 :  1—5 соответствуют S  =  

=  0,0202; 0,0404; 0,0505; 0,101; 0,253



Рис. 8- И зм енение давлени я вдоль радиуса диска Р К  в з а ­
висимости от величины закрутки  С2И на периферии осевого

*̂2 и
за зо р а  при V у =  2,5-10 3 м3/с: 1— 5 соответствую т =

=  0,45; 0,4; 0,3; 0,2; 0

о



Рис. 9. Зависим ость коэф ф ициента 5 от ок­
руж ной скорости на периферии осевого за - 

С2ц S
зо р а  С3и =  ~ щ  , ш ирины за зо р а  S  =  —  и

числа Рейнольдса Re =  о>г22/ч : 1—7 соот­
ветствую т Сзи= 0 ,3 ; 0,5; 0,7; 0,9; 1,1; 1,3; 1,5
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расхода компонента в любой ТМ позволяет оценить влияние 
эксплуатационных режимов на нагруженность опор. При по­
ниженных расходах Р К  Ц Б Н  или Ц Б К  начинает работать 
парциально, т. е. только на части окружности/колеса расход 
направлен в отводящее устройство, а на остальной дуге р ас ­
ход направлен из отвода в РК. Это приводит к возникновению 
неравномерности полей давлений в окружном направлении, 
что уже отмечалось выше, и к соответствующему изменению 
осевых и радиальных усилий. Нарушение окружной симмет­
рии давлений происходит и при расходах, больших опти­
мальных. В этом случае в Ц Б Н  при недостаточном давлении 
на входе в Р К  может начаться кавитация, что такж е изменя­
ет картину силового взаимодействия потока и РК.

Существуют расчетные способы определения осевой силы 
в центробежных насосах при изменении расхода [5], в основ­
ном ж е такую характеристику получают экспериментально.

Опытные зависимости R z =  f  ( V ) для Ц Б Н  с различными 
конструкциями Р К  (рис. 10) приводятся в монографии [29].

В шнековых преднасосах Д Л А  суммарное осевое усилие, 
как правило, ниже, чем в высоконапорных Ц БН . Однако фор­
ма характеристик A p =  f ( V )  в области V <  Vonr для них 
разная  (сравните рис. 10 и 11). Напор шнека возрастает при 
малом расходе V почти в два раза  по сравнению с режимом 
1 7=  17опт . Поэтому и осевое усилие, пропорциональное pH D25, 
увеличивается также в два раза. Отсюда следует, что при 
пуске такого насоса следует ожидать роста осевого усилия, 
действующего на подшипник, а при «пушечном» запуске дви­
гателя с осевыми преднасосами возможны ударные осевые 
нагрузки на упорный подшипник ротора. Следовательно, при 
проектировании осевого насоса необходимо рассчитывать осе­
вое усилие и для момента пуска.

В заключение отметим, что характеристика Rz==f ( V , сорк) 
для большинства ТМ определяется экспериментально.



Г л а в а  2

Р А С Ч Е Т  О С Е В Ы Х  С И Л  В Т У Р Б О М А Ш И Н А Х

2.1. О С Е В Ы Е  Н А С О С Ы

В Д Л А  осевые насосы (ОН) применяются в качестве под­
качивающих (преднасосы) и основных [4].

Преднасосы обычно выполняются в виде шнека — осевого 
колеса с лопаточным венцом, образованным винтовой поверх­
ностью (рис. 12), а основные О Н — но типу многоступенчатых 
осевых компрессоров ГТД.

Расчет осевого усилия в ОН для назначенного режима про­
водится при следующих исходных данных:

Рис. 12. К расчету осевого усилия, действующего на 
опору ротора шнекового преднасоса



1. Заданы  геометрические размеры поверхностей ротора, 
на которые действует статическое давление компонента в осе­
вом направлении.

2. Известны величины статических давлений на входе р\ и 
выходе р 2 из Р К  и треугольники скоростей на входе и выходе 
на расчетном диаметре; в многоступенчатом ОН известны 
аналогичные параметры для сечений за каждым лопаточным 
венцом.

3. При детальном расчете осевого усилия назначены р ас­
пределения указанных выше параметров по высоте лопаточ ­
ных венцов.

Рассмотрим осевой преднасос с одной ступенью в виде 
шнека (рис. 12). Осевое усилие, действующее на ротор насоса, 
определяется в следующей последовательности.

1. Выделяем контрольную поверхность ротора, на которую 
действуют осевые усилия (пунктир на рис. 12).

2. Определяем осевое усилие R z\ =  р\ F\ со стороны входа
в шнек, где F\ — Ошн — при консольном расположении шне­

ка; Fi =  -£ -(/?Шн — d'tii) —- при радиальном входе компонента 
в шнек.

3. Вычисляем усилие Rz2 =  -т-(ОшН — dy) р2 со стороны вы ­
хода из шнека ( d ŷ 'r fBT2) ); здесь p2 =  Pi +  р # Стшн > а вели­
чина

Н С Т  Ш И  “  Й г  ш н  Н Т  ШИ 0 2 ^ / 2 ,  ( 9 '

г д е # тшн — теоретический напор шнека; p™,, — гидравличе­
ский к.п.д. шнека; С2 — абсолютная скорость компонента на 
выходе из шнека.

Если известно расчетное пли экспериментальное распре­
деление статического давления р 2 вдоль радиуса на выходе из 
шнека, то осевое усилие определяем численным или графиче­
ским интегрированием:

#22 =  2 я  \ Pi (г)  г dr.
(,-г< т 3

4. Находим осевое усилие, вызванное изменением количе­
ства движения компонента в осевом направлении:
# 2ДИ.1 =  т  (С 2г — с 1г).



5. Вычисляем суммарное осевое усилие, действующее на 
ротор насоса (с учетом знаков составляющих):

^ ? z u m = = ^ z l  RzT. R zn w n  • ( Ю )

6. По величине суммарного осевого усилия с учетом уси­
лия от привода ОН определяем необходимость создания р а з ­
грузочного устройства, так как |/?гш„ | не долж на превышать 
несущую способность выбранного по каталогу радиально- 
упорного подшипника.

Рассмотрим многоступенчатый ОН (рис. 13) со ступенями, 
спрофилированными по закону Cwr =  const и D2, d BT — const.

Осевую силу ^ гщ„ , действующую на упорный подшипник 
от предвключенного шнека, вычисляем по вышеизложенной 
методике.

Осевую силу, действующую на элементы ротора многосту­
пенчатого ОН, определяем следующим образом.

1. Выделяем контрольную поверхность ротора, на которую 
действуют осевые усилия: лопаточные венцы, поверхности 
дисков Р К  первой и последней ступеней (пунктир на рис. 13).

2. Если распределение статических давлений по тракту 
ОН  задано для среднего диаметра D cp =  (D2 + d m )/2, то 
осевое усилие от перепада давления, действующее на лопа­
точный венец любой ступени, приближенно определяем по со­
отношению

где Д pi = p 2i — рц  — повышение статического давления на 
вращаю щемся венце ступени насоса; 

i — номер ступени.
Допускается и другое соотношение: _ _

=  К D tp / РлД  р *  ,

где / — (D% — d BT ) /2  —  высота лопатки ступени;
СрЛ1=  1 — кинематическая степень реактивностиjL U 2

лопаточного венца ступени на ди ам ет ­
ре Д .р;

А р *  =  1] г/ р ( С2иi U2 — C|Ui Ui) — перепад давления на л о п а­
точном венце ступени, определенный по теоретическому напо­
ру # т/ для ступени.

Д ля  использования последнего соотношения долж ны  быть 
определены кинематические параметры потока (Си, U) вдоль
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гидравлического тракта на Диаметре DcР . Если компонент — 
сж им аемая среда, то необходимо иметь и аналогичное распре- 
деление плотности р. Д л я  жидкого водорода ( Е # 2), например, 
в подобных случаях следует использовать известные методы 
расчета процесса сжатия с помощью i—s диаграммы [22].

Если известны распределения статических давлений вдоль 
радиуса на всех лопаточных венцах, то осевое усилие, действу­
ющее на лопатку, определяем интегрированием*:

3. Находим суммарное осевое усилие, действующее на ло ­
паточные венцы всех п ступеней ОН:

I ~П

4. Осевое усилие, действующее на поверхность диска РК  
первой ступени ОН со стороны входа, определяем с учетом 
вращения компонента в зазоре между корпусом и диском РК. 
К ак указывалось выше, при малой величине радиального рас ­
хода r v;. о»ж =  <•>,* /2. Тогда искомое осевое усилие определя­
ем с учетом соотношения (4):

где Гу'\-/у> — радиусы уплотнений первой ступени (см. рис. 13); 
р г , — статическое давление в разгрузочной камере на 

радиусе гу2;
U yi, U y2— окружные скорости на соответствующих радиу­

сах.
В данном случае действительная эпюра р у2 — р (г) зам ене­

на постоянным распределением р у2-— р (г =  гср ), где г ср =  
=  (гУ1 +  г у2)/2.

Полость, образованная поверхностью диска Р К  первой 
ступени и корпусом, является разгрузочной. Д авление р у2 
в ней выше, чем на входе в первую ступень. Чтобы -поддержи­
вать повышенное давление р у> , необходимо выполнить два 
уплотнения — у втулки на диаметре d yX и на периферии диска 
на диаметре clr  (см. рис. 13). Подвод компонента высокого

* Возм ожно использование соотношений (12) и (13).

Г.2

i - 1



давления в разгрузочную полость может быть осуществлен 
путем отбора из промежуточной ступени ОН, при этом внеш­
ний переброс по сравнению с подводом через внутреннюю 
полость ротора выгоднее из-за отсутствия потерь *ка дисковое 
трение (см. рис. 13). Таким образом,

РуЧ Р I! ^  Р еп  )

где р 0Тб — давление в месте отбора компонента в разгрузоч­
ную полость;

^  Penny — гидравлическое сопротивление на участке от места 
отбора до разгрузочной полости.

Давление рогб подбираем, исходя из допускаемой величи­
ны суммарного осевого усилия, действующего на упорный 
подшипник.

5. Вычисляем осевое усилие, действующее на кольцевую 
поверхность, находящуюся выше уплотнения с dy2:

R z ‘2 "  Л  ( г  в т  Т у о )  Р п -

6. Определяем осевое усилие, действующее на кольцевую 
поверхность, находящуюся выше уплотнения с dy3-

R z z  =  я  (Vвт —  Гуз)  P i  VI-

При известных распределениях статических давлений вдоль 
радиуса лопаточных венцов величины р п  и p2vi в формулах 
для определения R z2 и R z3 следует брать для втулочных сече­
нии, т. е. Ри =  Р) ВТ I- р-2 V I  -  рч or V I  (см. рис. 13).

7. Определяем осевое усилие, действующее на поверхность 
диска Р К  последней VI ступени со стороны выхода. Принима­
ем, что в зазоре между диском Р К  и корпусом и)ж=о>рк/2. 
Тогда
п  /  2 2 у | УуЯ —  U y 4 )
R z4 -  Я (Г у3 — Г у ,) (  Р у3 —  р  j-g   )  ,

где гуз, гу4 — радиусы уплотнений на диске Р К  последней сту­
пени;

р уз — статическое давление в полости между корпусом 
и диском Р К  последней ступени на радиусе гуз, 
его величина определяется по известным п ар а ­
метрам уплотнения с радиусом г у3 и величине 
утечки Г vi (см. рис. 13); 

б/уз, U у4 — окружные скорости на соответствующих радиу­
сах.



8. Находим динамическую составляющую осевого усилия, 
действующую на лопаточный венец каждой ступени насоса:

^глин^ =  dl (Сгг. С 1: )•

При известных распределениях С Д . (г),  Со*. (г)  интегриро­
ванием определяем осевое усилие: 

г,

R z дин; ■= ] A tn> [С2г. ( г ) —  С и .  (г )]  dr,
г в т

где A thi — расход компонента в элементарных венцах, на ко­
торые разделена лопатка РК.

9. Вычисляем суммарную динамическую составляющую 
осевого усилия:

I =11
R V  RJ'Z ДНИ Az ДИН; *

/*=1
10. Определяем суммарную величину осевого усилия, дей­

ствующего на ротор многоступенчатого ОН:

R* =  R* +  R* -  R, ш„ -  Ra -  Rz 4 - R z  л -  Rz л....- (И)
11. Если известно осевое усилие от привода ОН, то вычис­

ляем осевую силу, действующую на радиально-упорный под­
шипник агрегата в целом. По ее величине можно оценить р а ­
ботоспособность и ресурс шарикоподшипниковой опоры. Р а с ­
чет Rz н можно повторить для любого режима, если известны 
необходимые исходные данные.

2.2. О С Е В Ы Е  К О М П Р Е С С О Р Ы

Рассмотрим типичную конструкцию осевого компрессора 
авиационного ГТД (рис. 14), осевое усилие для которого рас­
считываем при следующих исходных данных.

1. Назначен расчетный режим компрессора.
2. Известны распределения статических давлений р (г)  и 

осевых скоростей Сг (г)  для всех лопаточных венцов, т. е. для 
направляющих аппаратов (НА) и РК* [39].

* Расчет осевого усилия по известным параметрам на среднем радиусе 
лопаточных венцов весьма неточен и может быть использован в первом при­
ближении. Методика такого расчета изложена применительно к осевым на­
сосам.
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3. Известна величина статического давления р \  в р а з ­
грузочной полости компрессора (полость А на рис. 14).

4. Заданы  геометрические размеры поверхностей ротора, 
на которые действует статическое давление воздуха в осевом 
направлении.

Расчет осевого усилия для элементов ротора производится 
в следующей последовательности.

1. Выделяем контрольную поверхность ротора, на которую 
действуют осевые усилия (пунктир на рис. 14).

2. Определяем осевое усилие, действующее на лопаточные 
венцы Р К  компрессора. С этой целью рассматриваем ступень 
компрессора (рис. 15), которую разбиваем сечениями на ряд 
кольцевых элементов высотой Д г,- =  г, + 1 — /р. На текущем р а ­
диусе л- известны: pi и р 2— величины статических давлений 
на входе и выходе из лопатки (р2>  P i ) ; СЛг и С2.г — осевые 
составляющие абсолютных скоростей потока в соответствую­

щие. 15. К расчету осевого усилия, действующего на лопатку 
РК осевого компрессора



щих сечениях (Ciz ^  С2г); pi и р2 — плотности воздуха в соот­
ветствующих сечениях (р2 >  pi).

Элементарное осевое усилие, действующее на лопаточный 
венец Р К  компрессора, записанное для любого выделенного 
элемента j, определяется выражением

д  R z n j  = 2 7 i f c i ' j  Д  Л - р  j  [ Р с р у  ^ г е р у  ( ^ 2 z c p j  С 1 гср у)  “Ь  [ P l c p j  / ’ i e p y ) ] .

где гч [ Псо,ср.- I г,, Й/2, Д г, р  =  (Д r ,y ! Дг,-)/2,
( 12)

а остальные параметры определяются следующими соотноше 
ниями (см. рис. 15):

CJП е р ,  =  { г и  ■ Г и  : 0 / 2 , ' г с р . P-’-ePi +  C 2cPH.l)/2,

r 2ср, ~  (r 2/ 1 П ж ) / ” ! С гСр; — ( С , ... ] 2,

д П , =  г н + 1 -  г 1;, с
Д Го, ■Ли,
Р с р /  1Рср,-  г  Рср  / м ) / 2

7 ИЛп-И

|(PcJ

Рсрг = (P u  ! Р2/ ) /2 ,

P cpf+ l =■- (р !Н 1  т Р2/ +  |) /  2 ;

^ 1 г с р у  ~  ( P l z i  +  ^ t z i + l V ^ i

C?zcpj  — С , . ! С2гг+1)/2,

P l c p j  —  ( P l c p i  ~ Ь  P l c p i + \ V 2 >  

P b p j  =  ( Р г с р г  +  P i  cP / + , ) / 2 .

( 1 3 )

Во всех выражениях t =  1, 2, 3, ..., я, где я —количество 
сечений, на которые разбит лопаточный венец; j  — i — 1, ..., 
я — 1 — номер кольцевого элемента между сечениями i ц 
i +  1.

Таким образом, принято осреднение параметров .между 
сечениями 1 — 1, 2—2 и i, i +  1.

Осевое усилие, действующее на лопаточный венец k-ii сту­
пени,

j п—1 

^ гЛк ~  ^  b R z i j -

При числе яг ступеней в осевом компрессоре суммарное 
осевое усилие, приложенное к лопаточной части компрессора,

к—ГП
R z л =  2  /Г<ч  •

л = 1
Величину / ? г д л я  любого лопаточного венца Р К  компрес­

сора можно вычислить на ЭВМ или методом графического ин­
тегрирования, ОI



S. Находим осевое усилие, действующее на поверхности 
дисков РК, находящихся справа и слева от НА k -й ступени 
(рис. 16)

h R ' [j ^-Д, =  ~4~ [(^ ВТ ВХ ; j D y 2m) PlBTi^i  

(/Звтвых^ - &У?т) Р2лт1 ] ,

где D aTBKl+v D BTBblx[. Dy2m — диаметры втулок и лабиринт­
ных уплотнений НА;

Plan 4_i > Р ’вт/ — давления во втулочных сечени- 
ниях РК;

1,1 Л- 1 — сечения на входе в НА и выхо­
де из НА k-fi  ступени. 

Величины Pibt}+i и р2т1 известны из расчета парам ет­
ров лопаточных венцов вдоль радиуса.

4. Вычисляем суммарное осевое усилие, действующее на 
поверхности дисков РК, находящихся справа и слева от НА 
всех ступеней, кроме последней:

k — т — 1

^ гл ~  —  * » «  • 
к ~  1

5. Определяем осевое усилие, действующее на поверхность 
диска Р К  первой ступени компрессора со стороны входа:

Rzl =  (jDibtI Dyi) Р\вт1 ,

где D i ,n i — диаметр Р К  первой ступени компрессора на вхо­
де во втулочном сечении;

D yi — диаметр уплотнения в районе радиально-упорно­
го подшипника (см. рис. 14);

Pi BTI — давление во втулочном сечении Р К  первой ступе­
ни компрессора на входе.

6. Определяем осевое усилие, действующее на поверхность 
диска Р К  последней VI ступени компрессора, ограниченную 
диаметрами -D2btyi и  D y3 (см. рис. 14):

R z 2 ~  ( D j b t V I  “  О  . ;) P ie r  . ! ■

где P2btvi — давление во втулочном сечении Р К  последней 
ступени компрессора на выходе.





?. Находим осевое усилие, действующее на поверхность 
диска Р К  последней ступени компрессора, ограниченную д и а ­
метрами £)у3 и D  у4 :

Rzs =  ~%~(Dy3 — О уд р х ,

где р а — давление в разгрузочной полости А (см. рис. 14).
В рассматриваемом компрессоре уменьшение суммарной 

осевой силы достигнуто за счет снижения давления в разгру­
зочной полости А, поэтому предусмотрено ее соединение внеш­
ним каналом с областью пониженного давления, например, за 
II РК.

8. Вычисляем суммарное осевое усилие, действующее на 
упорный подшипник ротора компрессора:

R zk — Rz l  J i R z s ~  Rzii —  R z2 —  P z 3- (14 )
К ак правило, осевое усилие RZK направлено в сторону 

входа в компрессор.
Величину Р 2К подобным образом определяем и для других 

режимов компрессора.
Рассмотренная методика не носит универсального характе­

ра, так как  конструкции осевых компрессоров весьма различ­
ны, но она содержит все основные элементы подобного р ас­
чета.

2.3. Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Е  Н А С О С Ы

В Д Л А  Ц Б Н  имеют разнообразные конструктивные испол­
нения. В настоящее время широко применяются конструкции 
Ц Б Н  с предвключенным шнеком, поэтому такой насос назы ва­
ют шнекоцентробежным (Ш Ц Б Н ) [,7], [22]. Ш Ц Б Н  обеспечи­
вает работу ТНА при относительно малых входных давлени­
ях, что позволяет снизить вес топливных баков. Ц Б Н , как  п ра­
вило, имеют Р К  закрытого типа, что способствует высокому 
к.п.д. Однако встречаются конструкции Ц Б Н  с полуоткрытым 
РК, лопатки которого могут иметь более совершенную аэроди­
намическую форму, более высокий класс шероховатости по­
верхностей. В авиационных Ц Б Н  нашли применение Р К  от­
крытого типа, которые имеют невысокий к.п.д., но технологи­
чески весьма просты.

Рассмотрим методики расчета осевого усилия в Ц Б Н  и 
Ш Ц Б Н  со всеми типами РК.

Ш Ц Б Н  с закрытым РК. Пример конструкции одноступен­
чатого Ш Ц Б Н  с Р К  закрытого типа представлен на рис. 17. 
34



Определение суммарного осевого усилия в Ш Ц Б Н  проводим 
после гидродинамического расчета для режима максимально­
го к.п.д. (основной расчетный режим).  Поэтому справедливы 
те положения, которые сформулированы для обеспечения 
возможности расчета осевого усилия в ОН.

Рис. 17. К  расчет;1 осевого усилия в Ш Ц Б Н

Расчет  ведем в следующей последовательности.
1, Выделяем контрольную поверхность ротора, на которую 

действует осевое усилие (пунктир на рис. 17).
■ 2. Определяем осевое усилие, действующее на ротор при 

входе компонента в предвключенный шнек*:

R z \  =  ( О Г ш .  —  с / в )  Р\ '■

3. Вычисляем осевое усилие, действующее на торец перед­
него покрывного диска РК:

R z 2  =  ( О д  — D L )  ( P v  ф- р/Усг шн):

где в ел и ч и н а /7 спин определяется по соотношению (9).

* Индексы параметров соответствуют обозначениям, принятым в посо­
бии [3]. , 35



4. Осевое усилие, действующее на поверхности переднего 
и заднего покрывных дисков РК, определяем двумя спосо­
бами.

4.1. Д л я  простоты принимаем, что в зазоре между корпу­
сом и дисками Р К  сож =  «>рк /2. Тогда

где pi — статическое давление на срезе РК;
U2, U у1. U y2 — окружные скорости ротора на соответствую­
щих диаметрах.

4.2. Полагаем, что расход компонента через разгрузочные 
отверстия на заднем покрывном диске Р К  (см. рис. 17) равен 
утечке V у2 через уплотнение, расположенное на бурте по­
крывного диска, т. е. заменяем равенство

где 17,з— расход компонента на смазку и охлаждение под­
шипника, приближенным соотношением
V q ~  V У2-

Д а ж е  при £>vl — D r , перепады статического давления на 
уплотнениях не равны ( А р у1 Ф А  Руг), так как в разгрузочной 
полости А (см. рис. 17) давление р л  выше давления Рг- за  
шнеком на величину гидравлических потерь на вращающихся 
отверстиях А р 0.
Однако в первом приближении принимаем

переднего и заднего дисков РК, соответственно; р.у — коэффи­
циент расхода.

4.3. Определяем гидравлические потери на вращающихся 
разгрузочных отв ер с ти я х :

(15а)

(15)

К о   V y 2 Г у з , (16)

(17)

где 6 у j, 5V> — радиальные зазоры в уплотнениях на буртах

9



где F0 =  zF =  z-^~ d02 — суммарная площадь разгрузочных от­
верстий (z  — число отверстий, d0 — диаметр отверстий); 
Но — коэффициент расхода для вращающихся отверстий.

. / / /  \ *
Величину цо =  5 )  находим по рис. 18 [24],

где U0 — окружная скорость ротора на диаметре центров р а з ­
грузочных отверстий Д : 0;

С 0 == ~  — скорость истечения жидкости через отверстия;
'' о

S  — ширина разгрузочной камеры перед входом в отвер­
стие.

При UQIC0 сД 2,5 лучше использовать зависимости для цо 
из работы [21].

4.4. Вычисляем статическое давление в разгрузочной по­
лости на диаметре Da0:
Рвх о =  Ру +  А р 0. (19)

Рис. 18. Зависим ость Ио =  /  ; рур)

для  вращ аю щ ихся отверстий со скруг­
ленными кром кам и (r0/d 0 — 0 ,23); 1— 3

S
соответствуют ~т~ — 1,0; 0,336; 0,10“О



4.5. Определяем статические давления на входе в уплотне­
ние и выходе из него, соответственно:

U2* - V \ ,
Р у2 вх Р 2 Р g >

I и ‘у2 -  и °2Ру2 вых — / в̂х о I Р g •

П ерепад давлений на уплотнении 

Д А с  —  Р у 2 вх —  Р у 2т х  •

4.Г). Уточняем величину утечки:

9  У2 -  н у2 *  D ya оу2 ] / .  (2 0 )

Величину ц у2 определяем в зависимости от типа уплотне­
ния по [3].

4.7. Если величина УУ2 мало отличается (менее чем на 
3—4% ) от принятой ранее в п. 4.2, то переходим к расчету 
осевого усилия Rzb, в противном случае повторяем расчет, на­
чиная с п. 4.3.

4.8. Определяем осевое усилие:

Rzb = - f  ( D h  -  Оуз) [ру2 вых - р  — Г6Щ  .

где D Уз — диаметр уплотнения, регламентирующего величину 
расхода компонента Уу3,

U уз— окружная скорость на диаметре П у3-
5. Проводим уточненный расчет осевых усилий Rzз, Rz4 и 
с учетом влияния величины закрутки потока Сзи, величии 

утечек Ё у1 , Ё у2 через уплотнение переднего и заднего дисков 
и направления их течения.

5.1. Определяем статическое давление на диаметре D yl , 
т. е. при входе в уплотнение переднего диска:

v \ - u l ,
Ру\ - = Р2 \

5.2. Предварительно определяем величину утечки V у\ по 
формуле

С , ,  =  : м « Д , Л ,  У — г 1 ’



где А ру|  =  jbyi -  P r  — перепа д статического дав лен ия ,  р 2,
=  P i '+ 'p H стшп(см. п. 3);  цу1 — коэффициент расхода .

5.3. Вычисляем величину осевого усилия R z3 с учетом вели­
чины утечки Ку1, направленной от периферии к центру [6], [7]:

R *a =  -J- (D2* - D 2y l ) р2 - А ,  

где Л =  2 я  г22 [ (1,96 р — 1)(р2 — р ;  )
г 1 V ryi«=o,8o;

— (2,3 р гу1— 1) X {рг —  р
гп

+  0,067 (р2 —  р
ryI - osr, ) J'

при г у, <  0,85;

А =  42 r221 р2 — Р-
ryi™0,8f

при г у1 X- 0,85;
у, =  1У2; V у, -  /О., /2; г у1 -  Гу1//м.

) [(1 — Гу 1)/2 — (1 — г yi) /3 |

(21)

Разности давлении (р2- [> - \, ( P i  />- ) определяем
V ' Ovlj \ гу| —0.85/

но соотношениям 

Pi Р -  —  р  U 22 k Y е х р  2 ,3  ( «  % -  +  р  г У1 \  п р и  г  v, < 0 , 8 5 ;Tyi \ U 2 J

р2 — р- =  р (Д.2 &у ехр 2,3
ГУ1

+  0,85 р ] при г у1 =  0,85;

Р2 ■р - =  6,67 (р2 — р - ) (1 —-ГуО При r vi >  0,85.
Гу1 V 'уТ-лхр

( 2 2 )
Коэффициенты а, |3, /гу =  / { V y /шрк г23) определяем по рис. 19.

В соотношениях системы (22) используется как значимый 
параметр закрутка потока на периферии осевого зазора С3„, 
величину которой принимаем равной величине закрутки пото­
ка на начальной окружности улиточного отвода насоса [7]. В 
общем случае С-Ли не равна закрутке на выходе из РК  С.ы 
(см. рис. 3).

Осредненное значение величины Сяи для режима V =  V/ 0„T 
можно определить по соотношению |,71
С,,и  «  ( 0 , 7 5 - т -  0,85) С , „ .  (23)

При расчете осевого усилия R zS в некоторых случаях ис­
пользуют вместо С3„ скорость С2» [22], однако обязательным



Рис. 19. Зависим ость коэф ф ициентов а, В и k y от величины утечек через 
осевой за зо р  м еж ду  диском Р К  и корпусом Ц Б Н

условием при этом долж на быть идентичность расчета для пе­
реднего п заднего покрывных дисков.

При определении коэффициентов а, |3 и k y по рис. 19 вна­
чале используем величину утечки Уу1, вычисленную прибли­
женно, для случая 01 ж — l'V  /2. После первого вычисления 
разности (р -2 — р -  ) по соотношениям системы (2 2 ), уточнив
А р У1 , определяем новое значение Йу1, т. е. ведем расчет ите­
рациями до тех пор, пока предыдущее и последующее значе­
ния V у1 будут отличаться не более, чем на (3—4)% - Обычно 
хватает двух— трех приближений. По окончательной величине 
утечки V у1 определяем осевое усилие R :->. Вычисление по при­
веденному алгоритму сложнее, чем по соотношению (15), по­
этому желательно расчет автоматизировать.

При определении комплекса V’yl/o>pKr23 величина его даж е  
в первом приближении может быть настолько мала, что ис­
пользовать графики а, |3, k y = f  ( F yi/topK г23)  становится не­
целесообразно.

Тогда величину А (см. п. 5.3) определяем по формуле [7] 

A  =  p U22r22 4 - [  ( l - r 2y l ) / 2 - ( l - r 4ylV4] , (24)



где |  =  <йрк/юж находим по рис. 9.
5.4. Определяем в первом приближении величину утечки 

V у2 по соотношению (17).
5.5. Вычисляем гидравлические потери А  р 0 на вращ аю ­

щихся разгрузочных отверстиях по соотношению (18).
5.6. Определяем статическое давление р вх 0 в разгрузоч­

ной полости А (см. рис. 17) на диаметре D,lo по соотноше­
нию (19).

5.7. Находим статическое давление жидкости на входе в 
уплотнение на бурте заднего диска РК:

Pyi ах =  p 2 —  p u 22ky  exp 2 ,3 (а -щ  +  рг у2) при r y2- = r y2 /г2 <  0,85;

Р у 2 вх =  р 2  — Р k y  exp 2,3 (с +  0,85 р) при гу2 =  0,85;

Ру2 вх =  Р 2 — 6,67 (р2 — Р_ И 1  Г- ) при Гу2 >  0,85.
V /' У 2 = 0 , 8 5 )

Коэффициенты а, р и k y определяем по рис. 19. Расчет ве­
личины С3„ проводим по соотношению (23).

5.8. Вычисляем статическое давление жидкости на выходе 
из уплотнения:

2 ( С  \
Р у %  в ы х  =  Р в х  о  4 "  Р  1 7 2у  k y  С Х р  2 , 3  ! С - т .  - f -  Р  Г 0 1 П р и  Г  0'Л,
=  г0/ г у2<  0,85,
где г0 =  /?цо /2, Сзи ~  0,5 Н у2

5.9. Определяем перепад давления на уплотнении заднего 
диска:
Л  Ру2   Pyi  вх Ру2 вых"

5.10. Уточняем величину утечки К у2 по соотношению (20).
5.11. Если величина V y> отличается от принятой в п. 5.4 

менее, чем на 3—4% , то переходим к расчету осевых усилий 
R za и R z5> в противном случае повторяем расчет, начиная 
с п. 5.5.

При определении коэффициентов а, р и k  может встре­
титься случай, когда К у2/шрк г23->- 0. Тогда р у2вх 11 Руг вых вы" 
числяем по соотношениям [7]

, -2 
114 v2Ру2 вх Р2 р П2

9
р 1 ~  ̂О

Р у г  в ы х  Р в Х  О I Г w  О 2  £2 ’

где величину |  находим по рис. 9,



5.12. Находим осевые усилия

Р г4 = ( D 22 - D % ) p 2 ~ A ;

R z 5 =  (£>У2 -  £>уз) р у „ А ,

где величину А определяем по соотношениям систем (21), 
(22) и формуле (24) при V y.JmpK г23^  0* (для гу =  гу2).

6 . Расчет осевого усилия, действующего на поверхность 
заднего диска Р К  Ш Ц Б Н , проведен в предположении, что 
Руг ~  Ко. Расчет усложняется, если попытаться воспользо­
ваться равенством (16), но станет известной величина утечки 
Р у3 через уплотнение на валу насоса (см. рис. 17), которое 
дозирует расход компонента на смазку и охлаждение ради аль­
но-упорного подшипника. Ниже приведен алгоритм расчета 
осевого усилия, действующего на задний дискР К  Ш Ц Б Н  при 
соблюдении равенства (16) и соотношения (3).
6 . 1 . Р „ «  К,„.

Dy2 Йу2
6.2. K v, ~  Ру! ~г\ у *У Р У1 0у1

6.3. А Ро =  р К 3У. 12 р о" V -
6 .4 .  р вх0  =  Рг> +  А р 0.

6 . 1 2  V y ,  =  Зу2 j /  2 Д / з уа/ р 1

6.13. Ко =  Ру2 — Куз.
6.14. А р 0 — р  К02/2р,02 ^о2.

6.15. Если в :

6.5. Р уз вх - Рв
^ 0  -  РуЗ

Л  Ро гов.З
<  0,03, то определяем осевые 

усилия Rzi  и Rzs, иначе повто­
ряем расчет, начиная с п.6 .4., 
( А р 0 = А Ро6Л4)
6.16. Проверяем равенство

 1 Руг =  Ро +  Р у •

6.8. Р у з ^ ^ ^ у з  V b P y l P * *  6,17 R z i  =  я/4  (Z)22 — D 2y2) X

6 .6 . P уз вых — задано, 
(например, р у3 вых «  Р г Р

6.7. А р уз -  Руз вх Руз вых.

6.9. р у2вх = Р 2  — Р
UA — UУ2

Р 2 '
Г/22 ~~ Р 2у2 

} 16

6 ■ 1 0 . р у 2  В [ ,!Х  Р в х  О Л  f '  g

6 .  1 1 . A  Р у2 —  Р У2 ВХ Р у 1-1 ВЫХ*

1 /V -1 7 „» 6.18 /?г5 д/4 (№ - D  ,а) X

Ру2 ВЬ1>

К2**- Кд- 
1 6

* П ри вычислении величины Pzg в соотнош ениях систем (21), (22) и 
форм уле (24) следует подставлять г2 — гу2, гу1 =  /"0. Рг =  Ру2 вых , К2 =  t / y2 
и Сзи ® 0,5 Пу2.

Чу:: — коэфф ициент расхода  и радиальны й зазор  д л я  рассм атри­
ваем ого уплотнения (см, рис. 17).



В предложенном алгоритме можно учесть влияние факто­
ров Сзи, V у2 . 5 п Re  на распределение статического давлении 
вдоль радиуса диска Р К  Ш Ц Б Н .  Д л я  это/о необходимо при­
менить соотношения систем (21), (22) и формулу (24) в пунк­
тах 6.5, 6.9, 6.10, 6.17 н 6.18 алгоритма.

7. Определяем динамическое осевое усилие, действующее 
на ротор:

R  ::i\v\ О  ( К г  P \ z )  •

8. Находим суммарное осевое усилие, действующее на ро­
тор Ш Ц Б Н :

R -м =  R z \  +  R z 2  +  R z 3  +  R z  дпп —  R z i  —  R z 5 • (25)
9. По известной величине осевого усилия от привода Ш ЦБ ! I 

окончательно определяем осевое усилие, действующее на р а ­
диально-упорный подшипник ТНА в целом. По его величине 
можно оценить работоспособность и ресурс шарикоподшипни­
ковой опоры п при необходимости ввести в конструкцию р а з ­
грузочное ус тр О  Й  С  Т В  о .

Расчет  осевого усилия в рассматриваемом Ш Ц Б Н  можно 
осуществить и для режимов, отличных от расчетного, т. е. при 
Б Ф  V опт.

Зависимость R z = f  (V )  при V=p=Vom («>рк =  const) может 
быть рассчитана для Ц Б Н  со спиральным отводом по методу, 
изложенному в [5].

10. В многоступенчатых Ц Б Н  в ступенях, кроме последней, 
около заднего покрывного диска Р К  Ц Б Н  реализуется тече­
ние от центра к периферии. В этом случае осевое усилие R z 
определяем по соотношению из работы [7]:

R z  -  - J - O V  — Я \ )  Р2 --Л, где А  =  р U  22 г22 я  C \ ,JU 22(\ -  г 'у) 'Х

>< m - f v ) 6/6 +  r-v (1 — Г\ ) 5/5] ( 1 -  - г \ ) ~
-  1/3 [ (1 — г у ) 8/8 4- 11 г у (1 — гу ) 7/35 +  гу2 (1 -  г у ) 6/5]}. (26)

Ц Б Н  с полуоткрытым P R .  Конструктивная схема одно­
ступенчатого Ц Б Н  с полуоткрытым Р К  изображена па рис. 20. 
Контрольная поверхность ротора показана на рис. 20 пунк­
тиром.

Расчет ведем в следующей последовательности.
1. Вычисляем осевое усилие, действующее па ротор со 

стороны входа:

R z i  — ~ p £ ) i 2 P i-



2. Осевое усилие, действующее на внутреннюю поверх­
ность заднего диска РК,  зависит от распределения статиче­
ского давления р (г )  внутри межлопаточных каналов Р К  
вдоль радиуса.

Точное решение в этом случае весьма затруднительно. П о ­
этому используют линейное распределение статического д а в ­
ления р (г ) от давления на входе р\ до рч [29]. Тогда, с учетом 
динамической составляющей, искомое осевое усилие определя­
ем по формуле

R i2 ~  дг~ (!)■/ /Л 2) (Р'2 +  p l) +  Ш (С  2̂  С\ (27)

3. Расчет  осевого усилия R z3, действующего на внешнюю 
поверхность заднего покрывного диска Р К  (со стороны з а з о ­
ра .S'), не отличается от приведенного выше для Ш Ц Б Н ,  если на 
нем отсутствуют радиальные ребра.

Как правило, осевое усилие в Ц Б Н  с полуоткрытым Р К  
значительно больше, чем при закрытом.  Чтобы его уменьшить, 
выполняют радиальные ребра на внешней поверхности задне­
го диска Р К  (см. рис. 20).

* Д л я  вычисления величины усилия Rz» м ож но использовать соотнош е­
ние (31).
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4. При малой величине зазора (S  — /) между ребрами и 
корпусом жидкость будет вращаться с угловой скоростью, 
приблизительно равной угловой скорости Р К  [29], т. е. 
w.K̂ r«)pK . Поэтому при наличии оребрения эпюра статиче­
ского давления в зазоре становится менее полной, следова­
тельно, осевая сила R z3 будет также меньше.

О  расчете осевого усилия, действующего на оребренный 
диск, нет достаточно точных сведений. Однако можно исполь­
зовать некоторые приближенные соотношения.

Можно принять [29], что в зазоре

=  ( l + t / S ) ,  (28)

где f — высота радиальных ребер;
S  — среднее расстояние м еж д у  стенкой корпуса и з адни м  

диском РК.
Тогда изменение дав ления ,  созд ав аемое  ра ди а л ь н ы м и  л о п а т ­
ками,

А р ,  =  Р (1 ;' , /,ЛГ - / ж , : , ) ,  (20)

где U U „ a — окружные скорости на соответствующих д и а ­
метрах (см. рис. 20).

По соотношению (4) определяем среднее давление,  д е й ­
ствующее на площадь неоребренпон поверхности заднего 
диска:

и 22 - W-2„
Р ср и Р2  р

С учетом соотношений (28), (29) среднее давление, действую­
щее на площадь оребренной поверхности заднего диска,
п    п б 22 — и 22ч (1 + I / S ) 2 , , Г2 т,2 чРср II — P i ----------g---------------- Рз--- ( и  2" и  '«т II >■

Тогда  осевое усилие  /?,.3 =  ~  (D.f  — D 22„) ( р 2—  -Us 1G^ -?~) f

t • И У „  ;r , > : {,-L̂ = u ' ^  -  pJ l ± l № t ( U S , i - u l , , ) } .
(30)

Приравнивая сумму сил R zu R?2 к осевой силе R-3, опреде­
ляем искомый наружный диаметр 0 2а радиальных ребер.

Оребрени е  дисков  Р К  ведет  к росту за траче нной м о щ н о с ­
ти Ц Б Н .  Следовательно,  оп ти мал ьн ым будет такой д и ам етр
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D2u, который необходим для уменьшения осёвого усилия, э 
такж е для минимально возможного приращения затраченной 
мощности.

Ц Б Н  с открытым РК- Конструктивная схема Ц Б Н  с от­
крытым Р К  изображена на рис. 2 1 . Отсутствие покрывных 
дисков на Р К  подобного насоса приводит к почти полному

Рис. 21. К расчету осевого усилия в Ц Б Н  с 
откры ты м Р К

уравновешиванию осевых усилий, действующих на ротор. 
Осевое усилие

Rz .. =  +  (ZV — cl2) ( P i  +  A  p)].

X t U I2 ,  •где A p =  / i j ) „  приращение давления на участке облопа-
ченной втулки (к — 0,8—0,9).

Усилие R z п обычно воспринимается радиально-упорным 
подшипником.

2.4. Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Е  К О М П Р Е С С О Р Ы

Расчет осевого усилия в Ц Б К  рассмотрим на примере кон­
струкции с полуоткрытым Р К  и лабиринтным уплотнением 
(ЛУ) на заднем покрывном диске (рис. 22). Такой расчет 
проводим после того как определены величины статических 
давлений на входе р\ в Р К  и выходе р2 из РК, соответствую­
щие кинематика потока и геометрические размеры ротора, 
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Значительно меньшая плотность воздуха по сравнению с 
плотностью жидких компонентов топлив Д Л А  обуславливает 
весьма слабое влияние вращения воздуха в зазоре между кор­
пусом и диском Р К  ТМ на распределение давления вдоль

Рис 22. К расчету осевого усилия в Ц Б К  с полуоткрыты м РК.

радиуса. Это легко показать подсчетом величины р (г)  по со­
отношению (4), однако такое допущение может не оправ­
даться при высоких степенях сж атия я к*-

Контрольная поверхность для определения осевого усилия 
в Ц Б К  показана на рис. 2 2  пунктиром.

Расчет ведем в следующей последовательности.
1. Определяем осевое усилие, действующее на ротор со 

стороны входа:

=  ~  D ? p x.



2. Находим осевое усилие, действующее на внутреннюю 
поверхность заднего диска Р К  [28] (с учетом динамической 
составляю щ ей):

Р , 2  -  [  ° 2 2 -  ( ё г ) 2 ]  P 2  +  t h  ( C 2 z - C lz ) .  ( 3 1 )

Соотношение (31) получено в предположении, что для те­
кущего радиуса г  справедливо равенство р  —  р 2 & / г 2) 2, 
где г2 =  £>2/ 2 .

3. Вычисляем осевое усилие, действующее на наружную 
поверхность заднего диска РК, ограниченную диаметрами d2 
и D2:
Rz3 — ~  {D22 — d22) р2.

4. Определяем осевое усилие, действующее в Л У  на по­
верхность, ограниченную диаметрами d2 и с?,. Принимаем, что 
в ЛУ давление изменяется вдоль радиуса по линейному з а ­
кону [28]:

р - р \ + и Й З г Д - Ц -  ( з а

где р\ — давление в полости между лабиринтами.
Интегрируя выражение (32) в пределах от d\ j2 до d2/2, по­

лучим

R z i  =  Д .  { d 2 z  -  d { )  P l '  +  ~ A -  -  d i

Давление pi- можно определить, если известны величины 
давления ри в масляной полости Ц Б К  и расхода воздуха rhyl 
для наддува лабиринта. Д л я  этого соотношение

m yi f V  F y , V ( p ?  —  p » ) ! z R T \

необходимо решить относительно /и ■ .
В соотношении (33) p,yi =« 0,2— 0,4; z  — число гребней ла- 

биринта; Kyi = r .dyx 5у1; 8у1 — радиальный зазор в уплотне­
нии; R, Т\ — газовая постоянная и температура воздуха на 
входе в уплотнение, соответственно.

5. Определяем осевое усилие, действующее на наружную 
поверхность заднего диска РК, ограниченную диаметрами 
d] и с? у 1 •'

R z 5 =  j -  [ d {2 —  d h )  р [ .

71 (P2 — P1 ) 
d2 — d  i



6 . Находим суммарное осевое усилие, действующее на ро­
тор Ц БК :

R ZK — Rzi +  R z2~— R zz —  Rz\  —  Rzb- (34)

В случае закрытого Р К  в Ц Б К  (см. рис, 23) осевое усилие 
Rz к приближенно определяем по соотношению

Я*'** Л  (C 2z — C lz)  — -J- (D x2 —  d B2 ) (р2 — P i ) .

Рис. 23. К расчету осевого усилия в Ц БК  с за ­
крытым РК

2.5. О С Е В Ы Е  Т У Р Б И Н Ы

Расчет осевого усилия в турбинах проводим после газоди­
намического расчета турбины в целом, в результате становят­
ся известны распределения статических давлений и кинемати­
ка потока в сечениях за лопатками соплового аппарата (СА) 
и РК, параметры потока по радиусу лопаток, а такж е стати­
ческие давления в областях, где газовоздушный поток воздей­
ствует на поверхности дисков турбин (разгрузочные и лаби ­
ринтные полости).

Одноступенчатая активная турбина. Схема одноступенча­
той турбины изображена на рис, 24. Расчет осевого усилия 
проводим в следующей последовательности.

1. Выделяем контрольную поверхность ротора турбины, на 
которую действуют осевые усилия (пунктир на рис. 24).

2 . Осевое усилие Rzд, действующее на диск турбины, зави ­
сит от изменения степени реактивности рг по высоте лопатки 
и расположения Р К  в агрегате.



При относительно коротких лопатках (Dcv/hpK i s  10— 12) 
можно пренебречь изменением степени реактивности р т по 
высоте лопатки. Тогда при р т =  0 Р\ — Р 2, т. е. статические 

давления по обе стороны диска равны между c'booii.

Рис. 24, К расчету осевого усилия в активной одноступен­
чатой' турбине

В этом случае осевое, усилие R zr , действующее на диск 
турбины, определяется только расположением Р К  в ТМ. При 
консольном креплении Р К  на валу (см. рис. 24) /?гД — рх F, 
где F  =  я. 1)? 14. При расположении Р К  турбины между насо­
сами R z ч =  0 (D у, »  D  у.)),  так как рх =  р2 (рис. 25).

Если D cp/hpK<  10, необходимо определить изменение сте­
пени реактивности р г по высоте лопатки.

Обычно для одноступенчатой активной турбины р г,,,, ~  
~  0,1—0,25, р,. — 0. В этом случае лопатки могут профили-



решаться по радиусу. В зависимости от закона профилирова­
ния в трех—пяти сечениях лопатки определяют величины ста­
тических давлений р) (г ) [16].

Рис.  25. Схема ТИЛ с расположением активной турбины м е ж ­
ду насосами

Осевое усилие, действующее на лопатку РК от разности 
давлений pi (г )  и р 2 (г) =  const (см. рис. 24),

г л е р I

/ф-л =  2 л I р (Г) rdr — л (г2 -  Г  ) р .r i  \ /  \ пер2 вт2 г *
ВТ 1

Д л я  вычисления интеграла в этом выражении можно при­
менить графическое интегрирование. В случае профилирова­
ния лопаток Р К  по закону C UI г =  const имеется аналитиче­
ское соотношение [11]:

/ Д л  =  2 Л  [ Р о *  Ь"  ( / 'п е р !  -  Г .п -1 )  12  - апро* Ьп 2 [ Ы п  ( г „ е ,  1 / / „ , , )  —

О {ft 1) (Г nepl ~~ Гbti)/4/*riepl Г b ti] ~ (/"riep2 Гвт2) р2> (3 5 )

где а =  2jirnRTp ’ b “  1 “  2ДДДгД - С ~  г =  const ; =
=  к/к  —  1;

ро*, То* — полные давление и температура газа 
на входе в СА турбины, соответственно; 

R  — газовая постоянная;



пеР « В Т  if пер =  ~~2 ~> г вт =  2— - р а д и у с ы  на периферии и у втулки л о ­
патки Р К  в соответственных сечениях 
(см. рис. 24); 

k —  показатель адиабаты;
Ф — коэффициент потерь в лопатках СА. 

При законе профилирования, отличном от С\и г =  const, 
расчет осевого усилия R ZJI проводят при соответствующем 
распределении р\ (г).

3. Если меридиональное сечение лопатки Р К  турбины вы­
полнено с d aт, Ц , ер =  var, то осевое усилие RZa дополняется 
составляющей

Д Я гл =  0 , 5 я ( ( Г п е р 2 —  rn e p l ) (^ in e p  +  P i )  ~  ( d x i  —  Г ^ Х А в т  +  P i )  ]■

в которой вычитаемое обычно мало.
4. Величиной динамической составляющей R z m „

=  пгг (C2z— Ciz) обычно пренебрегают ввиду ее малости в 
сравнении с величиной RZn и R ZA .

5. Суммарное осевое усилие, действующее на Р К  турбины,
R zt =  R zx +  Д Н гл ±  R ZK . (36)

З н ак  составляющей RZjl определяется расположением Р К  
на валу ТМ. Д л я  конструктивной схемы (рис. 24) ее надо 
брать с минусом.

Д ал ее  рассматриваем вопрос об уравновешивании осевого 
усилия насоса и турбины, добиваясь приемлемой величины 
суммарной осевой силы, действующей на радиально-упорный 
подшипник.

Многоступенчатая осевая активная турбина со ступенями 
давления.  Распределения давлений р  и скоростей С по тракту 
такой турбины изображены на рис. 26 (верхняя часть).

При расположении Р К  турбины между насосами (см. 
рис. 25) осевое усилие

Rz Г =  —  Rz2 +  Rz Л1

где RZ]i — осевое усилие, действующее на лопатки (обычно
R z  л «  0 ) ;

Rzi — ( D 2 — Dy\) р2, Rz2 —  ~  (П [2 D-iу) pi , (p \  >  р2)
осевые силы, действующие на диски.
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При консольном расположении Р К  (рис. 27), при d m ~  
^  D пер ~  const и осевом подводе газа осевое усилие

R t t  — Rz\ ~f Rz  I — R z2 — Rz3,

где R*l =  -?r D lZpb R z2 =  ^  ( D f - D ^ ) ,  (p2- p 3),  R z3 =

- -- - j -  (D t2 — Dyi)  Pi — осевые усилия, действующие на диски
(Rz л ^  0); Рь р2, рз и pi  — давления в соответствующих сече­
ниях тракта.

В той же конструкции, но с радиальным подводом противо­
положно направленного газа, осевое усилие R z T будет мень­
ше на в е л и ч и н у Dy2 (Р\—Pi) по сравнению с предыдущим
случаем (вывод опущ ен).

Многоступенчатая осевая активная турбина со ступенями 
скорости. Распределения давлений р и скоростей С по тракту 
такой турбины изображены на рис. 26 (нижняя часть).

При расположении Р К  турбины между насосами (см. 
рис. 25) осевое усилие RZs = 0  при D y , « 1К так  как 
Р\ = р 2- При консольном расположении Р К  (см. рис. 27) осе­
вое усилие R z т = ~ г  DriPi  ПРИ любом подводе газа.

Таким образом, при равных pi,  степенях расширения газа 
я? =  ро* I Pi и D у, осевое усилие RZT всегда меньше в тур­
бине со ступенями скорости.

Реактивная турбина авиационного Г Т Д .  Схема односту­
пенчатой турбины каскада высокого давления изображ ена на 
рис. 28.

Расчет осевого усилия проводим при следующих исходных 
данных.

1. Назначен расчетный режим турбины.
2. Н а расчетном режиме известны распределения статиче­

ских давлений р (г) ,  осевых скоростей Cz (г)  и плотностей 
р (г) по высоте рабочей лопатки турбины на входе и выходе.

3. Определены величины статических давлений р3 и pi  в 
межлабиринтных полостях турбины.

4. Заданы  геометрические размеры поверхностей ротора, 
на которые действует статическое давление газовоздушного 
потока.

Осевое усилие рассчитываем в следующей последователь­
ности.

1. Выделяем контрольную поверхность ротора турбины, на 
которую действуют осевые усилия (пунктир на рис. 28).



' Рис.  28. К расчету осевого усилия в реактивной турбине:
1 — диск турбины; 2 — ди аф р агм а  СА; 3 — диск турбины 
следующего каскад а  турбокомпрессора; 4 —  радиальный 

подшипник

2. Определяем осевое усилие R z ди„ (динамическая состав­
ляющая)  .

Пусть лопатка РК. турбины разбита сечениями па ряд 
кольцевых элементов (рис. 29).

Элементарное осевое динамическое усилие, записанное, для 
любого кольцевого элемента j  между i и i +  1 сечениями, оп­
ределяем по соотношению

^ д н и  j б Сру Д Ггр у \ р . щ  б. z . Vl . (б. .>;С|, .  - С  ы-сру ) |  > (*^7)



где j  =  1 , 2 , 3 , п — 1 — номер кольцевого элемента*,
п — количество сечений, на которые р а з ­

бит лопаточный венец;
Л /*/= /*;+1 — п — высота кольцевого элемента; 

г, — радиус г-го сучения;
Си, С2г —  осевые составляющие абсолютных 

скоростей газа на входе и выходе 
( 6<2z >  Ciz);

pi, р2 — плотности газа на входе и выходе 
( p i >  Р г ) .

Величины r cvj, Дгп,у- о,,,,- С.,., . Си-ср. и С 2г, Ру определяются 
соотношениями системы (13).

Рис. 29. К расчету осевого усилия, действующего на лопатку РК
турбины

Суммарное осевое динамическое усилие, действующее на 
рабочую лопатку k-n ступени в целом,

j - л - 1

Rzmnk ~  ^  ^  б?гдииу •



В многоступенчатой турбине, при числе ступеней т,  сум­
марное осевое динамическое усилие

к=т

^гдин — Rz&wtu •
k=\

Вычисление величины Rz  д„„, для рабочей лопатки можно 
вести методом графического интегрирования.

3. Определяем осевое усилие R Zx , действующее на рабо­
чую лопатку турбины в результате действия различных вели­
чин статических давлений газа до и после лопатки. К ак и вы­
ше, с учетом пространственности потока газа, вычисления ве­
дутся для кольцевых элементов /  (см. рис. 29).

Тогда

Rz-lj ~  2 Л /  : \ : Д j (P]Qpj Р2 ) - (38)

где p i cpj =  (Ptcp/ +  Pic,,i-1-1 )/2 — среднее статическое давление 
в j -м кольцевом элементе на входе в рабочую лопатку; 
р2 —  р2 (г)  =  const — давление за лопаткой [16].

Суммарное осевое усилие /?гл для лопатки /г-й ступени в 
целом

j — T t— 1

/ 4 =  2  . А Л - /
1

Определение величин R z m«к и Rznk путем разбиения рабо­
чей лопатки на п сечений характерно для турбины с относи­
тельно длинными лопатками (Dcp//?pK<  8 ).

В т — ступенчатой турбине суммарное усилие от разности 
статических давлений на рабочих лопатках

к = т

« „  -  2  •
*а»1

В случае профилирования лопаток Р К  по закону С\и г 
— const справедливо соотношение (35).

1. 4. Вычисляем усилие, действующее на переднюю поверх­
ность диска турбины между лабиринтными уплотнениями 
(см. рис. 28):

R z \  — —  [ D y \  —  D f i )  Рз-



5. Находим осевое усилие, действующее на переднюю по­
верхность диска выше периферийного уплотнения:

R z2 —  {Dl2 — D yl) Р \вт-

где р 1„т — давление газа  во втулочном сечении рабочей л о ­
патки.

6 . Определяем осевое усилие, действующее на тыльную по­
верхность диска до лабиринтного уплотнения:

Rz3 —  ~4~ ЦЦ2 — Dy3 ) р2 .

7. Определяем осевое усилие 

RzA — - у  (ЦуЗ — Dya) Рц

где /?4 — давление в пространстве между диафрагмой 2 и дис­
ком 3 турбины следующего каскада ТК (см. рис. 28) .

8 . Находим суммарное осевое усилие, действующее на Р К  
турбины:

Rz т =  Rzi +  Rz2 +  Rz л—  Rz3 —  Rzi ■— R ,дни. (39)

9. При известном осевом усилии RZK компрессора опреде­
ляем осевую нагрузку, действующую на радиально-упорный 
подшипник ТК двигателя. Как правило,, осевые усилия R ZK и 
Rz т направлены противоположно, поэтому
/?-„ =  R z т — R z к.

При необходимости, теми или иными конструктивными 
способами изменяем величины RZK и RZJ, добиваясь приемле­
мой величины R zn и, следовательно, долговечности ш арико­
подшипников.

2.6. Р А Д И А Л Ь Н Ы Е  Т У Р Б И Н Ы  .................

К радиальным турбинам относят центростремительные 
(ЦСТ) и центробежные турбины. В Д Л А  преимущественно р ас­
пространены ЦСТ. Методы газодинамического расчета ЦС'Г 
даны в работах [3], [19]. Схема ЦСТ с полуоткрытым Р К  и 
обозначениями заданных геометрических размеров, давлений 
и скоростей газа в характерных сечениях изображена на 
рис. 30.
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Расчет осевого усилия проводим в следующей последова­
тельности:

1. Выделяем контрольную поверхность ротора ЦСТ, на ко­
торую действуют осевые усилия (пунктир на рис. 311).

2. Определяем осе­
вое усилие Rz ь дей­
ствующее на внутреи- 
I пою (о б л о п а ч ен н у ю) 
п о в ер XII ость за д  и его 
диска РК.  В работе [19] 
показано, что закон из­
менения давления в з а ­
зоре А гу линейный, т. е. 
р (г)  =  ау +  b t г. Коэф­
фициенты iii и /у опре­
деляем,  решая систему 
уравнений:
р] -  а, -|- b | г,; | 
р2 =  ал + th r2, )

где, соответственно, /у 
и р2— давления на р а ­
диусах Г, и /у'.

Тогда

« , , _ 2 я [а 1 ю = з ю 1  +  У ^ ю 1 | .

3. Находим осевое усилие R z2, действующее на внешнюю 
поверхность заднего диска РК.  В зазоре A  z2 закон изменения 
давления также  линейный: р (г )  =  а2 +  Ь2г [19]. Коэффициен­
ты а2 и Ь2 определяем по тому же способу, что и в п. 2.

Тогда

R ,a = 2 x [a s - ! ^  + b / ± ^ ] .

4. Определяем осевое усилие R z3, действующее па поверх­
ность РК. с радиусами г2 и г2". Опытами установлено [19], что 
давление газа в сечении 2— 2 изменяется по линейному закону.

Тогда

R  -  9  я  \ п  (г*')2 , Л  f a ' T  !К г з — 3 Л J По ту— -+- /уj ,

где определение коэффициентов а3 и Ь3 аналогично определе­
нию коэффициентов и у, а2, /у и Ь2.

Рис. 30. к  расчету осевого усилия в ЦСТ



5. Вычисляем динамическую .составляющую осевого 
усилия:

R zRhii —  t f l г ( ^ 2 z С \ г)»

где т г — массовый расход газа через РК;
Си, С2г — осевые составляющие абсолютной скорости газа в 
соответствующих сечениях.

6 . Определяем суммарное осевое усилие в ЦСТ:

/?гт =  R z l  +  R z3  +  R z  дин —  R z2- ( 4 0 )

2.7. О С Е В О Е  У С И Л И Е  В  Л А Б И Р И Н Т Н Ы Х  У П Л О Т Н Е Н И Я Х

Лабиринтные уплотнения (ЛУ) широко используются в 
ТМ. Пример использования ЛУ на бандаж е рабочей лопатки 
газовой турбины авиационного ГТД показан на рис. 29. И с ­
следования гидродинамики потока в Л У  [31], [36] позволили 
сделать вывод о постоянстве давления и его незначительном 
градиенте в камере ЛУ д аж е  на большом расстоянии от дна. 
Тогда для расчета осевого усилия, действующего на гребни 
ротора ЛУ (рис. 31), используем формулу

Рис. 31. К  расчету осевого усилия в лабиринтном 
уплотнении

R z z y  ~  F лу ( p i  Р з )  )

где р\ — давление на входе в ЛУ;
р2 — давление на выходе из Л У  (рх >  р2)\  F лу =  n D y h. 

Если и на статоре выполнены гребни, перекрывающие 
гребни ротора высотой h, то на каж дом  гребне ротора реали­
зуется в два раза  меньший перепад давлений по сравнению с 
Л У  на рис. 31.
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Тогда осевое усилйб
/ ? * л у  =  0 , 5 F j , y  ( Р 1 —  Р 2) .

Н аправление осевого усилия R Zny совпадает с направле­
нием течения среды в ЛУ.

Расчет осевых усилий, действующих на другие типы уп­
лотнений ТМ, изложен для импеллерных уплотнений в рабо- 
тах [7], [22] и для торцовых — в [17].



Г л а в а  3

Р А С Ч Е Т  С И С ТЕМ Р А З Г Р У З К И
О П О Р  Т У Р Б О М А Ш И Н  ОТ О С Е В Ы Х  У С И Л И Й
М Е Т О Д А М И  М А Т Е М А Т И Ч Е С К О Й  О П Т И М И З А Ц И И

3.1 . П О С Т А Н О В К А  З А Д А Ч И  О П Т И М И З А Ц И И
С И С Т Е М Ы  Р А З Г Р У З К И

В соотношениях (10), (11), (14), (25), (34), (36), (39) и 
(40) для вычисления величин суммарных осевых усилий вТ М  
присутствуют составляющие противоположного направления. 
При произвольном, т. е. нецелевом вычислении их получаю: 
произвольную величину суммарного осевого усилия. Ее кор­
ректируют до заданной величины в расчете следующего при­
ближения путем увеличения или уменьшения значений пере­
менных, определяющих величины отдельных составляющих. 
Например, в расчете осевого усилия R Zll в Ш Ц Б Н  (см. 
рис. 17) такими переменными являются:

а) величины диаметров буртов D yl и D y2 на дисках РК;
б) величина гидравлического сопротивления А р 0 в р а щ а ­

ющихся разгрузочных отверстий;
в) величины утечек компонента Vyi и \ \ 2 через уплотне­

ния на буртах РК;
г) величина относительной закрутки потока C3U~ C 3U/U2,
д) направление течения утечек в зазоре между покрывны­

ми дисками Р К  и корпусом.
Следовательно, величина суммарного осевого усилия зави ­

сит от многих факторов. Это особенно проявляется при рас­
чете осевого усилия, действующего на радиально-упорный 
подшипник ротора ТМ многоступенчатой конструкции.

Повторяющаяся процедура поиска приемлемой величины 
суммарного осевого усилия, действующего на опору ТМ, при 
ручных расчетах непроизводительна, так как  требует много 
времени.

В то ж е  время «технологии» процесса вычисления сум м ар­
ного осевого усилия в ТМ присущи все признаки процедуры 
оптимизации. Действительно, целью расчетов, например, в 
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Ш Ц Б Н  (см. рис. 17), является_выбор таких значений регули­
руемых параметров D y , А р0, С 3», V  у , которые дают мини­
мальное численное значение осевой силе /?г „ или наперед на­
значенную ее величину, которая удовлетворяв/ условию обес­
печения заданной долговечности шарикоподшипника в данных 
условиях эксплуатации.

Таким образом, процесс проектирования систем разгрузки 
опор роторов ТМ от осевых усилий можно рассматривать 
как процесс принятия наилучших, оптимальных решений. Его 
рациональнее всего вести с помощью ЭВМ.

Понятие оптимальности в проектировании чрезвычайно 
важно, так как почти каж д ая  инженерная задача имеет опти­
мальное по выбранному критерию решение, которое во мно­
гом определяет технико-экономическую эффективность, н а ­
дежность и технологичность машин [1], [8], [13]. Рассмотрим, в 
этой связи, расчет осевого усилия в ТМ как  процесс оптималь­
ного проектирования системы разгрузки в целом*.

Примем следующую последовательность такого процесса: 
построение математической модели системы (формирова­

ние целевой функции и ограничений на управляемые пере­
менные задачи оптимизации);

выбор машинного алгоритма оптимизации; 
вычисление на ЭВМ;
оценка и обобщение результатов решения.

3.2. М А Т Е М А Т И Ч Е С К А Я  М О Д Е Л Ь  
С И С Т Е М Ы  Р А З Г Р У З К И  О П О Р Ы  ТМ

Рассмотрим типичную ТМ (рис. 32). Осевое усилие в ней 
воспринимают шарикоподшипники, расположенные слева от 
Р К  насоса. Расход компонента на их охлаждение и смазку 
осуществляется дозировочными уплотнениями, располож ен­
ными слева от Р К  насоса.

Исходными данными для расчета суммарного осевого уси­
лия Rzn,  действующего на радиально-упорный подшипник 
ротора ТМ, являются;

d B — диаметр вала насоса;
Д , ш — наружный диаметр шнека;

0 2 — наружный диаметр Р К  насоса;

* П одробнее о м етодах оптимизации см. в работе «М етоды оптим иза­
ции в проектировании двигателей летательны х аппаратов». —  Ктйбы ш ев: 
КуАИ, 1980.
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D y?l — диаметр уплотнения, дозирующего расход ком­
понента на смазку и охлаждение подшипников 
(величина Dy3 не намного превосходит поса­
дочный диаметр подшипников);,

Sy2 — радиальный зазор в уплотнении на бурту задне­
го диска РК;

Ру2 — коэффициент расхода в этом уплотнении (на­
пример, [х>2 =  0,5—0,7 для щелевого уплот­
нения) ;

Р\> и р 2‘ =  p i  — давление на входе и выходе из шнека; 
р2 — давление на выходе из РК; 

р — плотность компонента;
«-— частота вращения ротора;

/V., — осевое усилие, действующее на ротор приводной 
центростремительной турбины.

Управлять величиной осевой силы в рассматриваемой си­
стеме разгрузки опоры ротора ТМ от осевого усилия можно, 
например, за  счет величин:
D yt — диаметра бурта на переднем покрывном диске Р К  (ни­

ж е  применяется безразмерная величина D i =  D y\ /D2) \ 
Dy2 — диаметра бурта на заднем покрывном диске Р К  (соот­

ветственно Do =  Г) у 2 1D2) ;
Vу2 — расхода на смазку и охлаждение подшипника.

Положим, что в зазоре между дисками Р К  и корпусом на­
соса юж =  «>рк /2. Тогда составляющие осевого усилия в н а ­
сосе будут определяться выражениями (см. обозначения на 
рис. 32):

R zbx ”  Р 1 ~4~ ^ 22 ( 7)шн — (I в) J

RzO =  P i  ^ 2 2 ( D \ 2 —  О ш н )



R ,дин =  m ( С2г — С1г) ~  const,

где d  в — d BID2; D uw =  D m„ID2 ; D3. ==/)у3 / Д ,

В в е д е м  о б о з н а ч е н и я  п е р е м е н н ы х  Д  =  x b / 3 2 =  x 2, K y2 = *  *3 

И к о н с т а н т  D 22, ^2 =  -4-  p ( ^ Д -)2 и  &3 =

=  7 -(«PV2 8y2 ) 2D22.r
Тогда можно записать 

^ г в х  = =  k \  P i '  ( /Зшн —  йв ) ; /?г0 —  P i  { Х \2 —  В ш н ^  j 

(1  — м 2) £Р2 — 0 ,5 ^ 2 (1  — лп2)];
R z 2 ^ k 2 ( 1 —  х 22 )' [ р 2 —  0 , 5  k2 (1 —  х 22) ];

^?гЗ —-  k i  (л-2 Д 2) |  Рз — /'•: £•( 1 —  * 2 8)  Т  0 ,п  ( х 22 —  Л з 2)-] —

__ ££1 1 •
W  J ’

^ 2Дин === ^  (С2,: Д г)  .

Суммарное осевое усилие, действующее на радиально­
упорные подшипники ротора ТМ,

Rz n =  Rz2 +  Rz3 — Rzsx — RzO—  Rzl —  Rzrnu —  Rzт

или в развернутом виде
Rz в ( X )  =  k \  (1  —  x 22)  [ip2 —  0 5  k 2 (1  —  x 22) ] +  k l  ( x 22 —  D 32)  x  

\  { P ‘2 —  k2 l[ (1 —  X22 ) +  0 , 5  ( x 22 —  D 32) ] —  } —

- k i  p r  { B l H— d l  —  k i P i ( X i 2 —  B h H) — k i  ( 1 -  Xi2) f p 2 —

— 0 , 5 k2 (\ — x ,2)] — Rzmh — Rzt (41)

Целью проектирования рассматриваемой системы являет­
ся выбор такого варианта из множества допустимых, в кото­
ром Rzn (X )  была бы минимальной или не превышала зад ан ­
ную регламентируемую величину £Рг„ ], т. е.
R,n (X) - > m in ;  г (42)

[Rzn] — Rza W - v m i n ,  (42a)

где (Лги] — регламентируемая величина осевого усилия, Дей­
ствующего на опору ротора ТМ.

.В теории оптимального проектирования | 1], [8] функцию,



которую необходимо минимизировать (максимизировать), 
принято называть целевой функцией системы. Таким образом, 
Rzn (X )  =  Ф (X )  ■— целевая функция проектируемой системы 
разгрузки. Управление целевой функцией RZn (Щ  будем осу­
ществлять за счет трех переменных Х \ ,  х 2 и х3, которые назо­
вем управляемыми переменными задачи. Вектор управляемых 
переменных X  ( х ъ х 2, х3) включает конструктивные параметры 
системы разгрузки Х\ =  DylID2 и х 2 — D y2/D2 (безразмерные 
диаметры буртов на дисках Р К  насоса) и режимный параметр 
х 3 =  Ку2 (расход компонента на охлаждение и смазку под­
шипника) .

Пределы на составляющие вектора У зададим в виде чис­
ловых неравенств:
Й1 < * !  а 2 < х 2 <-Ь2; а3 < х 3 < 6 3. (43)

Система неравенств (43) определяет ограничения на уп­
равляемые переменные задачи оптимизации.

Рациональное назначение нижних о, и верхних Д пределов 
для ( / = 1 , 2 , 3 )  во многом определяет успех численного 
решения поставленной задачи и зависит от многих факторов, 
которые для  рассматриваемой системы разгрузки будут огово­
рены ниже. Таким образом, необходимо минимизировать целе­
вую функцию
Ф (X)  -т-m ip  )

З адача  (44) принадлежит к классу задач теории математи­
ческой оптимизации [34], а так  как  Ф (X )  — нелинейная функ­
ция X, то это задача  нелинейной оптимизации. Совокупность 
уравнения (41) и системы ограничений (43), которая одно­
значно связывает целевую функцию Ф (X)  —  R Zu(X )  и огра­
ничения на вектор управляемых переменных X, является м а ­
тематической моделью для оптимизации проектируемой си­
стемы.

3.3. В Ы Б О Р  М А Ш И Н Н О Г О  А Л Г О Р И Т М А  О П Т И М И З А Ц И И

Задачу (44) можно решить несколькими способами. Д ля 
ее численного решения может быть рекомендован метод слу­
чайного поиска с «пересчетом» [02]. Программа метода слу­

при ограничениях (44)



чайного поиска лйКальнбгО минимума многопараметрическо- 
го явного функционала Y =  f  ( х и х 2, х3, ..., х п) от п парам ет­
ров, разработанная для ЭВМ «Мир-1», приведена в П рилож е­
нии 1. Там Же дано решение тестовой задачи.

С точки зрения практической значимости данный метод 
минимизации Ф (X)  относительно прост, не зависит от вида 
минимизируемой функции и эффективен при оптимизации 
вдали от экстремума,

3.4 . В Ы Ч И С Л Е Н И Е  НА Э В М

Перед машинным решением рассмотрим подробнее про­
цедуру назначения пределов для управляемых переменных 
х ь х2 и х 3 в ограничениях (43).

Диаметр переднего уплотнения D yl —D y{ ID2 — х х опреде­
ляется диаметром шнека П ш„ , прэтому размер Dy \ больше 
£)шн приблизительно на две толщины бурта РК. В рассматри- 

— О 14ваемой ТМ D u,„ — D muID2 0,53846. С учетом величины
/5ШН назначим 0,576<Xi < 0 ,6 .

Диаметр заднего уплотнения D  у2 =  D y2ID2 — х 2 определя­
ет величину площадей диска РК, находящихся под воздей­
ствием повышенного и пониженного давлений. Так как  в р ас­
сматриваемой конструкции величина утечки V y2 будет опре­
деляться гидравлическим сопротивлением уплотнения, распо­
ложенного перед упорными подшипниками, то, очевидно, м и­
нимальную величину для х2 назначаем не менее D 3 =  D y3ID2 —
=  q ^ | =  0,307692, а максимальную принимаем равной х 2 =  1,
т. е. 0,38 < х 2 < 1 .

Нижняя граница для расхода компонента на охлаждение 
и смазку подшипника V = х 3 определяет ту минимальную 
его величину, которая обеспечит долговечность опоры. В н а ­
стоящее время отсутствует единый теоретический подход при 
назначении расхода среды на смазку и охлаждение шарико­
подшипников любых типоразмеров в зависимости от парам ет­
ра dn, физических свойств компонентов, особенно криогенных, 
нагрузки и заданной долговечности Tpec . Поэтому можно 
пользоваться экспериментальными данными или информацией 
о прототипе, Д л я  решаемой задачи принимаем 
1,9-10- 3 <  х3 <5-10  -3, 
где х3 имеет размерность в м3/с.



Ограничим величину суммарного осевого усилия, действую­
щего на опору ротора. Пусть [/?г п ] =  981 — 1962 Н (100— 
200 кгс),  а среднее значение [/?гп]сР =  1471,5 Н (150 кгс).

Будем минимизировать целевую ф у н щ и ю  Ф = { / ? г„]сt, — 
R z n (X ) с назначенными выше ограничениями. Величины по­
стоянных в выражении (41) следующие:

d l  -= dl /О-/ -  ( ^ р § - ) 2 =  0,1068787; В L  Ю Х  -  ( 

0,289941;

В /  =  Dy,ID./ =  ( - J ^ f  -  0,094675: pv  =  130,473-104 н/м2;
0,2 В

р | -  248,93-104 н/м2; р2 =  1962-104 н/м2;

/м =  -J- А>2 =  0,262 =  0,0530829 м2;

/ 1 , , ,  > 1 Ц П 1  / 3 . 1 4 1 . 1 7 , 5 . 1 0 »  о с »
^  =  Т Г ?  (во) />2 Т  850 ( 60 ) ° ’2,) =
=  6028104,63 п/м2;

k-A •= ■— (я ji y/j У2 ) 2 D-22 -  8|  (3,141-0,6-0,()()<)])* 0,2G2 =

'=  5 .0 1 8 -1 0  уд кг;

R гит == 2452,5 н; R Zr = 49050 н.

Численное решение задачи (44) для ТМ (см. рис. 32), ре а ­
лизованное на ЭВМ «Мир-1», приведено в Приложении 2.

3.5. О Ц Е Н К А  Р Е З У Л Ь Т А Т О В  Ч И С Л Е Н Н О Г О  Р Е Ш Е Н И Я

Машинный поиск оптимального решения для функции 
Ф  (X )  = R?_, (Х )  с выбранной системой ограничений
на вектор X  определил следующие величины управляемых пе­
ременных:

Xl == /) =  I )  , D. =  0,58206; 
х2 =  р.. ^ ! ) . . ! )  0,67201;
М =  ЙУ2 =  0,0040313 м3/с.

При этом Ф  ( X )  =  — 250 н, отсюда
Rzn(X) ={/ ? 2 .]ср — Ф  (X )  =  1471,5 ( 250) — 1721,5н (175,5 кгс).

Величина R Zll (X )  не превосходит |/??;n]inai.



Так как  величина утечки V\ 2 определена, а величина £ )у3 
задана, то возможно рассчитать величину радиального зазора 
оуз в уплотнении, дозирующем расход компонента на см аз­
ку и охлаждение радиально-упорных подшипников ротора.

Таким образом, можно утверждать, что система разгрузки 
опоры ротора ТМ спроектирована оптимально, так как 
Rzn <  {^zn)max » а величины геометрических размеров 1, D у2 
и утечки Уу 2 удовлетворяют ограничениям конструктора.

3.6. О П Т И М И З А Ц И Я  С И С Т Е М Ы  Р А З Г Р У З К И  
Р О ТО Р А  Т У Р Б О К О М П Р Е С С О Р А

З адача  оптимизации системы разгрузки опор роторов от 
осевых усилий характерна и для авиационных ГТД.

Рассмотрим, например, систему осевой разгрузки опоры 
турбокомпрессора высокого давления (ТК В Д ) ,  рис. 33. Р а ­
диально-упорный шарикоподшипник 1 ротора расположен в 
корпусе опоры 2. Противоположный конец вала опирается на 
радиальный подшипник 10. В конструкции ТК В Д  выполнены 
разгрузочная полость А за диском 5 последней ступени ком­
прессора и полость Л у ступиц дисков 8 и 9. Потоки воздуха 
и газа в ТК В Д  указаны на рис. 33 стрелками, там ж е  про­
ставлены необходимые геометрические размеры и обозначены 
соответствующие статические давления.

Запишем соотношение для суммарного осевого усилия в 
компрессоре:

R z k  =  R z  1 —  R z  лк R z  2 RzZ>

где составляющие R ZK вычисляются по формулам:

Rzi =  D\i)p\BT\ :

Rz2 "= 7j (R-22 D yi ) P2втVI '•

R n  = - T ( D h - [ ) U ) P K ,

а величина лопаточной осевой силы R , лк вычисляется по со­
отношениям (12), (13).

Соответствующее соотношение для суммарного осевого 
усилия в турбине

Rzx =  R  4 +  Rzn, —  Rzb —  Rz6,
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где Rzi  =  —  (D32 — Dy3) p lBT T;

•^25 — " j -  ( ^ 24 —  D y , )  p%y;

R *6  —  ~  ( D y 4  Dy' - )  Рл-

а величина лопаточной осевой силы R Zm вычисляется по со­
отношениям (35), (37) и (38).

Осевое усилие, действующее на радиально-упорный под­
шипник 1 ротора ТК В Д  (см. рис. 33),

Я гп =  R zк -  АД-

Система разгрузки долж на обеспечить гарантированную 
величину осевого усилия, т. е.

Таким образом, целевую функцию можно записать как  
Ф (X )  = { R Za) -  R zn,

где X  — вектор управляемых переменных.
В рассматриваемой системе разгрузки ими могут служить 

геометрические параметры D y2 =  х ь £>у3 =  х2, D y 4 == лг3 и 
давление р л =  х4 в межлабиринтной полости Л.

С учетом вышеприведенных соотношений задачу оптимиза­
ции для системы разгрузки опоры ротора ТК В Д  от осевого 
усилия формулируем следующим образом:

Минимизировать:

Ф (X )  =  {R2 „ ] -  Rzn (X )  =  [Rzn ] -  f - f  ( D \  -  x ? )  p2 BTVj + '

- j -  - J -  ( X 2 —  X 22) P A  +  - j "  ( T ? 4 2 —  * з 2 )  (*32 —  D y 5 )  X 4 +

+  f  {D32 -  X22 ) p iB 1 , -  -J (Д ,2 -  £y i)  pjBTi - - /vC.it]-
-v  min
при ограничениях
iи <Xi  <cbi (i =  1 , 2, 3, 4).

Величины постоянных в (45) рассчитаны ранее и, соответ­
ственно, равны

(45)



Dyi =  0,17 м; D x =  0,64 м; D 2 =  0,71 м;
D3 == 0,85 м; D 4 =  0,82 м; D y5 =  0,19 м; 
р ]вт| =  21,582-104 н/м2; p2BTvi =  92,214-104 н/м2;,
PiBT т =  50,23-104 н/м2; р 2, =  34,335-104 н/м2; 
р А =  58,3695-104 н/м2;

=  32412,24 н; =  70254 н.

Д л я  анализируемого режима назначим [Rz „] =  19620 и 
(2 0 0 0  кгс).

Рассмотрим подробнее процедуру назначения диапазонов 
a<, bi для управляемых переменных xt- задачи оптимиза­
ции (45), Диапазон для Х\ =  D y2 выберем таким, чтобы вели 
чина Х\ была близка к размеру D2, так  как  выгодно размес­
тить Л У  как можно выше, что приведет к уменьшению состав­
ляющих осевых сил компрессора (Rz2 +  Rz3)- По конструк­
тивным соображениям назначаем
0,65 « х ,  <0,68.

Д иапазон для х2 =  Dy 3 выберем, исходя из обеспечения 
достаточной прочности вала  6 (см. рис. 33). Согласно предва­
рительным расчетам прочности вала  6 назначаем
0,425 < х 2 <  0,43. у

. Д иапазон для х3 =  D yi можно выбрать достаточно широ­
ким. Увеличение х 3 приводит к росту утечек газа через ЛУ, з а ­
крепленное на диске 8 турбины (см. р и с .-33), но снижает в е ­
личину составляющей осевой силы турбины R z3, одновременно 
увеличивая составляющую R z3. Исходя из сказанного, н азн а­
чаем
0,23 <  х3 <  0,65. Т "

Д иапазон для х 4 =  р л выберем таким, чтобы, с одной сто­
роны, давление в межлабиринтной полости Л  не было мень­
ше давления рз в пространстве между диафрагмой СА и дис­
ком 9 турбины следующего каскада ТК, а с другой, — не было 
бы слишком большим. Это может привести к нежелательному 
увеличению расхода’воздуха в масляную полость М двигателя 
через ЛУ, расположенного около подшипника 10 (см. рис. 33).

Исходя из сказанного, назначаем
29,43-104 <  х4 <58,86-104, ■ ;Я,,--У - ,



Численное решение задачи (45) проведем на ЭВМ «Мир-1» 
по той лее программе, что и ранее.

Машинное решение задачи (45) (см. в Приложении 3) оп­
ределило следующие величины управляемых переменных:
Х \  =  D у2 =  0,66147 м;
Л'2 =  П у3 — 0,42611 м;
х 3 = D у 4 =  0,33818 м;
х 4 —  р д  =  31,528-104 н/м2 (3,214 кгс/см2).

При этом Ф (X) —  — 1 н, отсюда RZn( X )  = [/?гп ] — ф ( х )  — 
=  19620— ( — 1 ) =  19621 н (2000,1 кге), т. е. RZn̂  [Rz „ ], как 
и было назначено выше. Направление R z„ — против полета. 
По полученному значению х 4 =  р„  конструктор назначает 
место отбора воздуха (т3) в компрессоре для наддува полос­
тей Л  и М (см. рис. 33) и рассчитывает расход воздуха, иду­
щий в них через ЛУ.

Спроектированная система разгрузки опоры ротора ТК ВД 
оптимальна, тзк  как [ R ? , , ] , а величины геометриче­
ских параметров П у2, D yS, D yl и давления воздуха р л в меж- 
лабиринтной полости Л удовлетворяют ограничениям конст­
руктора.

3.7. Р А З В И Т И Е  З А Д А Ч  О П Т И М И З А Ц И И
С И С Т Е М  Р А З Г Р У З К И  О П О Р  Р О ТО Р О В  ТМ
О Т О С Е В Ы Х  У С И Л И И

Математические модели (41), (43) и (45) систем разгруз­
ки опор ТМ от осевых усилий, безусловно, можно р азр абаты ­
вать с у ч е т о м  достижений в изучении гидродинамики течений 
среды возле вращающихся дисков и взаимодействий с други­
ми системами ДЛА . Например, при построении моделей (41), 
(43) можно использовать соотношения (21), (22), (24), а для 
модели (45) — учесть взаимодействие системы разгрузки с си­
стемой охлаждения. Д ля  этого необходимо ввести в рассмот­
рение новую управляемую переменную х5 =  р а — давление в 
разгрузочной полости А и составить функциональное.ограни­
чение у  (X) на величину параметра т 0хл — расхода воздуха, 
идущего на охлаждение передней поверхности диска 8 турби­
ны и замка ее рабочей лопатки (см. рис. 33). Тогда в общем 
виде задача оптимизации систем запишется следующим о б р а­
зом:



кйнимизировать Ф (X )  — [/?2П ] — R zn (X ) -> m m ,i  
при ограничениях g  (X )  = -- [тохл], 1 (.46)

а,- <Xi <.bi, i =  1 , 2 , 5, J
где [m ил ] — минимально допустимый расход воздуха, идуще­
го на охлаждение рассматриваемых деталей турбины.

Решение задачи (46) можно проводить на ЭВМ на основе 
известных алгоритмов [34].

В заключение отметим, что использование методов м ате­
матической оптимизации в расчетах систем разгрузки опор 
роторов ТМ от осевых усилий увеличивает его эффективность, 
достоверность и надежность проектирования, а решение таких 
задач на ЭВМ позволяет ускорить процесс создания сложных 
ТМ в целом. Представляется реальным создание целого ком­
плекса моделей систем разгрузки опор ТМ Д Л А  (банка моде­
лей) е тем, чтобы свести весь процесс сложных расчетов к 
машинному проектированию.
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