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ПРЕДИСЛОВИЕ 

В условиях быстрого научно-технического прогресса и огром
ного потока научно-технической информации труд инженера 
усложнился. Ему недостаточно сегодня тех знаний, которые 
были получены в вузе. Труд инженера может быть эффективным 
только при непрерывном повышении его эрудиции и уровня тех
нических знаний. 

В отчетном докладе Центрального Комитета КПСС XXV 
съезду Л. И. Брежнев сказал: «В современных условиях, когда 
объем необходимых для человека знаний резко и быстро возрас
тает, уже невозможно делать главную ставку на усвоение опре
деленной суммы фактов. Важно прививать умение самостоятель
но пополнять свои знания, ориентироваться в стремительном 
потоке научной и политической информации». 

Современный инженер обязан не только уметь управлять 
теми или иными производственными процессами в соответствии 
с требованиями технологии, но и должен обеспечивать их опти
мальное проведение на высоком техническом уровне, который 
отвечал бы достижениям науки в данной области. 

Вот почему необходимо постоянное повышение квалификации 
инженерно-технических работников. В этом большую помощь им 
окажут различные пособия, в которых будут изложены различ
ные современные технические решения и методы, основанные на 
фундаментальных теоретических положениях. 

Нужны такие пособия и работникам пищевой промышленнос
ти, которая имеет свои специфические особенности. Почти во 
всех отраслях ее по условиям технологических процессов значи
тельные количества жидких продуктов перемещаются между 
станциями производства. Часто нормальное течение технологи
ческих процессов обусловлено подачей больших количеств воз
духа, технологических газов и пара. Поэтому такие пищевые 
предприятия как сахарные, спиртовые, пивоваренные, дрожже
вые и другие обладают большим трубопроводным хозяйством. 

Чтобы представить себе значение гидравлики и гидравличе
ских машин в пищевой промышленности, достаточно привести 
такие данные. На сахарном заводе, перерабатывающем 6000 т 
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свеклы в сутки, находится в эксплуатации более 350 единиц на-
сосно-компрессорного оборудования, которое потребляет 60— 
70% энергии, вырабатываемой заводскими генераторами, на та
ком заводе монтируется более 100 000 м металлических труб 
общей массой более 4500 т. 

Все это требует от специалиста пищевых производств глубо
кого знания законов гидравлики и теоретических положений, на 
которых основана работа широко применяемых в пищевой про
мышленности гидравлических машин — насосов, компрессоров й 
вентиляторов. 

Основное назначение данного пособия — помочь инженерно-
техническим работникам пищевой промышленности в их повсе
дневной творческой работе теоретически осмысливать и обосно
вывать расчет, выбор и рациональную эксплуатацию трубопро
водного и насосно-компрессорного оборудования. Поэтому в 
пособии большое внимание уделяется гидравлике трубопроводов 
и нагнетателей. Приводятся гидравлические характеристики ос
новных типов насосно-компрессорного оборудования пищевых 
производств и теоретические положения, на которых основана их 
работа. 

В книге даны оригинальные примеры и методики, предложен
ные профессором Г. М. Знаменским. 

Все замечания и пожелания просим направлять по адресу: 
252601, Киев, 1, ГСП, Пушкинская, 28, издательство «Техшка». 



Ч а с т ь п е р в а я 

ГИДРАВЛИКА 

Г л а в а п е р в а я 

ОСНОВНЫЕ ФИЗИЧЕСКИЕ СВОЙСТВА ЖИДКОСТИ 

ОБЩИЕ СВОЙСТВА ЖИДКОСТИ В СОСТОЯНИИ ПОКОЯ 

Ж и д к о с т ь ю называется физическое тело, обладающее свой
ством текучести, т. е. не имеющее способности самостоятельно 
сохранять свою форму. 

Жидкости, законы движения и равновесия которых изучают
ся в гидравлике, делятся на два класса: сжимаемые жидкости 
или газы, почти несжимаемые — капельные жидкости. 

В гидравлике рассматриваются идеальные и реальные жид
кости. 

Идеальной называется такая жидкость, между частицами ко
торой отсутствуют силы внутреннего трения. Вследствие этого 
она не сопротивляется касательным силам сдвига и силам растя
жения. Идеальная жидкость совершенно не сжимается — она 
оказывает бесконечно большое сопротивление силам сжатия. Та
кой жидкости в природе не существует — это научная абстрак
ция, необходимая для упрощения анализа общих законов меха
ники применительно к жидким телам. 

Реальная, или действительная, жидкость не обладает в совер
шенстве свойствами идеальной жидкости, она в некоторой степе
ни сопротивляется касательным и растягивающим усилиям, а 
также отчасти сжимается. Для решения многих задач гидравли
ки этим отличием в свойствах идеальной и реальной жидкостей 
можно пренебречь. В связи с этим законы, выведенные для иде
альной жидкости, могут быть применены к жидкостям реальным 
с соответствующими поправками, а иногда даже без них. 

МОЛЕКУЛЯРНОЕ ДАВЛЕНИЕ И ПОВЕРХНОСТНОЕ НАТЯЖЕНИЕ 

В гидравлике жидкость рассматривается как непрерывная одно
родная бесконечно делимая среда, частицы которой предполага
ются настолько малыми, чтобы можно было считать жидкость 
сплошной, но достаточно большими, чтобы пренебречь силами 
взаимодействия между молекулами. 

Тем не менее, рассматривая некоторые свойства жидкости, 
приходится учитывать проявление молекулярных сил. Так, на
пример, известно, что силы, действующие на молекулы поверх-
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ностного слоя жидкости, не уравновешены. Силы притяжения со 
стороны молекул внутренних слоев жидкости больше сил при
тяжения, действующих над ее поверхностью. Вследствие этого 
поверхностный слой оказывает так называемое молекулярное 
давление на жидкость. Это давление очень велико и составляет, 
например, для спирта 236 МПа, для воды — 1079 МПа. 

Естественно, что давления, обычно применяемые в практике, 
не оказывают на жидкость сколько-нибудь заметного влияния, 
так как предварительное давление, обусловленное молекуляр
ным притяжением частиц, несравненно больше того давления, с 
которым обычно приходится сталкиваться в практике. Этим, в 
частности, можно объяснить малую сжимаемость капельных жид
костей. 

Силы взаимного притяжения молекул жидкости обусловли
вают не только описанное выше молекулярное давление, но и 
известное из физики поверхностное натяжение. Поверхностное 
натяжение проявляется в том, что поверхностный слой жидкости 
стремится всегда сократиться. Вследствие этого происходит под
нятие уровня жидкости в капилляре в случае вогнутого мениска 
и — капиллярное опускание, если мениск выпуклый, т. е. когда 
жидкость не смачивает поверхность капилляра. 

Поверхностное натяжение следует принимать во внимание 
при работе с жидкостными приборами для измерения давления, 
при исследовании некоторых случаев истечения из отверстий 
и др. 

ДАВЛЕНИЕ ПАРОВ ЖИДКОСТИ. КАВИТАЦИЯ 

Испарение жидкости с поверхности наблюдается при любой тем
пературе. Интенсивность его зависит от температуры и давления. 
Если испарение происходит в ограниченное пространство, то 
плотность паров над жидкостью увеличивается. В этом случае 
увеличивается вероятность столкновения отдельных частиц пара 
между собой и с массой жидкости. 

Таким образом, одновременно с развитием процесса испаре
ния развивается обратный ему процесс конденсации. В опреде
ленный момент устанавливается состояние равновесия, наступа
ет максимально возможное при данной температуре насыщение 
пространства над жидкостью паром. Давление, соответствующее 
такому равновесию, называется у п р у г о с т ь ю н а с ы щ е н 
н ы х п а р о в при данной температуре, или д а в л е н и е м паров 
жидкости при данной температуре. Если резко уменьшить давле
ние над поверхностью жидкости, то возникает интенсивное испа
рение с поверхности и даже во всей массе, т. е. жидкость начи
нает кипеть. Этому способствует наличие в жидкости некоторого 
количества растворенных газов, частицы которых являются цен
трами возникновения пузырьков. 

Такое вскипание с образованием большого количества пу-
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зырьков, каверн-пустот в жидкости называют паровой кавита
цией. 

В общем случае явление кавитации представляет собой обра
зование разрывов сплошности в жидкости. Известно [17], что 
жидкости, не содержащие каких-либо примесей, способны выдер
живать, не разрываясь, довольно высокие растягивающие уси
лия, иногда достигающие величин 314 МПа. Температурные 
флуктуации, приводящие к образованию паровых зародышей, 
понижают прочность воды до 157 МПа. Экспериментально дока
зано, что при соблюдении особых предосторожностей можно до
биться того, чтобы вода выдерживала растягивающие напряже
ния в 27 МПа. Вместе с тем, на практике в обычных лабора
торных и натурных условиях кавитация наступает уже при 
давлениях, близких к давлению насыщенных паров при данной 
температуре. Такое расхождение теоретических и опытных дан
ных обусловлено тем, что естественная вода содержит ядра или 
зародыши кавитации в виде мельчайших твердых или газообраз
ных частичек — включений. Это вредное явление, с которым при
ходится встречаться при работе насосов, турбин и других гидро
машин. Борьба с кавитацией является важнейшей технической 
проблемой. 

Как было указано, кавитация возникает тогда, когда давле
ние в жидкости р становится ниже давления ее паров при данной 
температуре t. Для выяснения условий возникновения кавитации 
в воде можно пользоваться данными табл. 1. 

Таблица 1 
Зависимость давления насыщенного водяного пара от температуры 

t, °с Р, Па t, сс Р, Па (, °С р. Па 

0 608 40 7377 75 38553 
5 863 45 9584 80 47382 
10 1226 50 12361 85 57781 
15 1707 55 15696 90 70141 
20 2335 60 19914 95 84562 
25 3169 65 25015 99,1 98100 
30 4258 70 30396 100 101137 
35 5621 

ПЛОТНОСТЬ ЖИДКОСТИ 

П л о т н о с т ь ю однородного жидкого тела называется отноше> 
ние массы тела к его объему: 

где р — плотность, кг/м3; 
m — масса тела; 
V — объем. 
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Плотность жидкости изменяется при изменении температуры 
и давления. Зависимость плотности воды от температуры приве
дена в табл. 2. 

Таблица 2 

Зависимость плотности воды от температуры 

t, °с р, кг/м* t, °с р, кг/м 3 t, °С р, кг/м' 

0 999,9 50 988.1 100 958,4 
4 1000,0 60 983.2 150 917,2 

10 999,7 70 977,8 200 862,8 
20 998,2 80 971,8 250 794 
30 995,7 90 965,3 300 700 
40 992,2 

Таблица 3 

Относительная плотность сахарных растворов в зависимости от 
Содержание 

t, °с 
0 5 10 15 20 25 30 35 

0 
5 

10 
15 
20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 
75 
80 
85 
90 
95 

100 

1,000 
1,000 
1,000 
0,999 
0,998 
0,997 
0,996 
0,994 
0,992 
0.990 
0,988 
0,986 
0,983 
0,981 
0,978 
0,975 
0,972 
0,969 
0,965 
0,962 
0,958 

1,020 
1,020 
1,019 
1,019 
1,018 
1,016 
1,014 
1,013 
1,012 
1,010 
1.008 
1,005 
1,003 
1,000 
0,998 
0,995 
0,992 
0,989 
0,985 
0,982 
0,979 

1,040 
1,040 
1,040 
1,039 
1,038 
1,037 
1,035 
1,034 
1,032 
1,030 
1,028 
1,025 
1,023 
1,020 
1,018 
1,015 
1,012 
1.009 
1,005 
1.002 
0,998 

1,002 
1,062 
1,062 
1,060 
1,059 
1,058 
1,056 
1,055 
1,053 
1,050 
1,048 
1,046 
1,043 
1,041 
1,038 
1,035 
1,032 
1,029 
1,026 
1.022 
1,019 

1,085 
1,084 
1,083 
1,082 
1,081 
1,080 
1,078 
1,076 
1,074 
1,072 
1,070 
1,067 
1,065 
1,062 
1,059 
1,056 
1,053 
1,050 
1,047 
1,043 
1,040 

1,108 
1,107 
1,106 
1,105 
1,104 
1,102 
1,100 
1,098 
1,096 
1.094 
1,092 
1,089 
1,087 
1,084 
1,081 
1,078 
1,075 
1,072 
1,069 
1,065 
1,062 

1,132 
1,131 
1.130 
1,129 
1,127 
1,126 
1,124 
1,122 
1,120 
1,117 
1,115 
1,112 
1,110 
1,107 
1,104 
1,101 
1,098 
1,095 
1,092 
1,088 
1,085 

1,157 
1,156 
1,155 
1,154 
1,152 
1,150 
1,148 
1,146 
1,144 
1,141 
1,139 
1,136 
1,134 
1,131 
1,128 
1,125 
1,122 
1,119 
1,115 
1,112 
1,108 

Если жидкое тело неоднородно, то формула (1.1) определяет 
лишь среднюю плотность по объему. 

О т н о с и т е л ь н о й п л о т н о с т ь ю жидкости 6 называет
ся отношение массы данного тела и дистиллированной воды, взя
той в том же объеме при 4° С. 
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Таблица 4 

Зависимость плотности жидких тел от температуры 

Жидкость р, кг/м3 t, °с 

Вода дистиллированная 1000 4 
» морская 1020—1030 4 

Алкоголь безводный 795 20 
Глицерин 1260 0 
Бензин 745—755 15 
Керосин 760 15 
Воздух 1,183 20 

» 1,293 0 
Известковое молоко (20% СаО) 1190 15 
Меласса (кормовая патока) 1350—1400 15 

концентрации и температуры (по воде при /=4°С) 
сухих веществ, % 

40 45 50 55 60 65 70 75 

1,183 
1,182 
1,181 
1,179 
1,177 
1,175 
1,173 
1,171 
1,169 
1,166 
1,164 
1.161 
1,158 
1,155 
1,152 
1,149 
1,146 
1,143 
1,140 
1,137 
1,133 

1,210 
1,208 
1,207 
1,205 
1,203 
1,201 
1,199 
1,197 
1,194 
1,192 
1,189 
1,186 
1,184 
1,181 
1,178 
1,175 
1,171 
1,168 
1,165 
1,162 
1,158 

,238 
,236 
,234 

1,232 
1,230 
1,228 
1,226 
1,224 
1,221 
1,219 
1,216 
1,213 
1,210 
1,208 
1,205 

.202 
199 
195 

,192 
,188 

1,185 

1,266 
1,264 
1,262 
1,260 
1,258 
1,256 
1,254 
1,252 
1,249 
1,247 
1,244 
1,241 
1,238 
1,235 
1,232 
1,229 
1,226 
1,223 
1,220 
1,212 
1,213 

1,296 
,294 
,292 
,290 
,287 
,285 

1,285 
281 

1,278 
1,275 
1,273 
1,270 
1,267 
1,264 
1,261 
1,258 
1,255 
1,251 
1,248 
1,245 
1.241 

1,326 
1,324 
1,322 
1,320 
1,317 
1,315 
1,313 
1,310 
1,308 
1,305 

302 
1,300 
1,297 
1,294 
1,291 
1,288 
1,285 
1,281 
1,278 
1,275 
1.272 

1,357 
355 
353 
351 
349 
346 

1,344 
1,341 
1,339 
1,337 
1,334 
1,331 
1,328 
1,325 
1,322 
1,319 
1,315 
1,312 
1,309 
1,305 
1.302 

1,390 
1,388 
1,385 
1,383 
1,381 
1,378 
1 
1 

1,334 

Плотность водных растворов различных веществ, в том числе 
и пищевых продуктов, зависит не только от температуры, но и от 
концентрации растворенного в воде вещества (табл. 3). 

Данные о плотности некоторых жидких тел приведены в 
табл. 4, а зависимость плотности воды от давления — в табл. 5. 
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Таблица 5 
Зависимость плотности воды от давления 

р. к,г/м3 

р, МПа 

Р. кг/м 3 

р, МПа 
<=о °с /=40 °С 

р, МПа 
1=0 °С *=40 °С 

0,1 
49,033 
98,060 

999,9 
1024 
1046 

992,2 
1014 
1032 

196,1 
392,3 
784,5 

1176,8 

1084 
1146 

1066 
1120 
1201 
1261 

Как следует из данных табл. 5, вода является практически не
сжимаемой жидкостью; коэффициент объемного сжатия воды 
постоянен в интервале давлений 0,1 —100 МПа и составляет 
—0,5-Ю- 9 Па- 1 . 

ОСНОВНЫЕ СВОЙСТВА ЖИДКОСТЕЙ И ГАЗОВ 
ПРИ ОТНОСИТЕЛЬНОМ ДВИЖЕНИИ 

ВЯЗКОСТЬ КАПЕЛЬНЫХ ЖИДКОСТЕЙ 

При относительном движении реальных жидкостей проявляются 
касательные силы сцепления между частицами, как бы тормозя
щие скольжение слоев. Эти силы характеризуют величину внут
реннего трения, или вязкости, жидкости. 

Рассмотрим поток жидкости, все слои которого движутся па
раллельно (рис. 1). Разделим этот поток на отдельные слои тол
щиной dn и допустим, что скорость частиц жидкости от слоя к 
слою изменяется согласно эпюре скоростей. Величина градиента 

dU 
скорости dn определяется тангенсом угла наклона касательной 

1 и 
"ё U+dU 
-§ 

к эпюре скоростей в рассматри
ваемой точке (tgp) и характери
зует интенсивность изменения 
скорости в направлении, перпен
дикулярном к ней. 

Сила внутреннего трения Т 
между частицами не зависит от 
давления в жидкости и пропорци
ональна поверхности соприкосно
вения F трущихся слоев, относи
тельной скорости их перемеще
ния и зависит от рода жидкости. 

Закон внутреннего трения, установленный Ньютоном, выра
жается формулой 

T=vF-^, (1.2) 
dn 

где (л—коэффициент абсолютной, или динамической, вязкости. 

Рис. 1. Схема 
жидкости. потока вязкой 

Ю 



Сила трения, отнесенная к единице площади трущихся слоев, 
является напряжением силы трения: 

т dU п q . 
dn 

dU Из этого выражения следует, что при — = 1 \i=x, т. е. коэф-
dn 

фициент абсолютной, или динамической, вязкости выражает на
пряжение сил внутреннего трения в данной жидкости, которое 
возникает при единичном градиенте скорости. 

Кроме абсолютной, или динамической, вязкости жидкости 
пользуются кинематической, или условной вязкостью (ВУ). 

Кинематической вязкостью называется отношение абсолют
ной вязкости к плотности жидкости: 

(1.4) 
р 

Как известно [3], влияние давления на вязкость капельных жид
костей сказывается в области высоких давлений. Поэтому, в тех 
случаях, когда давление не превышает~ 10 МПа, изменением 
вязкости от давления пренебрегают. Вязкость, главным образом, 
зависит от рода жидкости и температуры (табл. 6 и 7). Обычно 
зависимость вязкости от температуры для различных жидкостей 
определяется по экспериментальным формулам, графикам, таб
лицам. 

Таблица 6 
Зависимость кинематического коэффициента вязкости воды от температуры 

/, °с V, М 2 /С t, °с V, М 2 /С Л °С V, М 2 /С 

0 
5 

10 

1,78 К Г 6 

1,51-КГ 6 

1 . 3 Ы 0 - 6 

12 
15 
20 

1,24-10—6 

1,14-КГ 6 

1,01 -10—6 

30 
40 
50 

0 , 8 1 - Ю - 6 

0,66-10~ 6 

0 , 5 5 - Ю - 6 

Таблица 7 
Значения коэффициента вязкости р, для различных жидкостей 

Жидкость t, °с ц, п 

Бензин (6= 0,7—0,72) 15 0,0060—0,0065 
Керосин (б = 0,82--0,83) 15 0,020^-0,025 
Глицерин "со

 

42,2 
» 8,1 25,2 
» 14,3 13,9 
» 26,5 4,93 

Ртуть 21,4 0,0185-
» 0 0,0117 
» 99 0,0122 

Алкоголь 18 0,0131 
Касторовое масло 20 10,2 
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Вязкость сахарных растворов свеклосахарного производства 
зависит не только от температуры, но также от концентрации и 
присутствия несахаров в растворе. Причем, значение вязкости 
увеличивается с увеличением концентрации, уменьшением тем
пературы сахарного раствора и уменьшением содержания неса
харов, т. е. с увеличением доброкачественности (табл. 8). 
Таблица 8 

Вязкость сахарных растворов, сП 
Содержание сухих веществ, % 

Доброкачест
венность 76 78 80 82 84 86 

Т е м п е р а т у р а 40°С 
60 435 806 1690 3960 11200 40000 
70 456 863 1830 4340 12400 — 
80 480 919 1990 4710 13600 — 
90 503 977 2120 5080 14800 — 

100 526 1030 2260 5450 16000 — 
Т е м п е р а т у р а 80°С 

60 49 73 115 199 383 844 
70 50 75 118 205 396 883 
80 51 76 120 210 408 922 
90 51 78 123 216 421 — 

100 52 78 125 222 434 — 

НЕКОТОРЫЕ СВОЙСТВА НЕНЬЮТОНОВСКИХ (АНОМАЛЬНЫХ) 
ЖИДКОСТЕЙ 

Существуют жидкости, которые не полностью подчиняются за
кону трения Ньютона (1.2). Такие жидкости называются ненью
тоновскими, или аномальными. У большинства из них режим 
текучести наступает только после того, как напряжение сил внут
реннего трения между частицами т превысит некоторое опреде
ленное для данной жидкости значение начального напряжения т0. 
После достижения значения to абсолютное значение общего на
пряжения сил трения т в движущейся жидкости может увеличи
ваться или уменьшаться. 

Напряжение сил трения в аномальной жидкости определяется 
зависимостью 

т = т0 + н,к—— . (1.6) 
dn 

Характерная особенность неньютоновских жидкостей состоит 
в том, что их кажущаяся вязкость |лк не является константой 
данной жидкости. Она зависит уже не только от температуры t° 

du и давления р, но и от скорости сдвига — , продолжительности 
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его действия и других факторов. В зависимости от этих факторов 
неньютоновские жидкости условно делятся на три группы, каж
дая из которых, в свою очередь, подразделяется на подгруппы. 

К п е р в о й г р у п п е относят так называемые вязкие, или 
стационарные, неньютоновские жидкости, для которых градиент 
скорости не зависит от времени: 

бингамовские пластичные жидкости (например, очень густые 
суспензии, шламмы, пасты), для которых т>То; 

псевдопластичные жидкости, которые начинают течь как и 
dU ньютоновские, но с увеличением градиента скорости -— их кажу-
dn 

щаяся вязкость jxK уменьшается (например, растворы многих по
лимеров); 

дилатантные жидкости, которые отличаются от псевдопла-
dU стичных тем, что с ростом —кажущаяся вязкость fxK увеличива-
dn 

ется (например, суспензии с большим содержанием твердой 
фазы). 

Ко в т о р о й г р у п п е относят неньютоновские жидкости, у 
dU Л7 

которых зависимость между — и т изменяется во времени. У 
dn 

таких жидкостей кажущаяся вязкость зависит не только от гра
диента скорости, но и от продолжительности сдвига. К ним отно
сятся, например, многие масляные краски, а из молочных про
дуктов — простокваша и кефир. Эти жидкости обладают тиксо-
тропией, т. е. способностью к разрушению структуры и возрас
танию текучести с увеличением продолжительности действия 
напряжений сдвига. После снятия напряжения структура посте
пенно восстанавливается, а течение прекращается. 

Ко второй группе относят также реопектантные жидкости, 
которые отличаются от тиксотропных тем, что с увеличением про
должительности воздействия напряжений сдвига их текучесть 
снижается. 

И, наконец, к т р е т ь е й г р у п п е относят вязкоупругие 
жидкости, которые текут под воздействием напряжений сдвига, 
но после снятия этих напряжений они частично восстанавливают 
свою форму как упругие твердые тела. Такими свойствами обла
дают некоторые смолы и тестообразные тела. 

Все неньютоновские жидкости обладают кажущейся вязкос
тью, значительно превышающей вязкость воды. Более подробно 
свойства неньютоновских жидкостей описаны, например, в рабо
тах [14, 32]. При изучении свойств неньютоновских жидкостей 
необходимо определять количественные связи между касатель
ными напряжениями и скоростями сдвига. Наука, устанавлива
ющая наиболее общие законы связей между касательными на
пряжениями и скоростями сдвига, называется реологией. 
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ВЯЗКОСТЬ ГАЗОВ 

Коэффициент абсолютной вязкости [i определяется в соответст
вии с кинетической теорией газов: 

? = kvpvtl, (1.7) 
где kv— коэффициент пропорциональности, принимающий зна

чения (0,31—0,49) в зависимости 
от распределения скоростей vt и 
характера удара молекул газа в 
их тепловом движении; 
р = пт; 
здесь п — число молекул газа в 
единице объема; 
т — масса молекулы газа; 
/ — длина свободного пробега мо
лекулы. 

Кинематическая вязкость газа 
может быть найдена из выраже
ния 

У,м!/с,8ода 

1510' 

1,010 

0,5Ш' 

ч,мг/с, Воздух 
0,510'" 

0,210* 

ОНО" 

20 НО 60 80 t,'C 
Рис. 2. Зависимость кинематиче
ского коэффициента вязкости воз
духа и воды от температуры. 

— = kvVtL (1.8) 

Таким образом, абсолютная и кинематическая вязкости газов 
зависят от скорости теплового движения. С повышением темпе
ратуры вязкость газа увеличивается (рис. 2). 

ВЯЗКОСТЬ СУСПЕНЗИЙ 

Вязкость жидкостей, содержащих твердые взвешенные частицы, 
т. е. суспензий, определяется по данным Гатчека в зависимости 
от концентрации взвешенных частиц 

l* = ft) (1 + 4,5-11). (1.9) 
где |л0 — вязкость чистой жидкости; 

т) — объемная концентрация взвешенных частиц. 

ИЗМЕРЕНИЕ ВЯЗКОСТИ ЖИДКОСТЕЙ. ВИСКОЗИМЕТРЫ 

Вопросам измерения вязкости жидкостей посвящена обширная 
литература, в которой описаны принципы работы и конструкций 
приборов для измерения вязкости — вискозиметров. Вискозимет
ры бывают различных типов. 

К а п и л л я р н ы е в и с к о з и м е т р ы используют неодина
ковую способность жидкостей, обладающих различной вязкос
тью, протекать через капиллярную трубку. Например, вискози
метр Оствальда — Пинкевича представляет собой ^/-образную 
вертикальную трубку, в правое колено которой впаян капилляр 
(рис. 3). С помощью этого вискозиметра измеряется кинематиче-
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ский коэффициент вязкости v по времени истечения исследуемой 
жидкости из положения А—А в положение Б—Б: 

*и (1.10) 

где vo — кинематический коэффициент вязкости стандартной 
жидкости; 

tK — время, в течение которого уровень исследуемой жидкос
ти опустится из положения А—А в положение Б—Б; 

to — время, в течение которого уровень стандартной жидкости 
(чаще всего воды) опустится из положения А—А в положение 
Б—Б. 

Капиллярные вискозиметры применяются для измерения вяз
кости, главным образом, маловязких жидкостей. 

К р у т и л ь н ы е ( т о р з и о н н ы е ) в и с к о з и м е т р ы ис
пользуют различную тормозящую способность жидкостей, обла
дающих различной вязкостью, которая проявляется при враще
нии цилиндрического тела в покоящейся жидкости. К приборам 
такого типа относится вискозиметр Воларовича (рис. 4). Для 
того, чтобы провернуть на некоторый угол внутренний подвиж
ный цилиндр, погруженный в исследуемую жидкость, необходи
мо приложить определенное усилие, зависящее от вязкости ис
следуемой жидкости. Шкала вискозиметра проградуирована в 
единицах коэффициента вязкости fx или единицах, пропорцио
нальных ему. 

В и с к о з и м е т р ы с п а д а ю щ и м ш а р и к о м (рис. 5) 
используют способность жидкостей, обладающих различной вяз
костью, оказывать сопротивление движению сво
бодно падающего шарика. Зная диаметр шарика, 
плотность материала, из которого он изготовлен, 
плотность испытуемой жидкости и фиксируя время 
падения шарика между двумя отмеченными по
верхностями в испытуемой жидкости, находящими
ся на заданном расстоянии друг от друга, можно 
определить динамическую вязкость JJ, жидкости. На 
этом принципе и построен вискозиметр Гепплера. 

В технической практике для определения вязко
сти жидкости часто используют вискозиметр Энгле-
ра. При помощи этого вискозиметра измеряют не 
абсолютную, а условную вязкость (ВУ), которая 
определяется отношением времени истечения не
которого объема исследуемой жидкости через кали
брованное отверстие ко времени истечения такого 
же объема дистиллированной воды (рис. 6). 

Вискозиметр Энглера состоит из двух концен
трически расположенных латунных резервуаров 2 и 3. 

В центре сферического дна внутреннего резервуара 3 имеется 
калиброванное отверстие с трубкой, через которую выливается 

Рис. 3. Ка
пиллярный 

вискозиметр. 
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испытуемая жидкость. Отверстие отводной трубки 4 закрывается 
игольчатым клапаном 5. Внешний резервуар 2 одновременно слу
жит термостатом. Температура испытуемой жидкости определя
ется термометром 1. 

При измерении вязкости испытуемую жидкость наливают во 
внутренний резервуар 3, а затем открывают игольчатый кла-

Рис. 4. Крутильный (торзионный) Рис. 5. Вискозиметр с падающим 
вискозиметр: шариком: 
/ — термостат; 2—шкала; 3— указа- 1 — зажимная крышка; 2 — стеклянная 
тель динамометра; 4, 5, 6 — элементы калиброванная трубка; 3—метка нача-
динамометра; 7 — вал; 8 — вращаю- ла отсчета; 4 — термостат; 5 — пово-
щийся цилиндр; 9 — неподвижный ци- ротная ось; 6 — шарик, 
линдр. 

пан 5 и определяют время истечения tK этого количества испыту
емой жидкости при данной температуре /°. Вязкость в градусах 
условной вязкости определяется отношением 

° В У = - ^ - , (1.11) 

где to — время истечения того же количества дистиллированной 
воды при температуре 20° С. 

Коэффициент кинематической вязкости, м2/с, исследуемой 
жидкости может быть определен по формуле 

v, = / ' o , 0 7 3 1 0 B У - ^ ^ V l O - 4 . (1.12) 
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Коэффициент динамической вязкости, Н-с/м 2, может быть 
определен как 

р = / 7 , 2 4 ° В У - - ^ - ' ) р - 1 0 - 6 . (1.13) 

В литературе имеются описания вискозиметров непрерывного* 
действия. В частности, обращают на себя внимание различные 
вибрационные вискозиметры, позво
ляющие автоматизировать процессы 
измерения и контроля вязкости, осо
бенно в условиях высоких темпера
тур и агрессивных сред [26]. Прин
цип работы этих вискозиметров ос
нован на использовании свойства 
жидкостей оказывать сопротивление 
колебательному движению рабочего 
элемента, погруженного в жидкость. 
В качестве рабочего элемента мо
гут использоваться цилиндры, сфе
ры, пластинки и т. д. Эти приборы 
позволяют использовать современ
ные средства электроники и повы
сить точность определения вязкости 
вплоть до значений, при которых 
максимальная погрешность измере- рис_ 6 . схема вискозиметра 
ния не превышает одного процента. Энглера. 

Г л а в а в т о р а я 

ГИДРОСТАТИКА 

Г и д р о с т а т и к а — это раздел гидравлики, изучающий зако
ны механики, которым подчиняются жидкости, находящиеся в-
состоянии абсолютного или относительного покоя. 

Под абсолютным покоем следует понимать такое состояние 
равновесия жидкости, при котором отсутствует взаимное пере
мещение не только отдельных элементов рассматриваемого объ
ема, но и перемещение их относительно внешней системы, в кото
рой покоится жидкость. 

Под относительным покоем понимают равновесие жидкости 
относительно внешней системы, которая может перемещаться 
в пространстве. 

СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ НА ЖИДКОСТЬ 

Различают два вида внешних сил, действующих на элемент объ
ема жидкости,— поверхностные и массовые силы. 

Поверхностными называются силы, которые действуют на 
поверхности рассматриваемых элементов. Эти силы подразделя-

-2 
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N В гидростатике рассматриваются 

ются на нормальные и касательные. К нормальным поверхност
ным силам относятся, например, внешние силы давления, а к 
касательным — силы внутреннего трения. 

Массовыми называются силы, действие которых на рассмат
риваемый элемент численно пропорционально массе этого эле

мента. К массовым силам относят
ся, например, силы тяжести и силы 
инерции. 

\ ) только нормальные поверхностные 
М / силы давления и массовые силы. Ка-
, у сательные силы не учитываются, так 

как в состоянии равновесия (в ста-
п _ п „ тике) касательные напряжения в 
Рис. 7. Схема действия гидро- ' г 

статического давления. жидкости равны нулю. 
Массовые силы обычно характе

ризуются величинами, отнесенными к единице массы, т. е. уско
рениями. 

Гидромеханическое давление. В покоящейся жидкости рас
смотрим некоторый объем V, ограниченный поверхностью S 
(рис. 7). Разрежем объем V произвольной плоскостью на две 

части — I и II. Отбросим часть II и заменим ее действие на часть 
I равнодействующей силой Р, равномерно распределенной по 
площади сечения F. Тогда среднее давление в сечении AF можно 
определить величиной 

\Р 

Если площадь AF непрерывно уменьшать, то одновременно с 
приближением ее к нулю среднее гидромеханическое давление 
сбудет приближаться к пределу 

/ > « hm — — = = - — . (2.1) 
AF-+0 Д F dF 

Уравнение (2.1) выражает истинное или единичное гидроме
ханическое давление в точке. Таким образом, силу давления, дей
ствующую на какую-либо элементарную поверхность, можно оп
ределить как 

dP = pdF. (2.2) 
Гидромеханическое давление в жидкости, находящейся в сос

тоянии покоя, называется гидростатическим, а в жидкости дви
жущейся — гидродинамическим. Гидромеханическое давление в 
точке будем называть абсолютным гидромеханическим в отли
чие от избыточного гидромеханического или вакуума. Избыточ
ным гидромеханическим давлением в точке называется разность 
между абсолютным и атмосферным давлением 

Агаб = / 7 а б с ~~ Рат- ( 2 - 3 ) 
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Иногда его называют манометрическим, так как всякий мано
метр указывает избыточное давление. 

Вакуумом называется разность между атмосферным и абсо
лютным давлением при условии, что рабс меньше рат, т. е. вели
чина 

Рвак Рат Рабе V"-^7 

Гидростатическое давление в жидкости имеет две особенности. 
Первая из них заключается в том, что гидростатическое давле
ние перпендикулярно к элементу поверхности, на который оно-
действует, и направлено по внутренней нормали. Вторая особен
ность проявляется в том, что гидростатическое давление в какой-
либо точке жидкости имеет одинаковое во всех направлениях 
значение, т. е. не зависит от направления площадки, на которую1 

оно действует. Следует однако заметить, что гидростатическое 
давление неодинаково в различных точках рассматриваемого 
объема и, непрерывно изменяясь от точки к точке, может быть 
определено как некоторая функция координат точек простран
ства p=f(x, у, г). 

ДИФФЕРЕНЦИАЛЬНЫЕ УРАВНЕНИЯ РАВНОВЕСИЯ ЭЙЛЕРА 

Пусть некоторый объем жидкости находится в состоянии равно
весия (рис. 8). Выберем в этом объеме точку А с координатами х, 
у, z. Построим в этой точке элементарный параллелепипед dx, dy, 
dz, ребра которого параллельны произвольно расположенным 
осям координат Ox, Oy, Oz. 

Для соблюдения условия равновесия элементарного паралле
лепипеда достаточно, чтобы сумма проекций на соответствую
щие оси всех сил, действую
щих на параллелепипед, бы
ла равна нулю. Из условия 
равенства нулю суммы мо
ментов сил, действующих 
на параллелепипед относи
тельно осей координат, сле
дует, что в пределе рассма
триваемая система сводится 
к системе сил, сходящихся в 
одной точке. 

Распределение сил, дей
ствующих на параллелепи
пед, показано на рис. 8, где 
через dP\, dP2 и т. д. обо
значены равнодействующие 
поверхностных сил, действующих на соответствующие грани па
раллелепипеда и направленные перпендикулярно к этим граням. 
Через dQ обозначена равнодействующая всех массовых сил, 

г 

f, 

щ /dP » 

f, / \ * ' / / /> 
at & 

dP, 

«А/ 
у А А «А/ 
у А 

• А \ r f t f 
с 1Р / ' ^ ч 

/L 1 
I /У Щ X 

Рис. 8. Схема сил, действующих на эле
ментарный параллелепипед. 
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действующих на параллелепипед. Очевидно, эта равнодействую
щая приложена к центру массы параллелепипеда. 

Составим уравнение равновесия относительно оси Ох. Как 
видно из рис. 8, проекции поверхностных сил на ось Ох будут 
равны dPi и dP2, а массовой силы — dQx. Остальные проекции 
-сил на ось Ох будут равны нулю. Учитывая направление сил, 
уравнение проекций на ось Ох будет иметь вид 

dPx — dP2 + ? Xdxdydz = О, (2.5) 

где pdxdydz — масса параллелепипеда; 
X — проекция ускорения массовой силы dQ на ось Ох. 
Уравнение (2.5) можно преобразовать, выразив разность 

dP\—dP2 в функции координат точек пространства. Площади 
граней параллелепипеда, к которым приложены силы dP{ и dP2, 
•одинаковы и определяются произведением dydz. 

Если принять значение гидростатического давления на соот
ветствующих гранях параллелепипеда равным рх и р2, то соглас
но выражению (2.2) можно записать 

dPx - dP2 = (/?, —pjdydz. (2.6) 

Учитывая, что p\~f(x, у, z), a p2 = f(x + dx, у, z) и что част
ный дифференциал функции нескольких переменных по одной из 
координат определяется равенством 

где е — бесконечно малая величина более высокого порядка, чем 
dx, представим выражение (2.6) в виде 

dPx — dP2 = ( /? !— р2) dydz = — dxdydz. (2.7) 

На основании уравнения (2.7) условие равновесия (2.5) при
мет следующую форму: 

Lx -~^-\ dxdydz = 0. (2.8а) 

Относя силы к единице объема параллелепипеда dxdydz, полу
чим окончательное выражение для условия равновесия относи
тельно оси Ох: 

Р Х - ^ = 0. (2.8) 
дх 

Пользуясь той же методикой, можно найти условия равнове
сия рассматриваемого элементарного параллелепипеда относи-
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рХ - др 
дх 

= 0; 

! p r -
1 

дР 

ду = 0; 

P Z - др = 0. 

тельно осей Оу и Oz. В результате получим систему уравнений, 
называемых уравнениями Эйлера: 

(2.9) 

Так как частная производная характеризует скорость измене
ния гидростатического давления вдоль соответствующей оси, то 
каждое из уравнений Эйлера в отдельности позволяет опреде
лить закон распределения гидростатического давления вдоль 
координатных осей. 

Для того, чтобы определить закон распределения гидростати
ческого давления в одной из координатных плоскостей, необхо
димо воспользоваться парой соответствующих уравнений Эйлера. 
Полная система уравнений (2.9) позволяет определить закон 
распределения гидростатического давления по объему жидкости. 

ПОВЕРХНОСТИ РАВНОГО ДАВЛЕНИЯ 

Система уравнений (2.9) может быть представлена в виде 
1 дР v. 

— рл ; дх 

ду 
(2.10) 

др_ 
dz 

= pZ. 

Преобразуем уравнения (2.10), умножив каждое из них соот
ветственно на dx, dy, dz, а затем просуммируем левые и правые 
части уравнений отдельно: 

^~dx + -^-dy + -^-dz = ?(Xdx + Ydy + ldz). дх ду dz 
(2.11) 

Так как левая часть полученного уравнения представляет собой 
полный дифференциал давления, то 

dp = p (Xdx + Ydy -f Zdz). (2.12) 
Назовем поверхностью равного давления поверхность, во всех 
точках которой выполняется условие р(х, у, z) =const, т. е. 

dp = 0. (2.13) 
Следовательно, для поверхности равного давления получим 
уравнение (р=£0) 

Xdx + Ydy + Zdz = 0. (2.14) 
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Это уравнение устанавливает связь между координатами сво
бодной поверхности покоящейся жидкости и действующими на 
жидкость ускорениями массовых сил. 

Всякая свободная поверхность покоящейся жидкости, как по
верхность равного давления, подчиняется уравнению (2.14). Ис
пользуем это свойство для определения форм некоторых свобод
ных поверхностей жидкости. 

Форма поверхности жидкости, 
находящейся в состоянии покоя 
под действием только сил тяжести, 
т. е. ускорения свободного падения 

Применяя к рассматриваемому случаю (рис. 9) уравнение (2.14), 
находим, что Х = 0; У = 0; Z = —g, откуда получаем дифференци
альное уравнение — dz=0, так как ускорение свободного паде
ния g=£0. Следовательно, уравнением поверхности жидкости бу
дет z = const. 

Таким образом, поверхность жидкости, находящейся в покое 
под действием силы тяжести, является горизонтальной плоскос
тью. 

Рис. 9. Поверхность жидкости При Рис. 10. Относительный покой 
абсолютном покое. жидкости при поступательном движе

нии сосуда. 

Форма поверхности жидкости, 
находящейся под действием ускорения 
свободного падения g и горизонтального ускорения ач 

направленного противоположно движению 

Имеется в виду относительный покой жидкости, когда ее части
цы неподвижны относительно резервуара, в котором они нахо
дятся, а сам резервуар перемещается в пространстве в каком-
либо направлении. Примером может служить железнодорожная 
цистерна, заполненная до некоторого уровня жидкостью (рис. 10) 
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и двигающаяся равноускоренно. Допустим, что цистерна дви
жется вправо с ускорением а. В этом случае появится сила инер
ции 1 = та, действующая в противоположном направлении. Каж
дая частица жидкости в цистерне с массой т в том числе и на 
поверхности жидкости, будет подвержена действию ускорения 
свободного падения Z = —g и силы инерции Х = —а, т. е. 

— adx — gdz = О, 
или после интегрирования 

— ах — gz = С. 
Таким образом, уравнение поверхности равного давления прини
мает вид 

ax + gz + C=*Q, (2.15) 
где С — произвольная постоянная. 
Это уравнение плоскости, угол наклона которой к горизонту мо
жет быть найден из выражения: 

, г. dz a 
dx g 

Значение тангенса угла наклона к горизонту можно найти 
также из треугольника сил тяжести и сил инерции, построенного 
для любой точки поверхности. 

Ф о р м а поверхности жидкости, находящейся в сосуде, 
который равномерно вращается вокруг оси Oz 
с постоянной угловой скоростью о 

Известно, что при вращении сосуда с жидкостью вокруг верти
кальной оси в центральной части образуется воронка (рис. 11). 
В случае, когда взаимное перемещение частиц жидкости отсут
ствует, можно предполагать, что на произвольную частицу т, в 
том числе и на частицу, находящуюся на свободной поверхности 
жидкости, действуют только силы тяжести вдоль оси Oz и силы 
инерции вдоль осей Ох и Оу. Проекции этих сил на оси коорди
нат равны: Х = а>2х; Y=a)2y, Z = —g, т. е. уравнение поверхности 
равного давления в рассматриваемом случае принимает вид 

О) xdx -f- u>2 ydy — gdz = 0, 
или после интегрирования 

и 2 х2 , (л2 у2 ~ 
gZ = С. 2 ' 2 & 

Учитывая, что х2 + у2 = г2, где г — радиус окружности, описывае
мой точкой при вращении, находим уравнение поверхности жид
кости: 

м 2 г 2 

-gz=C, (2.16) 2 
где С — произвольная постоянная 
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Полученное выражение описывает уравнение параболоида вра
щения, который в вертикальных сечениях, проходящих через ось 
Oz, дает параболы 

— gz = C, 

а в горизонтальных сечениях окружности 
х2 + у2 = г2. 

Вершина параболоида находится в точке с координатами х0 = 
= 0; г/0 = 0; z0=h0. 

Подстановка координат вершины параболоида в уравнение 
(2.16) дает значение постоянной 

C = —gz0 = — gh0. 
Следовательно, уравнение формы поверхности можно предста
вить в виде 

— = = g (z — А0) или z = hQ + 
2g 

Глубина воронки 
/г„ = h — hr 

й)2#2 

2g 
(2.17) 

где h — высота подъема уровня жидкости в сосуде; 
R — радиус сосуда. 

Угловая скорость, при которой во
ронка достигнет дна сосуда, может 
быть вычислена из условия 

Л0 = 0, Лв = 

т. е. по формуле 

h 
Л 2 

2g 

Рис. 11. Относительный покой 
жидкости при вращении цилин
дрического сосуда вокруг вер
тикальной оси. 

«W = — V2gh. 

Распределение давления внутри 
жидкости во вращающемся резер
вуаре подчиняется уравнению 
(2.12), которое для рассматривае
мой задачи имеет вид 

dp = p (ш2 xdx -f- о)2 ydy — gdz), 
откуда 

p = S*£.-rgZ+Cl, (2.18) 

где С\ — постоянная интегрирова
ния. 

Учитывая, что давление на свободной поверхности жидкости р 
должно быть равно атмосферному давлению р0, в точке с коор-
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динатами x0 = y0 = 0; z0 = h0 (вершина параболоида) находим по
стоянную интегрирования из соотношения (2.18) 

p0 = C1-?gh0; Ct=p0 + ?ghQ. 
Таким образом, распределение давления в жидкости во вращаю
щемся резервуаре может быть описано уравнением 

Р=Ро + 
0(Л2 Г* 

+ ?g(h0 — ^)- (2.19) 

ОСНОВНОЕ УРАВНЕНИЕ ГИДРОСТАТИКИ 

Рассмотрим некоторый объем жидкости, находящейся в состо
янии покоя под действием сил тяжести и давления (рис. 12). Вы
делим в этом объеме элементарный параллелепипед, центр тя
жести которого находится в точке с координатами х, у, z. Вос
пользуемся дифференциальным уравнением равновесия (2.12), в 
котором положим X=Y = 0', Z = —g. Таким образом, dp =—pgdz, 
или — + dz — О, 

pg 
откуда 

z + = const. 
pg 

(2.20) 

Эта величина, одинаковая для любых точек объема однород
ной капельной жидкости, называется г и д р о с т а т и ч е с к и м 
н а п о р о м : 

Ms = z + Р 
pg 

const, (2.21) 

zl 

где z — геометрический напор, или геометрическая высота, м; 
Pipe — пьезометрический напор, или 
пьезометрическая высота, м. 

На основании уравнений (2.20) и 
(2.21) для двух точек а и Ъ произволь
ного объема однородной капельной 
жидкости, находящейся в состоянии 
покоя, может быть записано равенство 

za + Ра 
Р§ 

= Zb + Pb 

pg 
(2.22) 

Уравнения (2.21) и (2.22) являются 
разновидностями основного уравнения 
гидростатики. В этих уравнениях дав
ление р может быть выражено через 
абсолютное или избыточное давление. 
ПРИНЯТЬ Za=Zb, TO pa=Pb-

Рис. 12. Схема к выводу ос
новного уравнения гидро

статики. 

Если в уравнении (2.22) 
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Таким образом, из основных уравнений гидростатики, выра
женных через абсолютное или избыточное давление, следует, что 
в объеме однородной капельной жидкости, частицы, находящиеся 
в одной горизонтальной плоскости (za=>zb), имеют одинаковое 
гидростатическое давление, т. е. горизонтальные плоскости явля
ются поверхностями равного давления. 

ЗАКОН ПАСКАЛЯ 

Вычислим разность давлений в двух произвольных точках а и & , 
расположенных на различной глубине в однородной покоящейся 
несжимаемой жидкости (рис. 13). Для этого воспользуемся ос
новным уравнением гидростатики (2.22), переписав его в виде 

Pb — Pa = 9gh, (2.23) 
где pa, pb — абсолютные гидростатические давления в точках а 
и Ь соответственно; 

h = za—zb~высота столба жидкости между точками а и Ь; 
pgh — давление столба жидкости высотой h на единич

ную поверхность. 
Из этого уравнения легко получить два равенства: 

Pb=PaJr9gh\ pa = pb-?gh. (2.24) 
Таким образом, абсолютное гидростатическое давление в лю

бой точке покоящейся жидкости равно гидростатическому давле
нию в некоторой точке плюс (или минус) давление столба жид

кости высотой, равной разности 
глубин погружения этих точек. 

Если рассматривать избыточ
ные давления,то 

Pb изб = Ра изб + Р gh>\ Pa изб = 
t=\b t T I =Pbu36~?gh. (2.25) 
— I 2 i z j— Переместим точку а на по-

[^ / _ верхность жидкости (см. рис. 13)„ 
I где давление равно атмосферному 
I р а т , тогда избыточное давление 
{ в этой точке будет равно нулю. 

х Из выражения (2.25) найдем 
Рис. 13. Схема к выводу закона Рьпзб — pgn, (2 .26) 
Паскаля. г. е. избыточное давление в поко

ящейся однородной жидкости за
висит только от глубины погружения h рассматриваемой точки 
под уровень открытой поверхности. 

Из приведенного следует, что для определения величины гид
ростатического давления в произвольной точке покоящейся одно
родной жидкости необходимо знать гидростатическое давление в 
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некоторой точке, будь-то внутри рассматриваемого объема или 
на его поверхности. 

Пусть, в общем случае, внешнее давление на поверхности 
жидкости равно р0 (рис. 13). Тогда для произвольно взятых в 
рассматриваемом объеме точек 1 и 2 можно записать равенства: 

Pi^Po + Pgbi'* P2 = Po + Pgh2, 
или в наиболее общем виде 

P=p0 + ?gh- (2-27) 
Это уравнение так формулирует закон Паскаля: гидростати

ческое давление в любой точке покоящейся жидкости равно 
внешнему давлению плюс давление столба жидкости высотой, 
равной глубине погружения рассматриваемой точки. 

Из уравнения (2.27) следует еще одна формулировка закона 
Паскаля: внешнее давление, создаваемое в любой точке покоя
щейся жидкости, передается одинаково по всему объему (во всех 
направлениях) жидкости. 

СИЛА ДАВЛЕНИЯ ЖИДКОСТИ НА ПЛОСКУЮ СТЕНКУ. 
ГИДРОСТАТИЧЕСКИЙ ПАРАДОКС 

Определим полную силу давления Р на плоскую наклонную стен
ку, имеющую площадь F. Линия Oz является следом плоскости 
рассматриваемой стенки (рис. 14). Чтобы сделать видимым кон
тур поверхности стенки F, на которую действует сила Р, повернем 
рассматриваемую плоскость вокруг оси Oz до совпадения ее с 
плоскостью чертежа. Тогда ось Ох будет представлять собой 
след свободной поверхности жидкости при пересечении ее с плос
костью стенки. 

Рассмотрим прямоугольную элементарную площадку dF, 
заштрихованную на чертеже, стороны которой параллельны Ох. 
Обозначим расстояние площад
ки dF от оси Ох через /, а глу
бину погружения ее под уро
вень жидкости через h. 

Расстояние центра тяжести 
С рассматриваемой площадки 
от оси Ох обозначим через / ц. т, 
а глубину погружения его под 
уровень через Яц.т. 

Очевидно что 
а = t S i n a ; / z u - T = р и с ^ Давление жидкости на плос-
= /u. T sma, (2.28) кую стенку. 

где a — угол наклона стенки к горизонту. 
Вычислим элементарную силу давления dP, для чего воспользу
емся равенствами (2.2) и (2.27). Получим выражение 

dP = (p0 + Pgh)dF. (2.29) 
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Подставим в полученное уравнение значение h из первого 
равенства (2.28) и проинтегрируем левую и правую часть выра
жения (2.29) по всей площади стенки F: 

P = p0F+ p g sin a $ldF. (2.30) 
F 

Из теоретической механики известно, что величина Г IdF пред

ставляет собой статический момент площади относительно оси 
Ох. Он равен произведе
нию площади F на рассто
яние от ее центра тяже
сти до оси, относительно 
которой берется статиче
ский момент, т. е. 

объяснению гидростатического 
IdF = /ц.т F = 

sin a Рис. 15. К 
парадокса. р 

Подставив значение статического момента в формулу (2.30), 
получим 

P = (Po + PghaT)F. (2.31) 
Следовательно, полная сила давления в жидкости на какую-

либо плоскую стенку равна произведению площади стенки на 
гидростатическое давление в ее центре тяжести. 

Зависимость (2.31) для определения силы давления на плос
кую стенку действительна для случая, когда внешнее давление 
над поверхностью жидкости в сосуде равно р0. Если сосуд открыт, 
то Ро=рат и зависимостью (2.31) определяется сила, обусловлен
ная полным абсолютным давлением жидкости на плоскость. Си
ла, обусловленная избыточным давлением на плоскость, в этом 
случае определится как 

p = ?gh^F. (2.32) 
Это наиболее часто встречающийся в практике случай. 
Формула (2.32) является обоснованием так называемого гид

ростатического парадокса, сущность которого заключается в том, 
что давление, оказываемое на дно, не зависит от формы сосуда 
при соблюдении следующих условий (рис. 15): 

а) дно сосудов различной формы имеет одинаковую площадь 
и расположено горизонтально; 

б) высота уровня жидкости и плотность ее в различных сосу
дах одинакова. 

ЦЕНТР ДАВЛЕНИЯ 

Для более полного представления о действии сил давления на 
стенки резервуаров или сооружений необходимо знать не только 
величину действующих сил, но и точки приложения равнодейст-
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вующих. Точку приложения равнодействующей сил давления 
принято называть центром давления. Для определения центра 
давления воспользуемся следующими соображениями. 

Пусть на стенку сосуда с жидкостью, наклоненную к гори
зонту под углом а, действует нормальная сила Р0 (рис 16) Рас
смотрим избыточное давление, 
действующее на стенку 

Обозначим глубину погруже
ния точки приложения равнодей
ствующей сил давления (центра 
давления)—/г ц д , глубину погру
жения центра тяжести рассматри
ваемой поверхности — /г ц т , глуби
ну погружения под уровень жид
кости произвольной элементарной 
площадки — dF, на которую дей
ствует элементарная сила dP, че- Р и с 1 6 U e H TP давления. 
рез h 

Расстояния от поверхности жидкости в сосуде до центра дав
ления, центра тяжести площади и произвольной элементарной 
площадки dF (по наклонной к горизонту под углом а) соответ
ственно обозначим / Цд, / ц т и I. Расстояние по той же наклонной 
от центра тяжести поверхности до рассматриваемой элементар
ной площадки dF обозначим через А/. Очевидно, что 

/ = / Ц Т + Д/; / U T s i n a = / L T ; ) 
/ и 1 и \ ( 2 - 3 3 > 
/ sma = /r, / ц д sin a = йц д . J 

Для определения центра давления используем известное из 
теоретической механики положение о том, что момент равнодей
ствующей силы относительно любой оси равен сумме моментов 
сил составляющих относительно той же оси. 

Рассмотрим указанное уравнение моментов относительно оси, 
проходящей через линию пересечения свободной поверхности 
жидкости с плоскостью стенки (перпендикулярно плоскости чер
тежа через точку О), 

Я 0 / ц д = {/<*/>. (2.34) 
F 

Приняв во внимание избыточное давление, найдем, что 
Po = ?ghurFy а dP = ?ghdF. 

Тогда уравнение (2.34) может быть записано так -

Р gh* т FU д = р g J hldF. 
F 

Сократим обе части равенства на постоянную pg, а величины Яц т 

и h выразим через / ц т и /, тогда: 
/ ц т sin a Flu. д = sin a Г l2dF, 

29 



т.е. / ц т /ц.д F = J PdF = J (/ц.т + А О2 tf Z7. 
Т 7 У 7 

Преобразуем правую часть полученного уравнения 
J (/ц.т + А /) 2 d/ 7 = /ц.т J dF + 2/ ц . т J A IdF + J A / W 
У 7 F T 7 / 7 

и, учитывая, что J Al2dF = I0 — момент инерции площади стенки 
F 

относительно центральной оси (оси, проходящей через центр 
тяжести площади), а [ A/dF = 0 как статический момент площади 

F 
относительно оси, проходящей через центр тяжести площади, 
найдем, что 

*ц.т £ц.д г =~ ' ' • ц . т "Т" ' Q, 
И Л И 

/ц.д Z==L /ц.т Н — • \2.O0) 
FIU.T 

Таким образом, центр давления находится всегда ниже центра 
тяжести площади, причем, расстояние между центром давления 
и центром тяжести равно отношению момента инерции площади 
относительно центральной оси к статическому моменту той же 
площади относительно оси, проходящей через линию пересечения 
свободной поверхности с плоскостью стенки. 

Для облегчения вычисления / ц т и / ц д наиболее часто встре
чающихся геометрических фигур имеются специальные справоч
ные таблицы. 

ДАВЛЕНИЕ НА КРИВОЛИНЕЙНУЮ СТЕНКУ 

При определении равнодействующих сил давления на плоские 
стенки рассматривалось действие элементарных сил, которые 
были различны по величине, но направлены параллельно друг 
другу. Поэтому их можно было свести к одной равнодействую
щей силе. 

Элементарные силы, действующие на криволинейные стенки, 
направлены перпендикулярно к каждому рассматриваемому эле
менту поверхности, но они непараллельны и их направления в 
общем случае не пересекаются в одной точке. Такие силы, как 
правило, не имеют равнодействующей. В отдельных частных слу
чаях силы давления на криволинейные стенки имеют равнодей
ствующую (сферические, цилиндрические стенки). Имеют рав
нодействующую в условиях покоя также силы давления на по
верхности произвольной кривизны тела, полностью погруженного 
© жидкость. 

Рассмотрим действие сил давления жидкости, находящейся в 
покое, на криволинейную поверхность с условием, что система 
действующих сил может быть сведена к одной равнодействую-
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щей (рис. 17). Для упрощения выберем прямоугольную систему 
координат так, чтобы оси Ox, Оу, Oz пересекались с образующи
ми рассматриваемой поверхности в точках В, А, С. В этом случае 
плоскость хОу совпадает со свободной поверхностью жидкости. 

Выберем на криволинейной поверхности ABC произвольную 
элементарную площадку dF на глубине h от свободной поверх
ности жидкости. На площадку dF действует сила избыточного* 
давления dP, которая на основании зависимостей (2.2) и (2.26) 
может быть определена как 

dP = pghdF, (2.36> 
где h — глубина погружения рассматриваемого элемента поверх
ности под уровень жидкости. 

Элементарная сила давления dP нормальна к элементу по
верхности dF и может быть разложена на составляющие dPx, 
dPy и dPz, геометрической суммой которых она является. Пред
ставим каждую из величин dPx, dPy и dPz соответственно в виде 

dPx = р gh'dFyt dPy = р gh"dFxz>, dPz = р gh'"dFxr (2.37) 
где dFyz, dFxz, dFxy — проекции элементарной площадки dF на 
координатные плоскости yOz, xOz, хОу соответственно. Для того, 
чтобы получить проекции на координатные оси искомой силы 
давления Р на рассматриваемую поверхность ABC, проинтегри
руем уравнения (2.37) и получим 

Px=9g S h'dFyg; Py=?g\ h"dFxz; 
F F 

yz xz 
Pz = ?g J h'"dFxr (2.38) 

Fxy 
Рассмотрим полученные зависимости. Интеграл [h'dF' пред-

F 
yz 

ставляет собой статический момент площади вертикальной про
екции (на плоскость yOz) криволинейной поверхности ABC отно
сительно оси Оу. Он равен произведению площади проекции по
верхности ABC в плоскости yOz на расстояние от центра тяжес
ти этой площади до оси Оу, т. е.: 

Px=9gh^Fyi. (2.39) 
Интеграл ]h"dFxz представляет собой статический момент пло-

F 
xz 

щади проекции поверхности ABC в плоскости xOz относительно-
оси Ох. Он равен произведению площади проекции поверхности 
ABC в плоскости xOz на расстояние от центра тяжести этой пло
щади до оси Ох, т. е.: 

Py = ?gh1XTFxz. (2.40) 
Наконец, интеграл lh'"dFxy равен объему жидкого тела, ограничу 

ху 
ченного координатными плоскостями xOz, yOz и криволинейной 
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поверхностью ABC. Этот объем V жидкого тела, находящегося 
«ад рассматриваемой поверхностью, принято называть объемом 
тела давления, а величину 

Pg J hmdFxy = ?gV=G (2.41) 
ху 

весом тела давления. 

Рис. 17. Давление на криволинейную 
ловерхность. 

Рис. 18. Давление на цилиндриче
скую стенку. 

Сила избыточного давления Р на поверхность ABC опреде
лится как геометрическая сумма ее проекций на соответствую
щие координатные оси: 

Р = yPlTPffPlT (2.42) 
Частным случаем давления на криволинейную стенку, причем 

наиболее часто встречающимся в практике, является давление 
на цилиндрическую поверхность или ее часть (рис. 18). 

Учитывая симметрию цилиндра, рассмотрим только две про
екции силы Р: горизонтальную — Рх и вертикальную — Рг. 

Тогда на основании формул (2.39) — (2.42) полная сила избы
точного давления на цилиндрическую стенку сосуда определится 
как 

p=?gV(K,F

yz)2+ У2* ( 2 - 4 3 > 
я направляющие косинусы 

( * \ • V 

COS I ср J = s i n cp VKTW + V* 
COScp 

ц.т'' yz 

]ДА;. Т/>)*-Ь v* 
Центром давления криволинейной поверхности является точка, 
Б которой линия действия равнодействующей силы пересекает 
поверхность. Центр давления можно определить, исходя из поло
жения центров давления проекций силы на координатные плос
кости хОу, xOz, yOz. 
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ЭПЮРЫ ГИДРОСТАТИЧЕСКОГО ДАВЛЕНИЯ 

Гидростатическое давление (абсолютное или избыточное), 
действующее на стенки резервуаров, аппаратов или каких-либо 
гидротехнических сооружений, направлено перпендикулярно к 
каждому элементу поверхности стенки в любой точке. Величина 
давления в произвольной точке стен
ки меняется в зависимости от глуби
ны ее погружения под уровень. 

Для наглядности очень удобно 
изображать графически, в опреде
ленном масштабе, изменение гидро
статического давления на стенку, 
погруженную в жидкость. Такой 
график называется эпюрой гидро
статического давления. 

Э п ю р а а б с о л ю т н о г о и 
и з б ы т о ч н о г о г и д р о с т а т и 
ч е с к о г о д а в л е н и я на на
к л о н н у ю п л о с к у ю с т е н к у 
с о с у д а (рис. 19). 

В точке А на поверхности жидкости давление на стенку рав
но внешнему атмосферному давлению р0, направленному перпен
дикулярно к стенке АВ. Поэтому, построив в точке А перпенди
куляр к прямой АВ, отложим в произвольном, удобном для по
строения масштабе, значение ро и получим точку С. 

В том же масштабе в точке В отложим отрезок BD±AB, чи
сленно равный абсолютному давлению жидкости Pi = po + pgh на 
глубине Н,— получим точку D. 

Рис. 19. Эпюры абсолютного и 
избыточного давления на плос

кую стенку. 

Рис. 20. Эпюра избыточного давления на плоскую вертикальную (а) и кри« 
волинейную (б) стенки. 

Соединив точки С и D, получим эпюру абсолютного гидроста
тического давления на стенку АВ. В любой точке стенки на глу
бине ht давление изобразится соответствующим отрезком эпюры 

Pi = Po + ? ghi-
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Если из точки А провести линию АК параллельную CD, то тре
угольник АКВ будет эпюрой избыточного гидростатического дав
ления, действующего на стенку АВ. 

Э п ю р а и з б ы т о ч н о г о д а в л е н и я д л я в е р т и к а л ь 
н о г о п р я м о у г о л ь н о г о щ и т а , п о д т о п л е н н о г о во
д о й с л е в а на г л у б и н у h\, а с п р а в а на г л у б и н у h2 

(рис. 20, а). 
В точке А на поверхности воды избыточное давление /? = CL 

В точке В на глубине hi избыточное давление будет pi = pgh{. 
Перпендикулярно АВ влево от точки В отложим отрезок ВС, 
численно равный р\. Соединив точки А и С, получим эпюру избы
точного гидростатического давления на стенку щита слева. 

Аналогичное построение в том же масштабе сделаем для пра
вой стороны щита, учитывая, что здесь точка В щита погружена 
на глубину h2. Треугольник DBE представляет собой эпюру избы
точного гидростатического давления на правую сторону щита. 

Исходя из приведенного анализа ясно, что эпюрой избыточ
ного гидростатического давления щита АВ в принятом масштабе 
является трапеция АтпВ. 

Эпюры гидростатического давления на криволинейные стен
ки строятся по тому же принципу, что и для плоских стенок. В 
простейших случаях эпюры изображаются в виде криволинейных 
треугольников (рис. 20, б). 

ПРИМЕНЕНИЕ ОСНОВНЫХ ЗАКОНОВ ГИДРОСТАТИКИ 
В ТЕХНИКЕ 

Законы гидростатики получили широкое применение в технике. 
Так например, на принципе закона Паскаля основана работа 
гидравлических прессов и аккумуляторов, гидравлических дом
кратов, различных фасовочных машин и др. С применением за
конов гидростатики связаны разработка и эксплуатация жид
костных приборов для измерения давления, различных приспо
соблений и устройств. 

Рассмотрим некоторые примеры использования законов гид
ростатики в технике. 

СООБЩАЮЩИЕСЯ СОСУДЫ 

В два сообщающиеся сосуда 1 и 2 (рис. 21) налита однородная 
жидкость с плотностью р. Сосуды открыты и давление на откры
той поверхности жидкости в обоих сосудах равно р$. Рассмот
рим условия равновесия в точке А в сечении, находящемся 
между двумя сосудами. Точка А находится в равновесии под дей
ствием гидростатического давления р{ со стороны жидкости, на
ходящейся в первом сосуде, и гидростатического давления р2 со 
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стороны жидкости, находящейся во втором сосуде. По направле
нию р\ противоположно /?2-

Из условий равновесия (2.27) следует, что должно выпол
няться равенство р\=р2, или ро + pghi= p0 + pgh2, откуда находим, 
что hi=h2, т. е. однородная жидкость в сообщающихся сосудах 
находится на одном уровне. 

"V, 
Рис 21 Уровни однородной 
жидкости в сообщающихся 

сосудах. 

1 ) 1 
Ро 

<5" -с? 

ЕлЕгЕ 
-с? 

ЕлЕгЕ 1 я) тЬг 
V. 

Рис 22. Уровни разнород
ных жидкостей в сообщаю

щихся сосудах. 

Если в сообщающиеся сосуды 1 и 2 налить несмешивающиеся 
между собой жидкости с различными плотностями pi и рг, то об
разуется поверхность раздела А—А (рис. 22). 

Из условий равновесия в какой-либо точке на поверхности 
раздела следует, что p\hi = p2h2, откуда — = — , т. е. уровни неод-

Л 2 Рг 

нородных жидкостей в сообщающихся сосудах, считая от поверх
ности раздела, обратно пропорциональны их плотности. 

Наконец, рассмотрим случай, когда в закрытых сообщающих
ся сосудах с однородной жидкостью внешние давления, действу
ющие на поверхности жидкости в сосудах, различны р01 ф р02. 
Из условий равновесия для любой точки, взятой в каком-либо 
сечении между сообщающимися сосудами, можно записать: 

Р\=Р* Pi=Poi + Pghv P*=Pw + ?gh%, 
откуда следует равенство 

POI— P02 = ?g(fl2 — hi). (2.44) 

Таким образом, перепад давления в сообщающихся сосудах про
порционален разности уровней жидкости в этих сосудах. 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ УСТАНОВКИ 

Гидравлический пресс служит для преобразования малых уси
лий в большие. Схема действия сил в гидравлическом прессе 
показана на рис. 23. 

Пусть сравнительно небольшое усилие Р\ действует на малый 
поршень с диаметром d. Если вся система (цилиндры / и 2 и тру
бопровод между ними) заполнена капельной жидкостью, то под 
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действием силы Pi под поршнем в цилиндре / будет создано гид-
4Р 

ростатическое давление р — — - . Это давление по закону Паска
ля передается в больший цилиндр 2 диаметром D, и создает на 
поршне усилие Ръ = Р • Очевидно, что - 3 - = — , или, в общем 

случае, — = —-, т. е. усилия, создаваемые в большом и малом ци

линдрах гидравлического пресса, пропорциональны площадям 
торцевых поверхностей поршней. 

'/? \Р2 Схематическое изображение кон
струкции гидравлического пресса 
показано на рис. 24. 

Определим сжимающее усилие 
Яг, создаваемое гидравлическим 
прессом в соответствии со схемой 
его работы. Пусть сила P t действу
ет на рычаг на расстоянии а от оси 
О шарнира. Тогда на плунжер на
соса передается усилие Р\—. Давле-

=1 1 

! 
в 1 Г 

1 1 
•Р 

1 1г 

Рис. 23 Схема действия сил в 
гидравлическом прессе. 

ние в цилиндре насоса при этом будет р=Р\ . Это давление 
Ь псР 

передается в цилиндр пресса и создает общее усилие на плунжер 
пресса: 

pt=sPlJL°L. 
2 х Ь d* 

Рис. 24. Гидравлический пресс. 
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Это теоретическое усилие, создаваемое прессом. Практически оно 
будет меньше вследствие трения в механизмах насоса и пресса. 

Коэффициент потерь на трение в установке может быть при
нят в среднем т) = 0,85. С учетом этих потерь, пренебрегая весом 
плунжера, находим 

Гидравлический домкрат служит для подъема больших гру
зов на небольшую высоту. Домкрат представляет собой особый 
тип гидравлических прессов, у 
которых отсутствует над грузо
вым цилиндром траверса с не
подвижной плитой (рис. 25). 
Подвижная грузовая плита К, 
смонтированная над плунже
ром пресса, подводится непо
средственно под поднимаемый 
груз. Принципиально по свое
му устройству гидравлические 
домкраты не отличаются от 
гидравлических прессов и кон
структивно модифицируются в 
зависимости ОТ условий При- Рис. 25. Гидравлический домкрат, 
менения. 

Грузоподъемность гидравлических домкратов значительно 
больше винтовых и других механических домкратов. 

ЖИДКОСТНЫЕ ПРИБОРЫ ДЛЯ ИЗМЕРЕНИЯ ДАВЛЕНИЯ 

Пьезометр. Приборы для измерения избыточного давления назы
ваются манометрами. Простейшим жидкостным манометром яв
ляется пьезометр, который представляет собой трубку, подклю
ченную одним своим концом к месту измерения давления, а дру
гим концом — открытую в атмосферу (рис. 26). В закрытом сосу
де В над поверхностью жидкости создано избыточное давление 
р. Вследствие этого в трубке С, подключенной к сосуду В на 
глубине h, жидкость поднимается на высоту Н. 

Уравнение равновесия для точки а, взятой в начальном сече
нии трубки, имеет вид 

откуда 
Н= р ~ Р я т +h. 

?g 
Следовательно, уровень жидкости в пьезометре Н указывает из
быточное давление в точке подключения пьезометра. 

Вакуумметр — прибор для измерения давления в жидкости 
меньшего, чем давление атмосферы. 
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Принцип работы вакуумметра приведен на рис. 27. В откры
тый резервуар А с жидкостью опущена длинная трубка, сообща
ющаяся с резервуаром В, из которого выкачана часть воздуха, 
т. е. pv <рат. Под действием атмосферного давления на откры
тую поверхность сосуда А часть жидкости войдет в трубку, сое
диняющую сосуды А и В, и установится на высоте Hv. Эта высота 

Рис. 26. Простейший 
жидкостный манометр 
(пьезометр). 

*-
<L_L 

Рис. 27. Схема жидкостного ваку
умметра. 

будет соответствовать количеству удаленного из сосуда В воз
духа. 

Уравнение равновесия в точке а будет иметь вид 
Pv + PgHv = Pn, 

откуда 
Н„ Pv Рвак 

?g ?g 
т. е. разность между атмосферным и абсолютным давлением в 
резервуаре В определяется высотой столба жидкости в трубке 
вакуумметра. 

Ртутно-чашечный манометр. При измерении избыточного дав
ления более 20 000—30 000 Па в жидкостных манометрах в ка
честве рабочей жидкости целесообразно применять ртуть. Ртут
но-чашечный манометр (рис. 28, а) представляет собой /[/-образ
ную трубку, в левом колене которой сделано расширение в виде 
чашки. 

Размер чашки должен быть таким, чтобы при вытеснении 
ртути на достаточную высоту в правое колено трубки изменение 
уровня ртути в чашке было бы незначительным. Нуль шкалы 
манометра устанавливается в одной горизонтальной плоскости с 
уровнем ртути в чашке. 

Абсолютное гидростатическое давление в точке О на поверх
ности ртути в чашке манометра /? а б с = рат + pmgh, т. е. раз6 = 
= Ppigh. Таким образом, высота ртутного столба, отсчитываемая 
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от поверхности ртути в чашке, указывает избыточное давление 
в сосуде, к которому подключается ртутно-чашечный манометр. 

Ртутно-чашечный вакуумметр принципиально устроен так же, 
как и ртутно-чашечный манометр, но измеряет он не избыток 
давления, а недостаток его до атмосферного (рис. 28, б). 

Рис. 28 Ртутно-чашечные приборы для измерения давления 
а — манометр; б — вакуумметр 

Так, если резервуар, находящийся под вакуумом, подключить 
к левому колену вакуумметра, то ртуть в правом колене опустит
ся по сравнению с ее уровнем в чашке на высоту h. 

Столб ртути в вакуумметре, отсчитываемый от поверхности 
ртути в чашке, пропорционален вакууму в резервуаре, к которо
му подключен вакуумметр Рв^к — pprgh. 

Дифференциальный манометр применяют для измерения раз
ности давлений. 

Рис. 29. Дифференциальный 
манометр с рабочей жидкостью 
плотностью большей, чем у 

жидкости в резервуарах. 

Рис. 30. Дифференциальный 
манометр с рабочей жидко
стью с плотностью меньшей, 
чем у жидкости в резерву

арах 

Дифференциальный манометр (рис. 29), рабочая жидкость в 
котором, например ртуть, тяжелее жидкости, заполняющей ре
зервуары / и 2 (р р т > р ) , применяют при измерении больших пе
репадов давлений. 

39 



В плоскости А—А давления в правой и левой трубках вслед
ствие равновесия одинаковы, т. е. ра~Рь> Р1 + Р^Д^=р2 + Ррт gkh. 
Таким образом, pi—p2 = kp = (ррт—p)gAft и перепад давления в 
сосудах определяется высотой ртутного столба, указываемого 
дифференциальным манометром с учетом различия в плотности 

рабочей жидкости и жидко
сти, заполняющей сосуды. 

При малых разностях 
давлений применяют диффе
ренциальные манометры 
(рис. 30) с плотностью рабо
чей жидкости, меньшей плот-

Рис. 31. Микроманометр с наклонной НОСТИ ж и д к о с т и , з а п о л н я ю -
трубкой. щей сосуды 1 и 2. В этом 

случае Ар=(р—Рраб) gAh. 
При значениях Рраб»> близких к р, чувствительность манометра к 
перепаду давлений достаточно велика. 

Микроманометры служат для измерения очень малых давле
ний или перепадов давлений. Простейший жидкостный микрома
нометр (рис. 31) имеет не вертикальную трубку, а наклонную, 
и поэтому измерительная шкала растягивается пропорционально 
значению sin а, так как Ah = lsin a. 

При помощи таких микроманометров можно измерять давле
ния и перепады давлений порядка 10 Па с точностью до ± 1 Па. 

ПРИМЕРЫ ИСПОЛЬЗОВАНИЯ ЗАКОНОВ ГИДРОСТАТИКИ 
В ПРАКТИКЕ ПИЩЕВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

Пример 1. Цилиндрический сосуд с патокой плотностью р —1400 кг/м3 

равномерно вращается вокруг вертикальной оси Oz с угловой скоростью <а = 
=8,4 с - 1 (рис. 32, а). Начальный уровень патоки в сосуде # = 1 , 5 м, диаметр 
сосуда D=l ,2 м. 

Определить: 
а) форму свободной поверхности патоки при вращении; 
б) глубину воронки —> h; 
в) общую высоту сосуда и уровень Н', до которого поднимается патока 

в сосуде при вращении; 
г) избыточное давление р патоки на дно сосуда до начала вращения и 

во время вращения. 
Р е ш е н и е . Для того, чтобы найти форму свободной поверхности патоки 

при вращении сосуда вокруг оси Oz, воспользуемся уравнением поверхности 
равного давления (2. 14) в форме (2. 16), подставив в него численные зна
чения to и g: 

(8.4) 2 

5 - ^ - г а _ 9 , 8 1 г = С или 35,1/- 2 — 9,81г = С. 

Это уравнение параболоида вращения, форму которого принимает воронка. 
Глубину воронки определяем из выражения (2. 17): 

h — • 
2g 
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—1 При со=8,4 с , R=0fi м глубина воронки 
70,2-0,36 

h = 19,62 = 1,29 м. 

Уровень Н', до которого патока поднимается в сосуде при его вращении, 
определяется как высота сосуда с объемом, равным сумме начального объема 

патоки (nR2H) и объема параболоида вращения!-— JiR2h J: 

Я ' = 

1 to* R* 
« R*H + — к Я 2 — 

2 2# 

Я ' = 

те/?* 
(8,4 0,б) 2 

4-9,81 

со»/?8 Л 
Я + — = Я + — t 

4g " 2 

+ 1,5 м = 0,645 м + 1,5 м = 2 , 1 5 м. 

Если принять запас высоты сосуда для предотвращения переливов 15 см, то 
общая высота стенок сосуда должна быть 2,3 м. Эта же методика расчета 
может быть применена для приближенного расчета мешалок с вертикальным 
валом. 

Холодная 

•л К вакуум 
насосу 

ИзВануум 
аппаратов 

X 

Рис. 32. Схемы к примерам расчетов. 

Избыточное давление на дно сосуда при абсолютном покое (до враще
ния) будет одинаковым по всему дну и определится так: 

Р pghF 
р = _ . = J ^ — = Р£/г=1400-9,8Ы,5 Па=20600 Па = 20,6 кПа. 

г г 
При относительном покое избыточное давление определится в соответствии с 

со 2/" 2 

зависимостью р=? —r~~ +pgz, т. е. избыточное давление на дно сосуда меня-
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ется от его центра к образующим стенкам, а также от глубины погружения 
z рассматриваемой точки под уровень. Легко установить, что максимальное 
давление р тах будет в низших точках у вертикальных стенок, образующих со
суд, а именно, в точках с координатами r=R и z=H' (для случая H'=h): 

to2 Я* (8,4-0,б) 3 

/ W = P — — + Р £ / / ' - 1 4 0 0 о — + 1400-9,81-2,15 Па = 47,6 кПа. 

Пример 2. Определить усилие для открытия шибера в утфельной мешалке. 
Размер шибера 6X^=0,2X0,4 м. Верхний край шибера находится на глубине 
# = 2 м от поверхности утфеля. Плотность утфеля р = 1400 кг/м3. Коэффициент 
трения чугунного шибера в направляющих планках затвора f=0,2. 

Р е ш е н и е . Полная сила давления Р на шибер определяется как избы
точное давление на плоскую стенку (рис. 32, б) по формуле 

Глубина погружения центра тяжести плоскости, которая подвергается 
давлению 

h 0,4 
К.т = Я + — = 2 + - у - м - 2,2 м. 

Площадь шибера 
F = Ь X h = 0,2 X 0,4 м 2 = 0,08 м2. 

Следовательно, Р= 1400-9,81 -2,2-0,08=2420 Н, т. е. усилие для Открытия ши
бера равно 

R = Pf = 2420-0,2Я = 485Я. 
Это усилие Для одного человека слишком велико. Поэтому приспособление для 
открытия шибера целесообразно выполнить в виде рычага второго рода с 

а 
соотношением большого рычага к малому, например —~ = 2. 

Тогда усилие 
485 

R = Н = 292//. 
2 

Пример 3. Вода в конденсаторе смешения поднялась из барометрического 
ящика до уровня АВ. При этом ртуть в ^/-образной трубке вакуумметра обра
зует столбик ЛрТ=0,58 м. 

Определить, на какую высоту Нв поднялась вода в барометрической трубе 
и каково давление рк в конденсаторе (рис. 32, г). 

Р е ш е н и е . Из условий равновесия можно записать такие два равенства: 
Par = Рк + Ррт^Лрт; Рат = Рк + PugHa, 

следовательно, 
РртЯ^рт = ?BgH3. 

Отсюда уровень АВ воды в барометрической трубе 
Ррт 13 600-0,58 

Н = Л р т = = 7 , 9 м. 
р в

 р 1000 
Абсолютное давление рк в конденсаторе находим из равенства 

Рк=Рат — Рв£#в = 98 100 — 9810-7,9 Па = 20 600 Па = 20,6 кПа. 
Пример 4. Определить полную силу давления Р на криволинейную стенку 

жомового желоба длиной /=2,5 м, полностью заполненного жомо водяной 
смесью плотностью р = 1100 кг/м3 (рис. 32, в). 

Криволинейная поверхность желоба выполнена в виде цилиндрической по
верхности радиуса R=\,2 м. 
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Р е ш е н и е . Полная сила давления на криволинейную цилиндрическую 
стенку может быть определена зависимостью (2.42) вида 

p = ypl+p\, 
где Рг и Рв—соответственно горизонтальная и вертикальная составляющие 
силы Р. 

Величина Рг определяется как сила давления на вертикальную проекцию 
криволинейной стенки: 

Рг = Р gh^T F ~ 9 g — RI = 1100-9,81-0,6-1,2-2,5Н = 19,4кН. 

Величина Рв определяется как вес жидкости над криволинейной стенкой: 
P3 = ?gV= ?g0,25n№= 1100-9,81-0,25-3,14-1,22-2,5Н = 30,5кН. 

Следовательно, 
Р=У"19,4 2+30,5 3" = Зб,2кН. 
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БИБЛИОТЕКА ЭЛЕКТРОННЫХ 
КОПИЙ КНИГ 
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Г л а в а т р е т ь я 

ГИДРОДИНАМИКА 

ОСНОВНЫЕ ПОНЯТИЯ КИНЕМАТИКИ ЖИДКОСТИ 

Гидродинамика изучает законы движения жидкостей под дейст
вием внешних сил. Основные свойства движения жидкости, глав
ным образом, геометрические характеристики движения, являют
ся предметом кинематики. 

В гидродинамике жидкость предполагается сплошной непре
рывной средой, частицы которой приближенно можно рассмат
ривать как точечные. Обычно для описания движения частиц в 
кинематике жидкостей используются два метода — Лагранжа и 
Эйлера. 

Метод Лагранжа заключается в изучении характеристик от
дельных частиц жидкости при их перемещении вдоль потока. 

Метод Эйлера заключается в исследовании характеристик 
частиц, проходящих в различное время через произвольную фик
сированную точку с заданными координатами. На практике 
метод Эйлера используется наиболее широко, так как позволяет 
в простой и удобной форме представить уравнения движения 
жидкости. 

В гидродинамике движение жидкости принято характеризо
вать скоростью движения частиц и гидродинамическим давлени
ем (рис. 33). В общем случае для потока жидкости скорость дви
жения частиц U и гидродинамическое давление р являются функ
циями пространственных координат и времени: 

U = fi{x, У* z, t); /7 = / 2(x, у, z, t). (3.1) 
Такое движение, при котором частицы жидкости, проходящие че
рез фиксированную в пространстве точку в различные момен
ты времени t, обладают различными скоростями и давлениями, 
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называется н е у с т а н о в и в ш и м с я . При неустановившемся 
движении 

dt dt 

т. е. движение является инерционным и сила инерции /=£ 0. 

Рис 33 Схема к определению кинемати
ческих характеристик потока 

Рис 34 Схема элементарной 
струйки 

Примером неустановившегося движения может служить дви
жение жидкости при истечении из отверстия в резервуаре, уро
вень в котором меняется, а также движение жидкости при пере
качке поршневым насосом, не имеющим воздушного колпака. 

У с т а н о в и в ш и м с я называется такое движение, при ко
тором частицы жидкости, проходящие в различные моменты вре
мени через фиксированную в пространстве точку, имеют одина
ковые не зависящие от времени скорости и гидродинамическое 
давление: 

U — fx (*i У, z); p = f2(x, yt г). (3.2) 
Установившееся движение является безынерционным, т. е. 

ди __ Q . др 
dt ~' ' dt 

0; / = 0. 

Примером установившегося движения может служить движе
ние жидкости при истечении из отверстия в резервуаре с постоян
ным уровнем, а также движение жидкости при перекачке центро
бежным насосом. 

В зависимости от характера распределения скоростей и дав
лений вдоль потока установившееся движение жидкости подраз
деляется на равномерное и неравномерное. 

Р а в н о м е р н ы м называется такое установившееся движе
ние, при котором гидравлические характеристики частиц не ме
няются вдоль потока, например, при ламинарном движении в 
круглой трубе постоянного сечения. 
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Н е р а в н о м е р н ы м установившимся движением является 
такое движение, когда гидравлические характеристики частиц 
вдоль потока не остаются постоянными, например, при течении 
жидкости на участках с расширяющимся или сужающимся сече
нием потока. 

М е с т н о й с к о р о с т ь ю называется мгновенная (резуль
тирующая) скорость частицы в произвольной точке потока. В ус
тановившемся движении она является функцией только коорди
нат точки пространства U = f(x, у, г). При неустановившемся 
движении местная скорость является функцией не только коор
динат точек пространства, но и времени U=f(x, у, z, t). 

Л и н и е й т о к а называется такая линия вдоль потока, ка
сательные к которой в любой точке совпадают с направлением 
векторов скорости частиц, находящихся в данный момент на ней. 
Линию тока для установившегося движения можно представить 
как траекторию движения частиц вдоль потока (рис. 33). Однако 
линии тока в жидкости при неустановившемся движении не сов
падают с траекториями частиц. В потоке жидкости выделим не
который элемент АВ (рис. 34). В начальном сечении выделенного 
участка рассмотрим элементарный замкнутый контур, все точки 
которого принадлежат различным линиям тока. Эти линии вдоль 
потока образуют элементарную замкнутую трубчатую поверх
ность, называемую трубкой тока. 

Все линии тока, проходящие внутри трубки тока, образуют 
элементарную струйку. Как видно из определения линии тока 
частицы жидкости, движущиеся по этой линии, не отрываются 
от нее, так как векторы скорости частиц направлены по касатель
ным к линии тока. 

Следовательно, трубка тока, поверхность которой состоит из 
линий тока, непроницаема для частиц жидкости, находящихся 
внутри или вне ее. Это важнейшие свойства линий тока и трубки 
тока. Поток жидкости можно рассматривать как бесконечно 
большое количество элементарных струек, движущихся парал
лельно друг к другу. 

В потоке жидкости сравнивать характеристики произвольных 
сечений весьма затруднительно вследствие разнообразия их форм 
и положения относительно направления потока. Поэтому в гид
равлике принято рассматривать такие сечения потока, которые 
перпендикулярны направлению движения жидкости. Сечение, 
перпендикулярное направлению движения, называется ж и в ы м 
с е ч е н и е м п о т о к а . 

С р е д н е й с к о р о с т ь ю п о т о к а называется такая ус
ловная скорость v, которая, будучи умноженной на площадь жи
вого сечения, составит объем, равный действительному объему 
жидкости, проходящей через данное сечение потока в единицу 
времени. Объемное количество жидкости, проходящее через жи
вое сечение потока в единицу времени, называется расходом и 
обозначается через Q. 
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ЗАКОН НЕРАЗРЫВНОСТИ ПОТОКА 

В потоке жидкости при установившемся движении выделим не
который объем АВ (рис. 34). Рассмотрим в этом объеме элемен
тарную струйку аЬ с начальным сечением dF\ и конечным dF2. 
Пусть в начальном сечении будет скорость Uu а в конечном U2. 
Тогда элементарный расход в первом сечении dQi = U\dFu а во 
втором dQ2 — U2dF2. 

На основании рассмотренных свойств линий тока и трубки 
тока можно утверждать, что dQ\ = dQ2 и, следовательно, 

UxdFx = U2dF2 = . . . = UtdFt = dQ •= vtdFt. (3.3) 
Распространив это выражение на весь поток (интегрировани

ем), и полагая, что он состоит из бесконечно большого количест
ва параллельных элементарных струек, можем записать 

v,Fx = v2F2 = ... = VlFt = Q. (3.4) 
Из полученного выражения следует, что произведение средней 
скорости на площадь живого сечения потока при установившемся 
движении — величина одинаковая для всех живых сечений вдоль 
потока и численно равна расходу Q. Выражение (3.4) называют 
з а к о н о м н е р а з р ы в н о с т и п о т о к а и л и з а к о н о м 
п о с т о я н с т в а р а с х о д а . На основании этого закона за
пишем: 

Q = v F t s s v F l Или ^ = - £ - , (3.5) 
т. е. расход жидкости вдоль потока во всех живых сечениях — 
величина постоянная для данного потока, но средние скорости 
обратно пропорциональны площади сечения. 

ДИФФЕРЕНЦИАЛЬНЫЕ УРАВНЕНИЯ ДВИЖЕНИЯ 
ИДЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ (УРАВНЕНИЯ ЭЙЛЕРА) 

Как известно, движение возникает в результате отсутствия рав
новесия сил, действующих на частицы жидкости, и, в общем слу
чае, это движение может быть неустановившимся в зависимости 
от условия приложения сил. 

Для характеристики общего случая движения идеальной 
жидкости можно применить принцип Даламбера, согласно кото
рому силы, действующие на рассматриваемую систему, уравнове
шиваются силой инерции. Аналитический смысл этого принципа 
заключается в том, что сумма проекций всех сил, действующих 
на какую-либо систему (включая силу инерции), в проекции на 
выбранное направление должна быть равной нулю. 

Для составления дифференциальных уравнений движения 
идеальной жидкости используем уравнение Эйлера в форме 
(2.8а) для условий покоя: 

— dxdydz -J- p Xdxdydz = 0. 
dx 
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В этом уравнении фигурируют в проекции на координатную 
ось все действующие на рассматриваемый элемент жидкости си
лы. Из принципа Даламбера следует, что сумма проекций дей
ствующих сил на какую-либо ось равна соответствующей проек
ции силы инерции. 

Сила инерции рассматриваемого жидкого элемента в общем 
случае его перемещения с потоком в условиях неустановившегося 
движения может быть представлена как 

J = p dxdydz , (3.6) 

а в проекции на ось Ох 

Jx=9 dxdydz^. (3.7) 
dt 

Находим проекцию ускорения на ось Ох как производную по вре
мени от проекции скорости: 

dUx dUx . dUx dx , dUx dy , dUx dz 
— _| . — f . dt dt dx dt dy dt dz dt 

откуда 
dU^=dU^ d t ^ v dU^u dUx_u } 

dt dt dx x dy y dz z ч ' 

Аналогичные выражения могут быть составлены для проек-
dUy 

ции ускорения силы инерции относительно осей Оу и Oz ; 
dt 

dt 
Используя уравнения (2.8а), (3.6), (3.7) и (3.8) на основа

нии принципа Даламбера можно записать 

Р Xdxdydz — dxdydz = р dxdydz [ —— -\ — Ux + 
dx \ dt dx 

+ ^ ^ + ^ И - (3-9) ду у dz 

Отнесем это выражение к единице массы, разделив его на 
pdxdydz, получим 

Р дх dt dx x dy y dz z 

Это и есть уравнение неустановившегося движения идеальной 
жидкости, составленное относительно оси Ох. Такие же уравне
ния движения можно получить относительно других осей. В 
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результате получим систему уравнений 
жидкости,— уравнения Эйлера: 

X 

или 

dx 

ду 

dz 

dUx 

dt + dUx 

dx 

dUy 

dt + 
dUy 

dx 

dU^ + dUz 

dt dx 

u. 

u. 

u. 

p 

Y — 

z — 

dx 

dp 
ду 
dp 
dz 

+ dUx 

ду 

+ 
dUy 

ду 

+ dUz 

ду 

dUx 

dt 
dUy 

dt 

dt 

движения 

U, Uy + dUx 

dz 

uy + dUy 
dz 

11..A- dUz 

dz 

идеальной 

1 

V, 

v,\ 

(3.10) 

(3-11) 

При установившемся движении в системе уравнений (3.10) 

слагаемые дих 
dU, dUv 

L. и ^ 
dt dt dt 

делению функции U, Ux, U. 

будут равны нулю, так как по опре-
\]г от времени не зависят. 

ОСНОВНОЕ УРАВНЕНИЕ ГИДРОДИНАМИКИ — 
УРАВНЕНИЕ БЕРНУЛЛИ ДЛЯ ЭЛЕМЕНТАРНОЙ СТРУЙКИ 
ИДЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 
ПРИ УСТАНОВИВШЕМСЯ ДВИЖЕНИИ 

Это уравнение может быть получено из уравнений Эйлера (3.10) 
после соответствующих преобразований. Рассмотрим уравнения 
Эйлера для установившегося движения: 

(3.12) 

В этих уравнениях компоненты скорости Vх, Uy, U г, а также 
напряжение сил давления р являются функциями только коорди
нат точек пространства, а от времени не зависят. 

Умножим правую и левую часть первого уравнения на dx, вто
рого уравнения на dy и третьего уравнения на dz. 

X- 1 dp __ 
р dx *><их + 

dx 

dUx f J dUx 

dy } dz иг; 

Y - 1 dp _ 
Р ду 

dUv dUy dUy 
A U y ^ A 
dy * dz 

v,\ 

Z - J_ dp __ 
р dz 

W' Ux + 
dx x 

dUz dUz 

dy y dz v*. 
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Получим 

Xdx — 

Ydy-

Zdz — 

1 

p 
IR. 
dx 

dx = 

1 

p 

dp 
dy 

dy = 

1 AL • dz = 
dz 

дх 
dU 

~dx 
dU2 

дх 

vx + ̂ uy + 
dy 

dUx 

dz 

dUy 

dz 

dUz 

dy y dz 

U, 

U. 

u. 

dx; 

dy; 

dz. 

(3.13> 

Напомним, что для установившегося движения проекции пе
ремещения частиц вдоль потока на элементарном пути могут 
быть определены соответственно 

dx = Uxdt, dy = Uydt, dz = Uzdt. 
Следовательно, уравнения (3.13) могут быть записаны в та

ком виде: 

Xdx 
Р 

1 dp 

Ydy 

Zdz 

dx 

dp 

dx ™±.dx+M±dy 
dx dy 

dUy 

dz 

dUv 

dz\V 

/dUv dUv 

dy \ dx dy dz 

dz 
dz 

\ dx 

dU 
dx Л * dz dy 

dz)Vy; 

dz\\J„ 

(3.14) 

В уравнениях (3.14) в скобках заключены полные дифферен
циалы компонентов скорости, соответственно dUx, dUy, dV2. 

С учетом этого система уравнений (3.14) принимает вид: 

Xdx — dx 
Р dx 

UAU, 

Ydy-

Zdz — 

-^~dy = UydUy; dy 
(3.15) 

1 dp 
dz 

dz - U7dU, 

Известно, что UxdUx—d 

ими. 

и2 

^ X 

~2 
UydUy = d °l 

"1 
2 

Сложим левые части уравнений (3.15) отдельно и правые части 
отдельно; запишем полученное равенство 

Xdx -f Ydy + Zdz- f(-— dx -\ dy -\ dz I = 
dx dy dz 

^^ul + ol + Щ 
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или 
Xdx -f Ydy + Zdz— ~dp~d (—\ = 0. (3.16) 

Для частицы движущейся несжимаемой жидкости, находя
щейся под действием силы тяжести, уравнение (3.16) примет 
такой вид 

так как в этом случае 
P = const; Z = — g\ Х^О; Y = 0. 

Разделив полученное уравнение на (—g), приходим к основ
ному уравнению гидродинамики — уравнению Бернулли в диф
ференциальной форме 

dz+^+d(-£) = Q. (3.17) 
р g \ 2 s ) 

Если проинтегрировать выражение (3.17) от какого-либо на
чального сечения 1 до другого конечного сечения 2, то получим 

Z l + ^ L + i i = Z 2 + _ ^ + ^ _ . (3.18) 

В общем случае интегрирование дает выражение 

г + - ^ - + — = Hd = const. (3.19) 
?g 2g 

В уравнениях (3.18) и (3.19) 
z — геометрическая высота, или геометрический напор, м; 

p/pg— пьезометрическая высота, или пьезометрический напор, м; 
>U2/2g—скоростная высота, или скоростный напор, м. 

Из пояснений к выводу уравнения Бернулли в виде (3.19) 
видно, что при установившемся движении идеальной жидкости 
для любого живого сечения элементарной струйки сумма трех 
напоров: геометрического, пьезометрического и скоростного яв
ляется величиной постоянной, равной гидродинамическому напо-
РУ Hd. 

Для струйки реальной жидкости это соотношение нарушает
ся, так как проявляются касательные силы внутреннего трения 
между частицами жидкости и внешнего трения между частицами 
жидкости и внешними поверхностями, ограничивающими поток. 
Кроме того, в своем движении струйка жидкости может изменять 
свое направление, а также встречать различные местные сопро
тивления. На преодоление сопротивления трения, которое про
порционально длине потока, а также различных местных сопро
тивлений, затрачивается определенное количество энергии. Если 
обозначить потерю энергии на преодоление сопротивления тре
ния по длине между двумя сечениями через hb а потерю энер-
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гии на преодоление местных сопротивлений через hr, то общие 
потери энергии определятся суммой 

hl-\-hr=hrl. 
В этом случае уравнение Бернулли для элементарной струй

ки реальной жидкости примет вид 

г ' + 77 +-27 = 2 ' + J 7 + ! - + *"• ( 3 - 2 0 ) 

УРАВНЕНИЕ БЕРНУЛЛИ 
ДЛЯ ПОТОКА РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 

Известно, что поток жидкости в целом, имеющий конечные раз
меры сечения, можно рассматривать (рис. 35) как сумму беско
нечно большого количества элементарных струек, движущихся 
параллельно друг другу. Это утверждение справедливо для 
установившегося и равномерного движения или плавно изменя
ющегося потока, в котором соседние струйки расходятся на столь 
незначительный угол, что проекциями скорости на направление, 
перпендикулярное потоку, можно пренебречь. 

Когда рассматривается течение жидкости в элементарной 
струйке, скорость частиц принимается одинаковой для данного 
элементарного сечения. Совершенно очевидно, что в сечении по
тока конечных размеров скорости частиц, в общем случае, будут 
неодинаковы. Вследствие этого действительная кинетическая 
энергия в каком-либо сечении потока будет отличаться от кинети
ческой энергии, подсчитанной по средней скорости для данного 
сечения. 

Отношение действительной кинетической энергии Еа в сече
нии F к кинетической энергии Еср , подсчитанной по средней ско
рости v для данного сечения F, называют коэффициентом Корио-
лиса а = — . Он может быть представлен в таком виде: 

Е, ср 

u?dm 
~ р j u4F 

<х = 
£ д = Р_ ^ , (3.21) 

£ с р mv* m v i 

2 
где dm = pUdF. 

С учетом поправки к кинетической энергии, подсчитанной по 
средней скорости, уравнение Бернулли (3.20) для целого потока 
реальной жидкости примет вид: 

*i + —- + —г- = Ч + h -^ Vhrl. К6-11) 
Pi 2^ ?g %g 
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Коэффициент Кориолиса а является определенной величиной 
и характеризует степень неравномерности распределения скоро
стей по живому сечению потока. Установлено, что а > 1 и обычно 
его значение заключено в пределах а=1,03-М,1. В инженерной 
практике чаще всего принимают а = 1 . В некоторых случаях, на
пример, при явно ламинарном режиме движения жидкости в 

круглой трубе коэффициент а может 
превышать указанный выше предел. 

Каждый из членов уравнения (3.22) 
представляет собой удельную энергию 
жидкости, отнесенную к единице ве
са. Так геометрические напоры z оп
ределяют собой удельную энергию по
ложения, пьезометрические напоры 
р удельную энергию давления, 
?g 

скоростные напоры — удельную 

Рис. 35. Структура потока. кинетическую энергию, hTl — удельную 
энергию, затраченную на преодоление 

всех сопротивлений между двумя сечениями 

Ki = *i + 
axv\ 

Z2 + Р 2 
<x 9 V 9 (3.23) 

откуда следует, что разность между общей удельной энергией 
жидкости в начальном сечении потока и общей удельной энер
гией жидкости в конечном сечении затрачивается на преодоление 
всех сопротивлений между этими сечениями. 

Отнесем потерю энергии hrl между двумя сечениями потока 
к расстоянию I между ними. Получим величину потерь на едини
цу длины потока или так называемый гидравлический уклон 

i = *1 + + *l v l 
- *,+ 

р-1 

+ 
a2v2 (3.24) 

?g 2g ) \ Pg 2g 
Если рассматривать изменение только потенциальной энергии 

между двумя сечениями потока, то можно прийти к понятию пье
зометрического уклона 

I 
i ** 1 • * 1 г -. 

-2 
1 П = 

/ Pg 
I Pi 

?g 
(3.25) 

Следовательно, для равномерного потока (ui = t>2 = const) 
гидравлический и пьезометрический уклоны имеют одинаковое 
значение. 

Как видно из уравнений (3.24) и (3.25), для горизонтального 
равномерного потока (zi = z2 = const; ai = a2 = const) пьезометри
ческий уклон также равен гидравлическому, причем 

Р1—Р2 i = i„ — 
?gl 

(3.26) 
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ПРИМЕНЕНИЕ УРАВНЕНИЯ БЕРНУЛЛИ 
В ТЕХНИКЕ 

Уравнение Бернулли является основным уравнением гидродина
мики и широко используется в инженерной практике. Для реше
ния задач с помощью этого уравнения обычно по длине потока 
выделяется два (или более) поперечных сечения, для которых 
записывается уравнение Бернулли. Если в одном из сечений один 
параметр (г, р, v) является неизвестным, то из уравнения Бер
нулли находят соотношения для его определения. Если необходи
мо найти два неизвестных параметра, то решают систему урав
нений, состоящую из уравнения Бернулли и уравнения нераз
рывности. Далее приводятся некоторые характерные примеры 
использования уравнения Бернулли для решения практических 
задач 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ СРЕДНЕЙ СКОРОСТИ 
«СТЕЧЕНИЯ ЖИДКОСТИ ИЗ ОТВЕРСТИЙ 

Рассмотрим простейший случай истечения идеальной жидкости 
из отверстия в дне сосуда, полагая, что сосуд открыт (рис. 36, а). 
Истечение происходит в атмосферу. Уровень жидкости в сосуде 
поддерживается постоянным. 

Рис. 36 Схемы к определению скорости истечения жидкости из отвер
стий (а и б) и расчету расходомера Вентури (в и г) 

Пусть истечение происходит через отверстие в дне сосуда, 
которое расположено в плоскости сравнения //—//. Поверхность 
уровня расположена в плоскости /—/. Запишем уравнение Бер-
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нулли относительно плоскостей /—/ и //—//, воспользовавшись 
равенством (3.18), получим 

Pi , v\ , Pi , vl 
ZiH Ь — = г 3 + -— + -7Г- • 

pg 2g ?g 2g 
Учитывая, что Z\—z2 = h (сечение //—// принято за плоскость 

сравнения), а ^ = 0 в силу того, что уровень /—/ в сосуде под
держивается постоянным, представим уравнение Бернулли в 
виде , Рат Рат ^2 

?g Pg %g 
откуда находим 

4 = -g- : vt = VW- (3-27) 
Таким образом, скорость истечения жидкости из отверстия в дне 
сосуда при условии, что уровень в сосуде поддерживается посто
янным, определяется ускорением свободного падения и высотой 
уровня жидкости в сосуде. 

Рассмотрим теперь случай истечения жидкости из отверстия 
в дне сосуда при дополнительном условии, что на поверхность 
жидкости действует давление Р\Фрч (рис. 36, б). 
В этом случае можно положить г\—z2~h; V\ = 0. Поэтому урав
нение Бернулли примет вид 

. , Рх Рч . vl h + -— = 1 •' 9 g pg 2^ 
откуда 

r ъ= \/ ^r + ^ff^)- ( 3 - 2 8 > 
Следовательно, скорость истечения жидкости из резервуара 

зависит от глубины погружения отверстия под уровень свобод
ной поверхности и от разности давлений, которые испытывает 
жидкость на поверхности в резервуаре {р{) и в среде, куда про
исходит истечение (р2). 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАСХОДА ЖИДКОСТИ 
В ТРУБОПРОВОДЕ 

Расход воды (или другой маловязкой жидкости) в трубопроводе 
измеряют с помощью суживающего поток устройства (рис. 36, в), 
которое называют водомером или расходомером Вентури. Основ
ным элементом водомера является калиброванный участок тру
бы, суживающий сечение потока от диаметра d\ до диаметра d2. 

Составим уравнение Бернулли для сечений /—/ и //—II, пре
небрегая потерями и полагая, что труба горизонтальна (21=22) 
и что 

a i = а г = 1'» Р\ , v l Pi , » 2 

hv" = = h — 
?g 2g Pg 2g 

54 



Разность пьезометрических высот, обусловленная разностью 
давлений, равна 

т. е. определяется разностью уровней в пьезометрах. Следова
тельно, 

Vc, — V7 VX I V, ,1 
h= "' ' v = - L -A- - 1 ) . (3.29) 

2g 2g \ v\ ' 
В соответствии с законом неразрывности потока отноше

ние скоростей ^гМ может быть заменено отношением сечений 
k2=F\IF\, которое для данного водомера является постоянной 
величиной. 

Введем в рассмотрение расход жидкости Q = v\F\. Тогда урав
нение (3.29) можно записать в виде 

Q2 

2gF\ 
откуда 

(k2—l) = h, 

Г 2ghF\ 

Для водомера, имеющего фиксированные значения di и d2, 

1 / 2 j g r / 7 i величина постоянная, которая называется постоянной 
/ *»—1 

водомера и обозначается 

o=V 1,,-zn-
Следовательно, 

Итак, для определения расхода воды необходимо измерить 
перепад давления в сечениях /—/ и //—// с помощью пьезомет
ров. Если поток в трубе находится под относительно большим 
избыточным давлением, тогда вместо пьезометров для определе
ния перепада давления применяют дифференциальный мано
метр (рис. 36, г). 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ СКОРОСТИ ДВИЖЕНИЯ ЖИДКОСТИ 
В ПОТОКЕ ПРИ ПОМОЩИ ТРУБКИ ПИТО 

Скорость движения жидкости в какой-либо точке потока можно 
измерить с помощью трубки Пито (рис. 37, а). 

Для пояснения принципа работы устройства рассмотрим го
ризонтальную трубку CD, по которой слева направо движется 
жидкость. Над точкой а сечения /—/ в центре потока установим 
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пьезометр А, уровень в котором будет указывать избыточное дав
ление жидкости в сечении /—/ трубы, в том числе в точке а. 

В сечении //—//, на некотором расстоянии от сечения /—/ 
вдоль по течению вмонтируем трубку В, нижний конец которой, 
загнут на 90° и направлен своим открытым концом против тече
ния. Пусть точка Ь находится внутри трубки В в центре сечения 

л В 
-

-с " ' 
_ 

[ 

-4 , \" -4 i — • , г 1 
( г 1 

/ I I г 
• а - о 

Рис. 37. Приборы для измерения скорости жидкости (трубки Пито). 

//—//. Очевидно, если жидкость в трубе CD не будет двигаться, 
то уровни в трубках А и В будут одинаковы, показывая статиче
ский напор в трубе. При движении уровень жидкости в пьезомет
ре не изменится, а в трубке В, которую назовем трубкой полно
го гидродинамического напора, уровень должен подняться. Под
нятие уровня в трубке В объясняется следующим. 

Скорость U\ в трубопроводе CD, в точке а обусловливает со-
U\ . . 

ответствующии гидродинамический напор _~, который действует 
на торцевую поверхность трубки В, загнутой против течения. Но 
в точке Ь внутри гидродинамической трубки скорость U2 равна 
нулю, так как жидкость внутри трубки В не движется. Поэтому 
для сечений /—/ и II—II потока в трубе CD выполняются ра
венства Z\=z2 и U2=0. 

Р— или P a~" / / 1.=.1L. Если обозначить 

Рг 

Следовательно, - ^ + — 

'Pl —h, то U\ 
ps 2g 

2gh, откуда находим, что скорость в трубе 
?g 

Ui = V2gh . Таким образом, для определения скорости движения 
жидкости в трубе необходимо измерить разность между уровня
ми жидкости в трубке полного гидродинамического напора В и 
пьезометре А, т. е. высоту h. 

Для удобства при измерении скорости потока с помощью ско
ростной трубки применяют совмещенную конструкцию (трубка 
в трубке) (рис. 37, б). Трубкой полного гидродинамического на-
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пора в этом случае является внутренняя трубка А, восприни-
мающая полный напор Ь г— / • 

\ Р£ %g ) 
Измерение статического давления в потоке осуществляется 

внешней трубкой В. Такое устройство для измерения скорости 
потока называется трубкой Пито— Прандтля. 

С помощью скоростных трубок можно измерять скорости по
тока в любой точке. Для перехода к средней скорости от скорости 
потока в какой-либо точке, измеряемой чаще всего в центре по
тока, пользуются аналитическим выражением законов распреде
ления скорости по поперечному сечению потока или производят 
тарирование трубки при ее определенном положении в потоке. 
Тарирование производится по специальным правилам Госстан
дарта СССР. 

ПРИМЕРЫ ИСПОЛЬЗОВАНИЯ ЗАКОНОВ ГИДРОДИНАМИКИ 
ИДЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ В ПРАКТИКЕ ПИЩЕВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

Пример 1. В двух рядом стоящих резервуарах уровень сиропа h поддер
живается одинаковым (рис. 38, а). В первом резервуаре давление Р\ = 
= 196,2 КПа, а во втором /72=98,1 кПа. В нижней части резервуары соединя
ются отверстием с d—0,1 м. С какой скоростью и в каком количестве будет 
переходить сироп из одного резервуара в другой? Плотность сиропа р = 
= 1250 кг/м3. 

'-ОвКрбуЧр 2ирезер6уар 

а б 3 
Рис. 38 Иллюстрации к примерам. 

Определить скорость и расход для случая, когда в резервуарах вместо 
сиропа будет вода. 

Р е ш е н и е . Запишем уравнение Бернулли для двух горизонтальных плос
костей: плоскость /—/ совпадает с поверхностью жидкости в резервуарах, 
плоскость II—II проходит через центр отверстия, соединяющего резервуары, 
т. е. через его диаметральное сечение. Находим 

*i + 
Pi 

?g 2g — г, + 
Pa v2 

?g Ч 
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В этом уравнении по условию Z\—zi=h; fi = 0; p2—p+pgh. 
Скорость t»2 протекания жидкости из первого резервуара во второй определит
ся из соотношения 

Pi—РЩ 
- 0 . откуда v2 - 1 / 

?g 2g V 
Таким образом, находим 

/2Рг-Р 

/ 196,2 — 98,1 , 
* » - | / 2 1250 - 1 0 3 М / С = 

= 12,5 м/с; 

Q = ViF = 12,5-0,785d2 = 12,5-0,785-0,01 м3/с = 0,098 м3/с = 98 л/с. 

Определим скорость протекания Уг и расход Q для воды 

/
п р1 —р / " 196,2 — 98,1 , л а 

2 ^ ^ - = | / 2 1 0 0 0 -Ю' м/с - 14 м/с; 
Q = v2F = 14-0,785-0,01 м3/с = 0,11 м3/с = 110л/с. 

Пример 2. Из открытого резервуара А через трубу В выпускается вода, 
запас которой непрерывно пополняется из трубы С (рис. 38, б). Так в резер
вуаре А поддерживается уровень Я = 3 м . Скорость воды в трубе В — 1,5 м/с. 

Определить показание пьезометра h. 
Р е ш е н и е . Составим уравнение Бернулли для сечений /—/ и //—//; 

Pi «? Pi «2 

Pg 2g Pg 2g 
По условию 

zx — H; = — - ; vx = 0; z 2 = 0; v2 = 1,5 м/с. 
Pg Pg 

Таким образом, 
Рат Pi v2 

H + =- +-— . 
Pg pg 2g 

откуда 
Ръ—Рьт v\ 1.52 

h= =H — —- = 3 — —-—- = 2 , 8 5 м. 
pg 2g 19,62 

Пример З. Определить высоту h установки центра насоса над уровнем 
воды в колодце (рис. 38, в) при условии, что подача насоса Q = 0,06 м3/с, диа
метр всасывающей трубы d=0,2 м, вакуум, создаваемый насосом р в а к = 
=68,7 кПа. 

Р е ш е н и е . Составим уравнение Бернулли для плоскостей /—/ (уровень 
воды в колодце) и //—// (центр насоса): 

Pi v\ р2 v\ 

Pg 2g Pg 2g 
По условию 

4Q 
2 i = 0; р х — Рат) vt = 0; z 2 = h; v2 •K(P 

Рлт P2 v t 
= h + — + 

?g Pg 2g 
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откуда 
р а т — р 2 v\ Рвак _^2_ . 

_ Р^ 2g ~ pg 2g 
4-0,06 

i/o = — = 1 , 9 1 м/с; 
2 3,14-0,04 ' 

68,7-Ю 3 1,91 я 

А = = ! ! = 6,814 м. 
10 3-9,81 19,62 

Пример 4. В дне паточного сборника имеется отверстие, диаметр которого 
<?2=25 мм. Сборник открыт и уровень патоки в нем поддерживается постоян
ным Л=3 м (см. рис. 36, а). 

Какое количество патоки выльется через отверстие в дне сборника за 
1 мин. Плотность патоки р= 1400 кг/м3. 

Р е ш е н и е . Составим уравнение Бернулли для сечений /—/ и //—//. 
Сечение /—/ совпадает с уровнем патоки в сборнике, а //—II с горизонталь
ным дном сборника. 
По условию 

«! = А; р! = р а т ; i>! = 0; z 2 = 0; р 2 = р а т -
Таким образом, 

Рат Р&т l>2 r 
А + = - + V ~ ; v2 = V2gh; Q = vF; 

pg ?g 2^ 
t>2 = / 1 9 , 6 2 - 3 м/с = 7,68 м/с. 

Площадь сечения отверстия F = 0,785 -0,0252=0,00049 м2. Расход Q = 
= 7,68-0,00049=0,00376 м3/с. Следовательно, за 1 мин вытечет патоки 3,76-60= 
=0,226 м 3=226 л. 

Пример 5. В закрытом сосуде находится сироп ( р = 1200 кг/м 3). Уровень 
сиропа в сосуде И—2 м поддерживается постоянным. Кроме того, над поверх
ностью сиропа поддерживается избыточное давление р = 147,1 кПа. Опреде
лить количество сиропа, вытекающего через отверстие в дне сосуда диаметром 
d=25 мм (см. рис. 36, б). 

Р е ш е н и е . Запишем уравнение Бернулли для сечений /—/ (поверхность 
уровня в сосуде) и //—// (плоскость отверстия в дне сосуда): 

Pi v \ Рг v\ 
*i + ' + -г— = г2 + + —— • 

?g 2g P8 2g 
По условию 

zx = И; t>! = 0; z 2 = 0; р 2 = рат. 
Следовательно, уравнение Бернулли примет вид 

А Рат v2 

н + = + — . 
Р g Pg 2g 

откуда скорость течения сиропа 

= 16,9 м/с. 
Расход сиропа 

Q = v2F = 16,9-0,785-0,025 2 = 0,00843 м3/с = 8,43 л/с. 
Если бы при тех же условиях в сосуде была вода, то скорость истечения сос
тавила бы 

2 у \ Ю3-9,81 ) 
м/с = 18,3 м/с, 
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а расход воды 
Q= 18,3-0,0005 м3/с = 0,00915 м 3/с=9,15 л/с. 

Пример 6. Насос забирает густой сироп из IV корпуса выпарки, где под
держивается разрежение рвак =79,9 кПа. Центр насоса находится на 5 м ниже 
уровня сиропа в выпарном аппарате. Плотность сиропа р = 1300 кг/м3. Диаметр 
всасывающей трубы насоса d=90 мм; количество сиропа, поступающего на 
насос Q=5 л/с. Определить давление на всасывающей стороне насоса и ваку
ум, который он должен создавать при перекачке (рис. 38, г). 

Р е ш е н и е . Составим уравнение Бернулли для двух сечений: /—/ (по
верхность уровня сиропа в выпарном аппарате) и //—// (горизонтальная плос
кость, проходящая через центр насоса): 

Pi v\ Pi 
+ 7Г~ = = г2 + 

?g 2# Р£ *,+ . „ - . . . ч 

По условию: 
Z\=H; р\ — абсолютное давление на поверхности сиропа в выпарном ал-

Q парате; yi=0; V2= — ; z2 = 0. F 
Тогда уравнение Бернулли принимает вид 

Pi Pi «2 Рч Pi vl 
Н + —— = + —— , откуда = Н + Р£ Р£ 2g pg р# 2g 

Абсолютное давление на поверхности сиропа в выпарном аппарате 
Р\ — Р&т — />вак1 

/>! = 98,1 — 7 9 , 9 = 18,1 кПа. 

Скорость движения сиропа при входе в насос 
О 0,005 

tf„ = —— = — м/с = 0,788 м/с. 
2 F2 0,785-0,09 2 ' ' 

Абсолютное давление на всасывающей стороне насоса 
vl 0,788s 

р2 = р gH + рг — р 2 _?— 1300-9,81-5+ 1,811-10*— 1300 Па = 

= 8,146-10* Па = 81,46 кПа. 
Вакуум, который должен создавать насос, чтобы всасывать сироп 

/>вак = /?ат — Рабс = 9,81 -10* — 8,146.10*= 1,664-10* Па = 16,64 кПа. 

Г л а в а ч е т в е р т а я 

РЕЖИМЫ ДВИЖЕНИЯ ВЯЗКОЙ ЖИДКОСТИ 

В природе существуют два режима движения жидкости: лами
нарный, при котором частицы жидкости в потоке движутся упо
рядочение в виде несмешивающихся струек или слоев, и турбу
лентный, при котором частицы жидкости в своем хаотическом 
движении вдоль потока описывают сложные неупорядоченные 
траектории, вследствие чего происходит интенсивное перемеши
вание и частое соударение частиц. 
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Естественно, что затрата энергии на перемещение определен
ного количества жидкости вдоль потока будет различна при раз
личных режимах движения. При ламинарном режиме энергия 
затрачивается только на продольное перемещение частиц жид
кости вдоль потока; при турбулентном затрачивается дополни
тельная энергия на поперечные перемещения частиц жидкости,, 
связанные с неупорядоченным ха
рактером движения. 

Поэтому для инженерной 
практики особенно важно знать, / 
при каком режиме происходит 
движение частиц жидкости в том 
или ином потоке. 

Осборн Рейнольде предложил 
установку для экспериментально- Р и с 39. Схема установки Рей-
го определения режима движения нольдса. 
жидкости (рис. 39). В сосуд / 
наливается вода, которая через открытый раструб 5 горизон
тальной стеклянной трубы 6 может выливаться через регулиру
ющий кран 7 на конце трубы. К центру раструба 5 в начальное 
сечение трубы 6 подводится жидкая краска из сосуда 2 по тонкой 
трубке 4, с краном 3. Если с помощью крана 7 установить в тру
бе 6 скорость жидкости меньше некоторого критического значе
ния, то жидкая краска, поступающая из трубки 4 к начальному 
сечению потока воды, образует в трубе 6 окрашенную нить (тон
чайшую окрашенную струйку), которая не смешивается с пото
ком воды по всей длине трубы. Это свидетельствует о ламинар
ном режиме движения воды в трубе 6. 

Если, регулируя краном 7 поток воды в трубе 6, превзойти не
которую критическую величину скорости, то жидкая краска, 
поступающая в поток, начнет размываться и при достаточно 
большой скорости равномерно окрасит жидкость в трубе 6. Это 
будет свидетельствовать о возникновении турбулентного режима. 
Можно затем, уменьшая скорость воды в трубе, восстановить 
ламинарный режим движения и т. д. 

Установка Рейнольдса позволяет визуально наблюдать режи
мы движения жидкости, что очень важно для получения правиль
ных физических представлений о происходящих процессах. Одна
ко для инженерной практики очевидно более важным является 
аналитическое решение задачи определения режимов движения 
жидкости по некоторым известным параметрам потока. Решение 
этой задачи основано на применении теории подобия. 

ОСНОВЫ ТЕОРИИ ПОДОБИЯ 

В технической гидравлике часто приходится сталкиваться с усло
виями, когда применение дифференциальных уравнений, описы
вающих тот или иной процесс, недостаточно для количественной 
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его характеристики. Объясняется это сложностью дифференци
альных уравнений и отсутствием данных для их решения. Поэто
му для исследования и расчета различных гидравлических про
цессов, систем и сооружений прибегают к опытам на моделях. 
При проведении таких экспериментов устанавливают функцио
нальную зависимость между различными физическими величи
нами, влияющими на исследуемое явление. 

Правильная организация экспериментов, анализ и обобщение 
их результатов могут оказаться надежными лишь в том случае, 
если между реальными условиями и условиями на модели суще
ствуют определенные зависимости, опирающиеся на теоретиче
ские законы. Такими законами являются законы динамического 
подобия, связанные с теорией размерностей. Законы подобия 
указывают, какие величины необходимо измерять при проведе
нии опытов, как следует обрабатывать полученные из опыта дан
ные и какие условия необходимы и достаточны для существова
ния подобия двух систем. 

О динамически подобных потоках говорят, что они динамиче
ски копируют друг друга. Динамическое подобие предполагает 
наличие геометрического, кинематического и материального по
добия систем натуры и модели. При этом под натурой понимают 
рассматриваемую систему или явление в натуральную величину; 
под моделью — опытную установку, скопированную с натуры в 
некотором масштабе. 

Рассмотрим каждое из условий динамического подобия сис
тем натуры и модели. 

Геометрическое подобие предполагает пропорциональность 
всех сходственных размеров потока натуры и модели, а также 
равенство углов в сходственных точках. Присвоим величинам, 
относящимся к натуре, индекс «н», а величинам, относящимся к 
модели, индекс «м», тогда для константы геометрического подо
бия ccj можно записать выражение вида 

« z - - ^ ' (4-1) 
'н 

где / м и ?н — сходственные линейные размеры. 
F 9 

В этом случае: — = а ; — константа подобия площадей; 

— = а?— константа подобия объемов. 
VH

 1 

Сходственными точками в геометрически подобных системах 
принято называть такие точки, которые одинаково расположены 
к границам этих систем, и отношения координат которых равны 
константе подобия ah т. е. 
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Кинематическое подобие требует, чтобы траектории, описыва
емые сходственными частицами потока натуры и модели, за лю
бые сходственные отрезки времени были подобны. Из условий 
кинематического подобия следует пропорциональность скоростей 
и ускорений в сходственных точках потоков натуры и модели, и, 
следовательно, постоянство отношения отрезков времени, за ко
торое частицы жидкости, находящиеся в сходственных точках по
токов натуры и модели, перемещаются, проходя сходственные 
элементы траектории. 

Сходственными обычно называют моменты времени tM и tHf. 
относящиеся к подобным системам, имеющие общее начало от
счета и удовлетворяющие зависимости 

«, = ~~ • (4-2) 

Эта величина называется к о н с т а н т о й к и н е м а т и ч е 
с к о г о п о д о б и я . Она не зависит от времени и действительна 
для любой пары сходственных точек и сходственных участков 
пути. 

Материальное подобие двух потоков требует взаимного соот
ветствия между массой материальных частиц потоков натуры и 
модели. При этом должна существовать зависимость 

•Ми _ Рм Ум _ 3 /Л о\ 
— — 77- = а р Щ = а. (4.3) 

где а Р — отношение средней плотности модели к соответствую
щей величине натуры; 

ат— константа подобия масс. 
Наличие геометрического, кинематического и материального 

подобия двух систем (потоков) обеспечивает их полное динами
ческое подобие. 

Ньютон предложил рассматривать динамическое подобие, ис
ходя из условия, что силы, действующие в сходственных точках 
динамически подобных систем (потоков), в сходственные момен
ты времени относятся друг к другу как 

(4.4) Уг Мха^ MXV\ Ц 
у. M^a-i MJJ\ i, ' 

откуда следует, что 
Yxh MJJ\ 

У-ih M2U* 

или 
У\1\ *2'2 

= . . . = 
Yih Yl 

Мьи] Aft/2 = idem. (4.5) 

Выражение (4.5) получено из тождественных преобразований 
зависимости (4.4), действительной для динамически подобных 
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Yl 
систем (потоков). Следовательно, безразмерная величина 

Alt/ 3 

может служить критерием динамического подобия. 
Из выражения (4.5) видно, что критерии подобия для дина

мически подобных систем должны быть одинаковы (равны). 
Принято обозначать критерии подобия начальными буквами фа
милии ученого, предложившего тот или иной критерий. В част
ности, критерий вида (4.5) носит имя Ньютона и обозначается: 

Ne = - ^ - . (4.6) 

Эта величина является о б щ и м к р и т е р и е м д и н а м и ч е 
с к о г о п о д о б и я . 

Естественно, что для полного динамического подобия необхо
димо подобие всех сил, действующих на рассматриваемые сис
темы. Однако практически эти условия редко реализуются, так 
как каждая из категорий сил требует определенных условий по
добия, которые иногда оказываются несовместимыми. Поэтому, 
удовлетворить основному условию подобия — равенству крите
риев Ne для модели и натуры оказывается не всегда возможным. 
В этих случаях стараются обеспечить подобие тех сил, которые 
наиболее существенны для рассматриваемых систем. 

Критерий Ne выражает зависимость между силами, массами, 
скоростями и линейными размерами в динамически подобных 
потоках в общем виде. 

В гидравлике приходится иметь дело, главным образом, с 
тремя видами сил: массовыми (силой тяжести), поверхностными 
(нормальной силой давления) и касательными силами трения. 
В каждом отдельном случае главную роль играет одна из пере
численных сил. 

Пусть в рассматриваемой системе определяющей является 
сила тяжести. 

где М — масса системы. 
Для получения условий подобия подставим это выражение в 

равенство (4.6) и найдем 
Yl = Mxgih = Mfah 

ЛШ» MXU\ M2U2

2 ' 

откуда следует, что 
l ^ = l 2 b = . . . = J*L_ = jL = idem. (4.7) 

Безразмерная величина — характеризует подобие сил тяжес

ти и называется критерием Фруда 
Fr = - ^ - . (4.8) 

Ne 
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Равенство критериев Fr в сходственных точках потоков, удов
летворяющих геометрическому, кинематическому и материаль
ному подобию, обеспечивает подобие сил тяжести. 

Для получения условий подобия систем, определяющими си
лами которых являются силы давления, подставим в равенство 
(4.6) выражение P = pF. Тогда получим 

Ne = P l = P l F ^ = ^ ^ 
MW MyU\ M2U2

2 ' 
Имея в виду, что М — pV и что в геометрически подобных сис-

темах - L J - = - ^ , найдем 
Vi У% 

- А р = - * V = • • • = - ^ V = — = idem. (4.9) 
Безразмерная величина pfpU2 является критерием подобия 

только сил давления. Этот критерий назван именем Эйлера 
Еи = - ^ - . (4.10) 

Очень часто в критерий Эйлера вводится впесто абсолютного 
давления разность или перепад давлений Ар в двух точках, а 
именно: 

Еи = - ^ - . (4.11) 

Равенство критериев Ей в сходственных точ?- ах потоков, удов
летворяющих геометрическому, кинематическочту и материаль
ному подобию, обеспечивает подобие сил давления. 

Наиболее часто в гидродинамике реальной жидкости опреде
ляющей характер движения силой является сила внутреннего 
трения между частицами жидкости, обусловленная ее вязкостью. 
Для получения условий подобия сил вязкости подставим в урав
нение (4.6) силу внутреннего трения T = \iF —. Тогда выражение 

dn 
для критерия Ньютона может быть представлено в виде 

Ne = - ^ - = - ^ ^ - . (4.12) 
MU2 MU2 dn 

Учитывая, что F~l2, dn — линейная величина, М = р13 и что 
в данном случае бесконечно малые величины dU и dn могут быть 
заменены конечными величинами U и /, зависимость (4.12) мо
жет быть представлена отношением 

Ne = ^ , 

откуда следует, что 
- ^ - = - ^ ~ = . . . = - ^ - = - £ - = Idem. (4.13) 
Pi Wi h l*V% Pi Wi PIV 
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Безразмерная величина -I— является критерием подобия 
и-

сил вязкости и называется к р и т е р и е м Р е й н о л ь д с а 
R e = - D - ^ - (4.14) 

р . 
Очень часто в критерий Рейнольдса Re вводится характерный 

размер d рассматриваемой системы 
Re = - ^ , (4.15) 

V-
откуда после замены коэффициента динамической вязкости \i 
коэффициентом кинематической вязкости v, находим 

Re = — . (4.16) 

Равенство критериев Re в сходственных точках потоков, удов
летворяющих геометрическому, кинематическому и материаль
ному подобию, обеспечивает подобие сил внутреннего трения. 

Опытным путем установлено, что для круглых труб при Re< 
<2320 движение жидкости является ламинарным, при Re> 
> 13 800— турбулентным, а при 2320<Re<13 800 — движение 
жидкости неустойчиво. Неустойчивость движения жидкости в 
указанном интервале значений Re заключается в том, что любое 
внешнее воздействие на поток может привести к смене режима 
движения. 

Так, при благоприятных условиях входа в трубу и отсутствии 
причин, возмущающих поток вдоль трубы, ламинарный режим в 
потоке может сохраняться и при Re>2320. Но малейшее изме
нение параметров потока или введение в него какого-либо пред
мета, вызывающего дополнительное сопротивление, может при
вести к быстрому, подчас мгновенному, переходу от ламинарного 
к турбулентному режиму движения. 

В природных условиях и во многих случаях в технике прихо
дится встречаться с турбулентными потоками. Так установлено, 
что за редким исключением, движение воздушных масс в атмо
сфере, течение воды в естественных потоках происходит в усло
виях турбулентного движения. 

В заключение отметим, что в практике рассмотренные выше 
критерии подобия выражаются чаще всего через среднюю ско
рость потока: 

Re = — - = •; Fr = ; Eu = —— . 
[A V gl pV2 

НАПОРНОЕ И БЕЗНАПОРНОЕ ДВИЖЕНИЕ ЖИДКОСТИ 

Движение реальной жидкости в потоке характеризуется условия
ми течения. Так, течение жидкости в трубопроводах различного 
сечения может происходить в условиях полного их заполнения 
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(рис. 40, а), т. е. когда частицы жидкости соприкасаются с внут
ренней поверхностью трубопровода по всему периметру сечения. 
Опытом установлено, что давление жидкости в таком трубопро
воде вдоль потока не остается постоянным. Такое движе
ние называется н а п о р н ы м . Примером напорного движения 
является обычный водопровод. 

Течение реальной жидкости может происходить в открытых 
руслах, желобах или трубопроводах при условии неполного за
топления труб, т. е. когда части
цы жидкости соприкасаются с 
внутренней поверхностью трубо
провода не по всему периметру 
сечения, а только по части пери
метра %. В этом случае в верхней 
части потока образуется свобод
ная поверхность жидкости и дав
ление вдоль потока остается по- п , Л v Рис. 40 К -определению гидравли-
стоянным. ческого радиуса. 

Такое движение жидкости на
зывается б е з н а п о р н ы м . Примером безнапорного движения 
может служить течение воды в естественных потоках, желобах, 
а также в трубопроводах канализационных сетей. 

К гидравлическим характеристикам напорного и безнапор
ного движения жидкости относятся: живое сечение потока, гид
равлический радиус, гидравлический уклон. 

Ж и в ы м с е ч е н и е м п о т о к а называется сечение перпен
дикулярное направлению потока. Та часть периметра % живого 
сечения потока, по которому происходит соприкосновение частиц 
жидкости с внутренней поверхностью трубопровода, желоба или 
ложа естественного потока, называется с м о ч е н н ы м п е р и 
м е т р о м . 

Отношение живого сечения потока F к смоченному периметру 
% называется г и д р а в л и ч е с к и м р а д и у с о м . 

Я=Х' ( 4 Л 7 ) 

В гидравлике гидравлическим радиусом принято характери
зовать форму сечения потока. Гидравлический радиус потока для 
круглой трубы в условиях напорного движения 

/ ? = = Z . = ^ 1 = A . rf = 4#. (4.18) 

ЗАКОНОМЕРНОСТИ УСТАНОВИВШЕГОСЯ 
РАВНОМЕРНОГО ДВИЖЕНИЯ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 

Рассмотрим закономерности, которым подчиняется равномерный 
поток в трубе при течении реальной жидкости. Очевидно это дви
жение будет установившимся, а сечение трубопровода одинако
вым вдоль всего рассматриваемого участка (рис. 41). 
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Для выяснения искомых закономерностей воспользуемся 
уравнением Бернулли для сечений /—/ и //—II: 

*i + — + -^- = *, + — + -г^ + А/• 
?g 2£ ?ё 2g 

(4.19) 

При равномерном движении скорость потока во всех сечениях 
одинакова (v\ = v2), поэтому можем записать равенство 

?g ?g 

откуда 

«1 + 
<g 

- 2 2 + 

*/. 

.El. 
?g 

(4.20) 

(4.21) 

где hi — потеря удельной энергии (напора) на преодоление 
внешнего трения частиц жидкости о стенки трубопровода на рас
сматриваемом участке длиной /. 

Установим далее, под действием каких сил происходит пере
мещение частиц жидкости в рассматриваемом элементе равно
мерного потока. 

На участке потока длиной I действуют: 
сила тяжести G = Flpg, действующая по вертикали; 
сила гидродинамического давления P = p\F—p2F, действую

щая вдоль оси потока; 
сила трения жидкости о стенки трубопровода Т0, действую

щая вдоль оси потока проти-
/ j воположно направлению 

~~~ движения. 
Кроме перечисленных 

сил на рассматриваемый 
элемент потока действуют 
еще нормальные силы дав
ления на боковую поверх
ность. Однако проекции этих 
сил на направление движе
ния равны нулю и поэтому 
не учитываются. 

В потоке реальной жид
кости действуют также каса
тельные силы сцепления, т. е. 
силы внутреннего трения 
между частицами жидкости. 

Они не учитываются при рассмотрении сил, от которых зависит 
движение потока в трубе, так как силы внутреннего трения яв
ляются парными силами и их внешний эффект на поток в целом 
равен нулю. Касательные силы сцепления, характеризующие 

—1 _________ - <? Ярд 

^ - ^ ^ ^ ^ 3 «V-- - ^ ^ ^ ^ 3 
"С^ '^^^^ 0 *У 

0 Lcosip Л 

I 

Рис. 41. Схема к выводу закономернос
тей равномерного движения жидкости в 
трубе. 
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внутреннее трение между частицами жидкости, могут быть вы
числены на основании закона Ньютона: 

T^^F^-, (4.22) 
dn 

а напряжение сил внутреннего трения может быть найдено как 

dn 
Составим уравнение проекций внешних сил вдоль направле

ния движения потока, учитывая, что сила, обусловленная гидро
динамическим давлением Р=(р\—p2)F действует вдоль оси по
тока, сила трения Г 0 направлена против движения жидкости, а 
проекция силы тяжести на направление движения 

Gs = — Gsincp = G -^~^ = Fpg(zl — z2)t 

где ф—угол между направлением потока и осью Ох; далее на
ходим 

G'-^+fa-pJF-T^O; 

или 
7 ? 4- Р х Р* Т° 
*1 z 2 1 — » 

?g ?g ?gP 
откуда следует уравнение проекций в виде 

*i + — W * + —j = -^r- ( 4 > 2 4 ) 

Для горизонтальной трубы Zi=z 2 (<р=0): 

Р1-Р* = Ц-. (4-25) 
F 

Таким образом, на основании сравнения уравнений (4.21) и 
(4.24) находим, что потеря напора 

A ' = ^ F - < 4 ' 2 6 > 

Сила внешнего трения Г 0 может быть определена из условия 
Т0 = Х1т0. (4.27) 

Следовательно, 
/il==ll2!L = Jjs_^iit (4.28) 

р gF ?gR 

« = - ^ г - ; xQ = ?giR; 
pgR 

где R — гидравлический радиус. 
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Равенство (4.28) выражает основную закономерность уста
новившегося равномерного движения реальной жидкости: поте
ря напора вследствие преодоления сопротивления движению 
жидкости по длине трубопровода ht пропорциональна касатель
ным напряжениям т 0 на стенке трубы. 

Для круглой трубы радиусом г0 напряжение сил внешнего 
трения жидкости о стенки горизонтального круглого трубопрово
да определится выражением 

x0 = 9glR = - L p £ J r 0 , (4.29) 

а потеря энергии или напора по длине трубопровода 

hl== 2-^-1. (4.30) 

Выражение (4.28) получено для установившегося равномер
ного движения реальной жидкости. Однако, в инженерной прак
тике этой зависимостью часто пользуются и при расчетах, отно
сящихся к установившемуся неравномерному движению и 
неустановившемуся движению. В этих случаях указанные зави
симости рассматриваются как условные, и в них вводятся соот
ветствующие поправки. 

Г л а в а п я т а я 

ЗАКОНОМЕРНОСТИ ЛАМИНАРНОГО ДВИЖЕНИЯ ЖИДКОСТИ 

ЗАКОН РАСПРЕДЕЛЕНИЯ СКОРОСТИ 
РАВНОМЕРНОГО ДВИЖЕНИЯ ПО СЕЧЕНИЮ 
КРУГЛОЙ ТРУБЫ 

Пусть в горизонтальной круглой трубе радиуса г0 слева направо 
движется жидкость (рис. 42, а). Выделим в этом потоке осесим-
метричный цилиндрический элемент АВ радиуса г. 

В связи с тем, что в общем случае, скорости движения частиц 
жидкости по сечению потока не одинаковы, на поверхности эле

мента АВ возникнут силы тре
ния Т, направленные противо
положно движению. У стенки 
жидкость неподвижна, следо
вательно, она оказывает тор
мозящее действие на поверх-

Рис. 42. Схема к выводу закона Сток- Н°СТИ э л е м е н т а АВ, д в и ж у щ е -
са. гося в центральной части 

трубы. 
Напряжение силы внутреннего трения т на поверхности выде

ленного в жидкости жидкого элемента, который перемещается в 
той же жидкости, можно рассматривать как результат действия 
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сил внешнего трения жидких частиц элемента ЛВ о частицы ок
ружающей его жидкости потока в целом. 

Такое очевидное предположение дает право применить в дан
ном случае для определения напряжения сил трения равенство 
т =—и — , вытекающее из закона Ньютона, и уравнение (4.29), dr 
вытекающее из закономерностей установившегося равномерного 
движения реальной жидкости применительно к круглому трубо
проводу. 
При этом очевидно, что 

откуда 

Вычислим интеграл 

1 . dU , м \ pgtr = — ц — = т, (5.1) 
2 dr 

dU=-^-dr. (5.2) 

dU=- ^^\rdr, (5.3) 

учитывая, что у стенки r\ = r0; Ui — О, а в слое жидкости, удален
ном от стенки на некоторое расстояние, г2 = г; и2=и. Подставляя 
эти пределы в уравнение (5.3), находим закон распределения 
скорости по сечению потока 

U ?gi [rdr = ^i~(rl~r2). (5.4) 
2fx J 4j* 

И з полученного равенства следует , что при равномерном л а м и 
нарном движении жидкости в круглой трубе в к а ж д о м продоль
ном сечении потока скорости распределены по параболическому 
закону , причем, ось п а р а б о л ы совпадает с осью трубы, а про
странственная форма эпюры скоростей представляет собой пара 
болоид в р а щ е н и я (рис. 42, б). М а к с и м а л ь н а я скорость потока в 
центре трубы (г = 0) 

^ m a x — — ~ 7*о" ( 5 - 5 ) 
4jJ. 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАСХОДА ЖИДКОСТИ 
И СРЕДНЕЙ СКОРОСТИ 
В ГОРИЗОНТАЛЬНОЙ КРУГЛОЙ ТРУБЕ. 
ФОРМУЛА ПУАЗЕЙЛЯ 

Рассмотрим поток жидкости через поперечное сечение круглой 
трубы радиуса rQ (рис. 43). Выделим в этом потоке элементарный 
слой жидкости с площадью сечения dF, заключенной между 
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концентрическими окружностями радиуса г и r + dr. Площадь 
поперечного сечения концентрического слоя жидкости с доста
точной точностью определится произведением 2nrdr=dF. 

По закону неразрывности потока элементарный расход dQ 
жидкости через рассматриваемую площадку определится как 

dQ = UdF, (5.6) 
или с учетом зависимости (5.4) 

dQ 
4{х 

{rl-r2)2nrdr лр qi 
41 

~(r2r — r*)dr, 

откуда полный расход через поперечное сечение трубы 
Го Га 

Q Kpgl rdr 
2fx 

r3dr = — •кр gl up gi d4 (5.7) 
2p. U J 2fx J 8fi u 128jx 

6 6 
Зависимость (5.7) в гидравлике называют ф о р м у л о й 

П у а з е и л я ; из нее следует, что расход жидкости через живое 
сечение круглой трубы при ламинар
ном режиме движения пропорционален 
диаметру трубы в четвертой степени. 
Вычислим среднюю скорость потока на 
основании известной зависимости 

Ч girl 
8р.тс TQ 

Рис. 43. Схема к выводу за
кона Пуазеиля. 

= г1 

8р. с 

Р£ ' 
32;. 

Из сравнения выражений (5.5) и (5.8) находим, что 
v = 0,5£/ г а а х. 

(5.8) 

(5.9) 

ПОТЕРИ ЭНЕРГИИ (НАПОРА) 
ПО ДЛИНЕ КРУГЛОГО ТРУБОПРОВОДА 
ПРИ РАВНОМЕРНОМ ЛАМИНАРНОМ ДВИЖЕНИИ ЖИДКОСТИ 

Воспользовавшись формулой (5.8), найдем падение напора на 
единицу длины трубопровода 

32 р. 
1 = 

pgd? v. (5.10) 

Следовательно, по всей длине / трубопровода потеря энергии 
определится величиной 

А/ = // = ^ ^ . (5.11) 
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Из полученного выражения следует, что потери энергии (на
пора) ht на трение по длине трубопровода в ламинарном потоке 
прямо пропорциональны средней скорости и зависят от линейных 
размеров трубопровода (/, d) и свойств жидкости (jx, p). Так как 
эти потери увеличиваются с увеличением вязкости, в практике 
стремятся уменьшать вязкость жидкости ее нагреванием. Как 
видно из равенства (5.11), потери напора при ламинарном дви
жении не зависят от шероховатости труб. 

Выразим указанные потери напора в функции критерия Re, 
для чего подставим в формулу (5.11) значение \х= —-; 

Re 
, 32 / v2 64 I v* . I i/2

 / с 1 0 V hl = —— • — = — • — = Х — . — , (5.12) 
Re d g Re d 2g d 2g v ' 

где X — коэффициент сопротивления трения по длине потока, 
для ламинарного режима движения жидкости 

Х = £ . (5ЛЗ) 

Ряд исследователей указывают, что и для круглых труб фор
мула (5.13) не всегда оправдывается. В частности, Френкелем 
[32] в результате исследования сопротивления стальных труб 
различного диаметра получены следующие значения для коэф
фициента сопротивления трения: 

при диаметре трубы d = 27 мм Х= 

» » » с?=41 мм Я = 

» » » d=75 мм К— 

» » » d=l06uM К= 

64 
Re ' 

70,8_ 
~Re"' 

70 
"Re~' 
70,3 
~R7' 

Исследования, проведенные на специально созданной уста
новке в лаборатории гидравлики Киевского технологического 
института пищевой промышленности [40, 41], показали, что при 
течении очень вязких жидкостей, т. е. при очень малых значени-

64 
ях критерия Re, зависимость л= — дает значения л, существен
но отличающиеся от результатов эксперимента. В работе [38] 
показано, что для очень вязких жидкостей (например, мелассы) 
справедливо экспериментально установленное соотношение 
(рис. 44). 

Х = - ^ - ; 0,5 < Re < 550. (5.14) 
Re1-12 
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Результаты этих исследований приведены в табл. 9. Из дан
ных таблицы следует, что с увеличением значения критерия Re 
значения Я, вычисленные по формуле (5.13), приближаются к 

значениям Я, определенным из 
соотношения (5.14), причем 
при Re>150 указанные зависи
мости дают практически оди
наковые значения. wo 

\ /я? 
\ 4 [г V Re' 12 -I 

гН --Ш1 
S 

п \>к 

=ф 
fie -+PI fie -+PI fie 

И 11 41 
Рис. 44. Зависимость коэффициен
та сопротивления от числа Рей-
нольдса. 

10 fie 

Таблица 9. 

Зависимость коэффициента сопротивления трения К от величины Re для вязких 
жидкостей типа мелассы 

132 w м 132 64 
Re Re»-" Re Re Re 1 -* 2 Re 

0,5 286 128 50 1,66 1.28 
1 132 64 60 1,35 1,07 
2 60,8 32 75 1,07 0,854 
3 38,3 21,3 100 0,76 0,64 
4 28,1 16 150 0,48 0,427 
5 21,75 12,8 200 0,347 0,32 

10 10 6.4 250 0,275 0,256 
20 4,61 3,2 300 0,219 0,213 
30 2,95 2,13 400 0,162 0,16 
40 2,14 1,6 500 0,126 0,128 

НАПРЯЖЕНИЕ СИЛ ТРЕНИЯ В ПОТОКЕ 
ПРИ РАВНОМЕРНОМ ЛАМИНАРНОМ ДВИЖЕНИИ 
В КРУГЛОЙ ТРУБЕ 

Напряжение сил трения жидкости о стенки горизонтального 
круглого трубопровода определяется выражением го= — pgiro. 

Из равенства (5.2) следует, что — = — —— . 
dr 2м-
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Сопоставив эти соотношения с учетом равенства х— —(л dU_ 
dr при

ходим к заключению, что напряжение сил внутреннего трения в 
жидкости в любой точке на расстоянии г от центра трубы опре
делится выражением 

^ = — ?gir. (5.15) 

Следовательно, 

откуда 
Го 

(5.16) 

(5.17) 

Таким образом, напряжение сил трения в центре трубы (г = 0) 
равно нулю, а максимальное напряжение будет на стенке (г = 
= г 0), когда т = то (рис. 45). Изменение напряжения от стенки к 
центру трубы происходит по линейному закону. 

Рис. 45 Распределение скоростей (а) 
и напряжений (б) при равномерном 
ламинарном движении жидкости в 

круглой трубе 

Г л а в а ш е с т а я 

ТУРБУЛЕНТНЫЙ РЕЖИМ ДВИЖЕНИЯ ЖИДКОСТИ 

Если жидкость движется вдоль потока в условиях внутренней 
неупорядоченности, хаотичности, то такое движение называется 
т у р б у л е н т н ы м . 

Установлено, что при турбулентном движении истинная ско
рость частиц жидкости изменяется не только по значению, но и 
по направлению. При этом изменение во времени мгновенной 
скорости частиц в турбулентном потоке можно представить в 
виде пульсирующей величины. 

Хаотический пульсирующий характер движения отдельных 
частиц значительно усложняет изучение турбулентности. В связи 
с этим исследования турбулентности в большинстве случаев но
сят полуэмпирический характер и сводится к изучению осред-
ненных характеристик. 

Осреднение мгновенных скоростей значительно упрощает 
рассмотрение турбулентного течения и делает его изучение бо
лее предметным, физически более ясным. Осреднение скоростей 
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может быть произведено следующим образом. Зафиксируем в 
турбулентном потоке жидкости произвольную точку А с коорди
натами х, у, z. 

Рассмотрим в этой точке изменение скорости во времени 
UА (0 (рис. 46). Значение скорости в некоторый момент време
ни (например, t = t0) принято называть м г н о в е н н о й ско
р о с т ь ю . Вычислим площадь под кривой UA(t)t ДЛЯ чего 
найдем интеграл за некоторый промежуток времени от ^ = 0 до 
t2 = T0, воспользовавшись теоремой о среднем: 

т 
lUA{t)dt = UA T0, (6.1) 
о 

где UА То—площадь прямоугольника ОВСД, равновеликая 
площади под кривой UA(t), заключенной между ординатами 
/ i=0 и t2 = TQ. Из выражения (6.1) найдем осредненную скорость 

Го 

UA=~- [uA(t)dt, (6.2) 
о 

которая представляет собой высоту прямоугольника OBCD. 
Если промежуток времени (0, Т0) выбрать достаточно большим, 
то величина UA при дальнейшем увеличении Г 0 не будет изме-
няться, т. е. не будет зависеть от Г0, если, конечно, режим дви
жения частиц жидкости будет устойчивым во времени. Анало
гично может быть найдена осредненная скорость в любой дру
гой точке турбулентного потока, например, точке В с координа
тами Х\, у\, Z\. Очевидно, что осредненная скорость в точке А 
не обязательно должна быть равна осредненной скорости в точ
ке В. Таким образом, в общем случае осредненная скорость 
является функцией координат х, у, z и не зависит от времени t, 
т. е. U=f(x, у, z). Зависимость осредненной скорости от про
странственных координат в гидродинамике принято называть 

полем осредненных скоро
стей. Из приведенного ана
лиза также следует, что 
мгновенную скорость U ча
стиц жидкости можно рас
сматривать как сумму осред-

Is , ненной скорости U и неко
го t торой добавки U', значение 

Рис. 46. К определению мгновенной, ос- которой непрерывно меняет-
редненной и пульсационной скоростей. ся во времени. Эту величину 

V будем называть пульса
ционной скоростью. Таким образом, полная скорость в некоторой 
точке потока 

U = U+U', (6.3) 
откуда 

V = U - V. 
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На основании изложенного при рассмотрении закономер
ностей турбулентного течения поле истинных мгновенных ско
ростей может быть заменено полями осредненных и пульсацион-
ных скоростей. 

Если учесть все сказанное об осредненных и пульсационных 
скоростях, то очевидно, что к турбулентному движению можно 
применить понятия об установившемся и неустановившемся дви
жении. 

ОБ ИСТОЧНИКЕ ДОПОЛНИТЕЛЬНЫХ ПОТЕРЬ ЭНЕРГИИ 
В ТУРБУЛЕНТНОМ ПОТОКЕ 

Как предполагалось еще Буссинеском и затем подтверждено 
Рейнольдсом, причина зарождения касательных сил, действую
щих в турбулентном потоке, заключается в непрерывном обмене 
частицами между соседними слоями, в обмене масс жидкости, 
который сопровождается соответственным увеличением или 
уменьшением их количеств движения. Рассмотрим физическую 
сущность этого явления, для чего представим себе частицу жид
кости в потоке, находящуюся в данное мгновение в точке А с 
координатами х, ц, г (рис. 47). 

Частица А находится в турбулентном потоке и перемещает
ся вместе с ним вдоль оси Ох. 

Мгновенная скорость U в рассматриваемый момент может 
быть представлена как геометрическая сумма ее проекций U * 
Ur Uz на оси координат. Причем, каждую из этих проекций 
можно представить суммой 
осреднеаной и пульсацион-
ной скоростей: 

| Uy = U, + Uy; (6.4) 

Пользуясь этими пред
ставлениями, рассмотрим ди
намику турбулентного дви
жения жидкости. Пусть 
жидкость движется слева 
направо вдоль оси Ох между 
плоскостями / и // , параллельными плоскости хОу и отстоя
щими друг от друга по вертикали на расстоянии / (площадь рас
сматриваемых поверхностей I и II обозначим через <S). 

Осредненная скорость в / плоскости вдоль потока равна Uх. 
Следовательно, во / / плоскости вдоль потока скорость частиц 

— dV СП7 
может быть принята Ux~{——-/, где — ~ — градиент скорости 

Рис. 47. Динамика турбулентного дви
жения. 

dz dz 
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вдоль оси Oz. Очевидно полное изменение скорости между / и 
/ / плоскостями, отстоящими друг от друга на расстоянии / вдоль 
оси Oz, составит •—- /. Расстояние / между плоскостями взято 

dz 
таким, что каждая частица жидкости, переходящая из одной 
плоскости в другую, вполне приобретает скорость частиц, соот
ветствующую своему новому положению. Величину / принято на
зывать глубиной перемешивания. 

В турбулентном потоке вследствие хаотического движения 
некоторые из частиц в результате поперечных перемещений со 
скоростью пульсации Uz будут попадать из плоскости / в пло
скость / / и, наоборот. Поэтому между слоями жидкости, в общем 
случае, будет происходить некоторый обмен количеством дви
жения. Примем, что в единицу времени из плоскости / в пло
скость / / переходит количество жидкости, масса которой выра
жается величиной pSUz . В таком случае приращение количества 
движения, равное импульсу касательной силы Т в единицу вре
мени, может быть определено уравнением 

?su'z(ux + -^-i\-?su'zux= т, 
откуда следует, что 

T=oSU'^l. (6.5) 
r z dz v ' 

Следовательно, напряжение касательных сил, обусловленных 
турбулентным обменом масс, обменом количества движения, им
пульсным обменом, может быть выражено зависимостью 

Т r„dUr, ( 6 6 ) 

Как было уже указано, полное изменение скорости междурас-
•> d U x 1 

сматриваемыми слоями I и II определяется величиной /. 
dz 

Если принять, что полное изменение скорости между смежными 
слоями частиц с неизменной массой при турбулентном обмене 
представляет собой не что иное как скорость пульсации Vг , то 

и следовательно, 
dz 

^ = p / 2 [ ^ L \ (6.7) 
dz 

Таким образом, напряжение т т в развитом турбулентном дви
жении пропорционально квадрату градиента скорости. Это со
гласуется с данными инженерной практики. 
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Используя аналогию с напряжением вязкого трения т^ в ла
минарном потоке, уравнение (6.7) можно представить в виде 

Ъ-4%-. (6.8) 

где т]=--р/2—-—коэффициент турбулентной или виртуальной 

вязкости. 
Соображения, изложенные выше, дают основание утвер

ждать, что потеря энергии при турбулентном движении жид
кости, а следовательно, и касательные напряжения в турбулент
ном потоке, являются функцией не только сил внутреннего 
трения, обусловленных вязкостью жидкости х^=и, —> но и 

dz 

функцией касательных сил, обусловленных турбулентным пере

мешиванием т т =р/ 2 ( — - ) . В общем случае напряжение в тур

булентном потоке определяется суммой 
. = Ч + Ъ=*% + *РЩ. (6.9) 

СТРУКТУРА ТУРБУЛЕНТНОГО ПОТОКА. 
РАСПРЕДЕЛЕНИЕ СКОРОСТЕЙ 

Рассмотрим турбулентный поток в круглой трубе. Как показали 
экспериментальные исследования, структура турбулентного по
тока в поперечном сечении трубы неоднородна. Скорость частиц, 
непосредственно соприкасающихся со стенкой, равна нулю 
вследствие их прилипания к неподвижной стенке. Частицы, дви
жущиеся вдоль потока и находящиеся в непосредственной бли
зости от стенки, испытывают ее направляющее действие, так как 
поперечное движение частиц оказывается невозможным. 

Установлено, что нарастание скорости движения от нуля у 
стенки происходит очень быстро. Чем ближе к центру трубы, 

dU градиент скорости — резко уменьшается и при высокой сте-
йг 

пени турбулентности становится очень малым. 
Малые градиенты скорости в центральной части потока об

условлены высоким турбулентным обменом и ведут к выравни
ванию распределения скоростей (рис. 48) по сравнению с лами
нарным движением. 

Как было показано ранее, распределение скоростей при ла
минарном движении имеет большую неравномерность: отноше-
ние средней скорости к максимальной составляет = 0,5. 

U max 
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В турбулентном потоке отношение соответствующих скоростей 
больше. Так, например, установлено, что при Re = 2700 ^ 

max 

= 0,75; при Re=10 - m e _JL_=0,86; при Re=10 8 т т ^ =0,9. 
Ur 'max 

Вязкий 
• • подслой (о"вяз) 

Рис. 48. Структура ламинарного (а) и турбулентного (б) потока в 
круглой трубе. 

Таким образом, с увеличением степени турбулентности отно
шение —2- стремится к единице. При Re -»со распределение 

скоростей соответствует случаю движения идеальной — невязкой 
жидкости, т. е. в пределах поперечного сечения скорость движе
ния жидкости одинакова. Причем, в непосредственной близости 
от стенки трубы образуется тончайший слой жидкости оВЯзк , в 
котором сказываются сопротивления только сил внутреннего 
трения и напряжение в этом слое определяется величиной 
х =ji,—. В этом слое градиент скорости наибольший. 

dr 
В центре трубы ядро турбулентного потока движется почти 

dU п 

с одинаковой скоростью, и потому градиент скорости — — и» 
т. е. силы вязкости практически не проявляются. 

В ядре турбулентного потока определяющими являются со
противления, обусловленные виртуальной вязкостью TJ, турбу
лентным обменом масс, а напряжение соответствует величине 

рР 
dr 

dU 
dr 

Между вязким подслоем турбулентного потока толщиной 
бшгзк и ядром турбулентного потока имеется переходная зона 
(рис. 48), в которой сказываются в той или иной мере как вяз
кие сопротивления, так и сопротивления, обусловленные турбу
лентным обменом масс. Таким образом, при турбулентном 
течении реальных жидкостей в трубе влияние вязкости проявля-
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ется в очень тонком слое, находящемся в непосредственной бли
зости от твердых стенок. В этом слое скорость течения возрастает 
от нуля (на стенке) до своего полного значения в ядре потока, 
в котором жидкость можно рассматривать текущей без трения. 
Этот тонкий слой жидкости принято называть пограничным. Его 
толщина равна сумме толщин вязкого подслоя и переходной 
зоны. 

Турбулентный режим в ядре потока характеризуется преоб
ладанием сил инерции над силами сцепления (трения). Переход 
от ламинарного режима к турбулентному происходит тогда, 
когда инерционные усилия / в жидкости начинают преобладать 
над силами сцепления Т, обусловленными вязкостью \i. Силы 
инерции можно представить в виде 

, dv ,n v"1 

J = m = р / 3 — , dt I 

а силы, обусловленные вязкостью, как 

dn I 

Отношение этих сил 
J p lv lv p 
T p. v 

Следовательно, критерий Рейнольдса равен отношению сил 
инерции к силам сцепления, обусловленным вязкостью. 

ВЯЗКИЙ ПОДСЛОЙ В ТУРБУЛЕНТНОМ ПОТОКЕ 

Условия течения жидкости в турбулентном потоке вблизи сте
нок, ограничивающих поток, значительно отличаются от условий 
течения в центре потока — его ядре. В непосредственной бли
зости от твердой стенки пульсация скорости ограничена и длина 
турбулентного перемешивания 1 = 0. Скорость частиц жидкости 
на самой стенке U = 0, но затем быстро растет и на очень неболь
шом расстоянии от стенки Овязк , благодаря быстрому нараста
нию, достигает величины вполне соизмеримой со скоростью в 
ядре потока. 

Тонкий слой жидкости у самой стенки толщиной бвязк , где 
происходит наибольшее нарастание скорости, т. е. где градиент 

dU скорости — достаточно велик и касательное напряжение пря-dr 
мо пропорционально вязкости, называется вязким подслоем. 

Если рассматривать турбулентный поток в круглой трубе, то 
такой быстрый рост скорости U на незначительном интервале 
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бвязк в перпендикулярном к потоку направлении дает основание 
для допущения, что изменение скорости происходит по закону 

&г °вязк 

где Unc — скорость на внутренней поверхности вязкого подслоя, 
т. е. на расстоянии бвязк от стенки. 

Поэтому касательное напряжение то у стенки 

T 0 = | 1 ^ - = ^ i ^ _ . (6.11) 
а г °вязк 

Поделив обе части полученного равенства на р, получим 

(6.12) с 0 _ Р- ^ г 

Р 

Введем обозначение £ / # = 1 / — и преобразуем предыдущее ра-
V Р 

венство к виду 
£/ 2 = U„ 

откуда 
. (6.13) 

С/* ч 
Величину U*, имеющую размерность скорости, принято называть 
динамической скоростью. 

Правая часть полученного равенства сходна с критерием Re 
и характеризует режим движения жидкости вблизи стенки. Уста
новлено, что эта величина постоянна для различных жидкостей: 

N = - ^ ^ _ = const. (6.14) 
у 

Исследователями приводятся некоторые отличающиеся друг 
от друга численные значения величины N. Так, по данным Ни-
курадзе N = 11,6, а по данным Гуржиенко N=10,5. Из равенства 
(6.14) найдем толщину вязкого подслоя 

8Ms« = N - p (6.15) 

и подставим в полученное выражение значение 

£ / * = | / ^ - , (6.16) 

здесь т 0 = —?gir 0 в соответствии с уравнением (4.29). С другой 

стороны 

k, ев U = X 
1 d 2g 
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откуда 
• — А ^ 

1 ~ d 1 7 ' 
и следовательно, 

1 1 X t> 2 d 1 , , 

Подставим полученное значение в равенство (6.16) и получим 
Т ^ * = = j / f -I /T X * I S = "]/" : 

Наконец, подставив это значение £/* в уравнение (6.15), найдем, 
что 

В в я з к - N — ^ = - 2 / 2 : 

Умножив и разделив это выражение на d и подставив чис
ленное значение N, получим 

8 - 11 6-2/"2" - ^ — - ^ — 32,8 . (6.17) 

Чем больше Re, т. е. чем выше степень турбулентности пото
ка, тем меньше толщина вязкого подслоя. При Re->oo 8В Я З К -> О 
и вязкий подслой исчезает, труба как бы заполняется по всему 
сечению турбулентным ядром, движущимся с одинаковой ско-

dU п о 
ростью, т. е. с градиентом скорости =0. В этом случае поток 

dr 
в трубе приобретает признаки течения идеальной жидкости. 

ОСНОВНЫЕ ИСТОЧНИКИ ПОТЕРЬ ЭНЕРГИИ (НАПОРА) 
ПО ДЛИНЕ ПОТОКА. 
ГИДРАВЛИЧЕСКАЯ ШЕРОХОВАТОСТЬ ТРУБ 

Известно, что при ламинарном режиме движения жидкости по
тери энергии (напора) вдоль потока объясняются сопротивлени
ем сил внутреннего трения и, следовательно, зависят от вязкости 
жидкости. 

Аналитически влияние сил внутреннего трения учитывается 
при этом зависимостью (5.13) с помощью критерия Re. Иными 
словами, коэффициент сопротивления трения по длине "к при ла
минарном движении является функцией только критерия Рей-
нольдса, а от материала и состояния поверхности стенок, окру
жающих поток, не зависит. 

Иное положение наблюдается при турбулентном движении. 
Здесь нет однообразия с точки зрения действующих сил 
в различных точках сечения потока. Так, в пристенном слое 
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турбулентного потока, благодаря направляющему действию сте
нок, сказывается, главным образом, вязкость жидкости и, следо
вательно, источником потерь напора в этом тончайшем слое 
являются силы внутреннего трения. 

В переходной зоне — между пристенным слоем и ядром тур
булентного потока проявляют себя силы вязкости и силы инер

ции, обусловленные пульсацион-
ными изменениями скорости. На
конец, в центральной части по
тока — в турбулентном ядре, где 
скорость частиц вдоль потока 

Рис. 49. Гидравлическая шерохо- практически одинакова, жидкость 
ватость труб. ведет себя как невязкая и по

тери энергии (напора) вдоль по
тока по его длине определяются только инерционными усилиями. 

В качестве источника потерь энергии при турбулентном дви
жении инерционные силы проявляют себя через касательные 
силы, обусловленные турбулентным перемешиванием частиц. Это 
перемешивание, в свою очередь, зависит от турбулентной или 
виртуальной вязкости (6.8). 

В соответствии с изложенным, потери энергии вдоль потока 
при турбулентном режиме движения не будут зависеть от мате
риала и состояния поверхности трубопровода до тех пор, пока 
существует пристенный вязкий подслой, покрывающий неровнос
ти внутренней поверхности. Высоту неровностей — выступов на 
внутренней поверхности трубопровода принято называть абсо
лютной шероховатостью и обозначать А (рис. 49). 

Отношение абсолютной шероховатости к радиусу трубопрово-
да — называется относительной шероховатостью, а обратная ве-

г 
личина относительной гладкостью. 

А 
Во многих случаях удобно пользоваться понятием эквива

лентной шероховатости, при которой потери удельной энергии 
равны истинным потерям в трубопроводе с натуральной шерохо
ватостью для одинаковых условий течения. 

Такое определение шероховатости позволяет упростить вы
полнение расчетов по данным испытаний. 

В тех случаях, когда бвязк >А, т. е. когда все неровности по
крыты пристенным слоем жидкости, труба может считаться гид
равлически гладкой; когда бвязк <А — труба считается гидрав
лически шероховатой, так как вершины выступов частично ого
ляются и оказывают сопротивление потоку. Чем выше степень 
турбулентности потока, т. е. чем больше Re, тем тоньше пристен
ный слой (бвязк ). Очевидно тем больше оснований предполагать, 
что труба окажется шероховатой. 

Таким образом, одна и та же труба с одной и той же абсолют-
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ной шероховатостью Д может оказаться гидравлически гладкой 
при небольшой степени турбулентности и шероховатой при высо
кой степени турбулентности. Величину абсолютной шерохова
тости А принимают в расчетах по справочным данным, которые 
приводятся в специальной литературе [11, 15]. Приводим значе
ния абсолютной шероховатости для различных труб. 

ХАРАКТЕР ПОВЕРХНОСТИ ТРУБ А, мм 

Чистые из стекла 0,0015—0,01 
» цельнотянутые из латуни, меди и свинца 0,0015—0,01 

Новые бесшовные стальные 0,04—0,17 
Цельнотянутые стальные после нескольких лет 
эксплуатации 0,19 
Асфальтированные стальные 0,12—0,21 
Новые чугунные 0,31—0,45 
Из листовой стали и хорошо заглаженные цемент
ные 0,33 
Асбестоцементные 0,05—0,6 
Водопроводные, бывшие в эксплуатации . 1,2—1,5 
Чугунные сильно заржавленные До 3,0 
Бетонные (средние условия) 2,5 

Как показывают опыты, коэффициент сопротивления трения 
X по длине потока, учитывающий гидравлические условия тече
ния при турбулентном режиме, зависит не только от вязкости 
жидкости, но и от шероховатости стенок — , т. е. X = f[Re, — J. 

г \ г ) 
Поэтому достоверность расчета потерь энергии при турбу

лентном движении во многом зависит от правильного определе
ния коэффициента сопротивления трения по длине X. Исследова
нию сопротивления труб посвящено много работ в нашей стране 
и за рубежом. Однако, до сих пор, из-за сложности турбулентно
го течения нет общего теоретического метода определения X для 
труб с различной шероховатостью при разной степени турбулент
ности потока. Поэтому существует много эмпирических формул 
для определения X. Каждая из этих формул действительна толь
ко для тех условий, при которых она была получена. Это, прак
тически, очень усложняет выбор оптимального значения X для 
каждого конкретного случая. 

Прежде чем перейти к конкретному определению зависимо
стей для расчета коэффициента сопротивления трения X, приве
дем некоторые данные из работы И. Никурадзе [32]. 

Он исследовал сопротивления трубопроводов с равномерной 
зернистой искусственной шероховатостью, полученной в резуль
тате наклеивания песчинок на внутреннюю поверхность труб, а 
также обработал большое количество данных о сопротивлении 
различных трубопроводов при различных режимах движения и 
графически представил соответствующие зависимости (рис. 50). 

Из данных, полученных Никурадзе, следует, что зависимость 
коэффициента сопротивления трения по длине X от Re может 
быть разделена на три зоны. 
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Первая зона, где значения X расположены вдоль участка пря
мой 1—2, относится к ламинарному движению. Здесь л является 

64 
функцией только Re и определяется зависимостью Х= — . 

Re 
Во второй зоне закономерности, которым подчиняется X, не 

однообразны. Так, при Re> 2320, примерно до Re~4000, движе-
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РИС. 50. Кривые зависимости коэффициентов сопротивления трения от режима 
движения и шероховатости труб. 

ние жидкости характеризуется сложным законом гидравлическо
го сопротивления. Потери напора почти не зависят от шерохо
ватости труб и экспериментальные данные о величине X для раз
личных труб укладываются вдоль кривой 2—3. Для этой области 
течения величина коэффициента сопротивления трения может 
определяться зависимостью, полученной Н. 3. Френкелем: 

2,7 

Re' ,0,53 
(6.18) 

При турбулентном режиме движения, когда Re>4000, разли
чают гидравлически гладкие трубы, т. е. такие, у которых шеро
ховатость Д меньше толщины вязкого подслоя баЯзк . Потери на
пора в таких трубах, а следовательно, и А, не зависят от шерохо
ватости, а являются только функцией величины Re. Эксперимен
тальные точки, характеризующие X при течении жидкости в этих 
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условиях располагаются вдоль прямой линии 3—4. Величина X 
в этом случае с достаточной точностью определяется формулой 
Блазиуса 

Х = ° - ^ 4 . (6.19) 
R e 0 , 2 5 V 

Формула Блазиуса применяется для гладких труб при турбу
лентном движении в пределах 4 000<Re< 100 000. 

Если 100 000< Re<3 000 000 может быть применена формула 
Х = 0,032 + - ^ - . (6.20) 

R e 0 , 2 3 7 
П. Н. Конаковым предложена формула для определения X 

гидравлически гладких труб без ограничения величины Re 
X = 1 . (6.21) 

(1,8 Ig Re — 1,5) 2 

Для гидравлически гладких труб при Re>5 000 Г. К- Фило-
ненко предложил формулу 

X = _ М 5 _ . (6.22) 
1 R e 

к 8 
Последние две зависимости при расчетах дают очень близкие 

значения X. 
Правее линии 3—4 до условной линии АВ на графике Нику-

радзе расположены данные о величине X в доквадратичной об
ласти сопротивления. В этой области турбулентного движения 
для не вполне шероховатых труб потери напора определяются 
числом Рейнольдса и шероховатостью. Чем больше шерохова
тость труб, т. е. чем меньше—, тем больше X и, следовательно, 

больше потери напора. 
Поэтому при одном и том же значении Re для труб различной 

шероховатости величина X не будет одинаковой. Это отражено на 
графике семейством кривых, относящихся к трубам различной 
гладкости— в пределах от 15 до 507. Для этой области течения 

А 
можно использовать ряд зависимостей, в том числе формулу 
Кольбрука 

- 7 ^ = - 2 1 S ( T ? Z + - A ^ ) ' ( 6 - 2 3 ) 

которая пригодна для расчета как гидравлически гладких труб, 
так и труб с естественной шероховатостью. 

Для этой области течения можно применить также формулу, 
предлагаемую Н. 3. Френкелем для турбулентного движения в 
промышленных шероховатых и гладких трубах: 

_^ = _ 2 а -А_ + /А«_г1 . (6.24) 
уТ s[3,7rf \ Re J J V 
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В случае гладких труб или при малом влиянии шероховатости 
Д / б , 8 1 \ 0 - 9 

член ——значительно меньше величины и тогда формула 

(6,24) приобретает вид 
1 = 1 . 8 1 r R e 

УГ 6,81 
При высокой степени турбулентности, когда значение Re ве

лико, можно пренебречь вторым членом формулы (6.24), т. е. 

уг g д 
Для расчета технических трубопроводов, в условиях наиболее 

вероятных в практике, А. Д. Альтшулем [3] предложена при
ближенная зависимость 

X = 0,11 ( — + — У' 2 '. (6-25) 
\ d Re у 

где Д э к — некоторая однородная шероховатость, эквивалентная 
искусственной шероховатости, создаваемой наклеиванием песчи
нок на внутреннюю поверхность трубопровода. 

Для гладких труб величина —— оказывается пренебрежимо» 
d 

малой и формула (6.25) приобретает вид 

\ Re ) R e o,25 

При высокой степени турбулентности (Re->-co ) 
/ л \ 0 - 2 5 

Х = 0 , 1 1 [ - ^ \ . (6.26) 

Ф. А. Шевелев по данным исследований [37] предлагает опре
делять % в переходной области для определенных видов труб и 
различных жидкостей по формуле 

( 1 1 \т 

где величины А, В и т определяются из опыта. Пользуясь этой 
зависимостью, ее автором получена, например, формула для рас
чета X в переходной области для новых стальных труб (без сты
ков) : 

/ ' 1 1 Л 0,226 

? / 0,0117°.** 0,23°'*» . ( 6 . 2 8 ) 

V d ' Re / 
Рассмотрим третью зону, где сопротивление пропорционально 

квадрату скорости, т. е. зону квадратичного сопротивления (рис. 
50 правее линии АВ). Здесь потери напора и коэффициент сопро-



тивления трения по длине X зависят от гладкости/—], а от Re 

не зависят. Поэтому графики, определяющие величину X для 
квадратичного сопротивления, представляют собой прямые, па
раллельные оси абсцисс. Условная кривая АВ проведена на гра
фике Никурадзе так, что она пересекает все линии А, = п Re,— J 

для труб различной шероховатости в точках, где эти линии ста
новятся параллельными оси абсцисс, т. е. в точках, где X пере
стает зависеть от Re. 

Для области квадратичного сопротивления применяются раз
личные зависимости для определения X. Так, например, для ше
роховатых труб при высокой степени турбулентности рекоменду
ется зависимость 

—!—= 1J4 + 2 l g — . (6.29) 

Широкое распространение для этой области турбулентного 
течения имеет также формула Б. Л. Шифринсона 

/ д \0,25 
Х - 0 , 1 1 ( - М • (6.30) 

А. Д. Альтшуль предлагает представить формулу для коэф
фициента сопротивления технических трубопроводов в квадра
тичной области в виде 

1 l,8 1g-f-, (6.31) 

где k\ — приведенная линейная шероховатость, зависящая от 
средней высоты выступов и прочих характеристик шероховато
сти. Она определяется из обработки экспериментальных данных 

Ф. А. Шевелев на основе обширных экспериментальных дан
ных предлагает для области квадратичного сопротивления фор
мулу типа 

X = — , (6.32) 

где А и т определяются по опытным данным. 
Эта формула приобретает конкретный вид по данным автора: 
а) для новых стальных труб (без стыков). 

1 = » ; (6.33) 
^0,226 v ' 

б) для новых чугунных труб 

X = M i l 3 ; (6.34) 
,,0,284 
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в) для труб с песчаной шероховатостью (Д = 0,5 мм) 
. _ _ 0,0173 ш 

" ~ rf0'292' 

г) для труб с песчаной шероховатостью (Д=1 мм) 
, _ 0,0210 

Г л а в а с е д ь м а я 

МЕСТНЫЕ ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ СОПРОТИВЛЕНИЯ 

В производственной практике перемещение жидкости в потоках 
связано с преодолением сопротивлений по длине потоков, а так
же и различных местных сопротивлений: поворотов, диафрагм, 
задвижек, вентилей, кранов, различных ответвлений и т. п. 

На преодоление местных сопротивлений затрачивается опре
деленная часть энергии потока, которую часто называют потерей 
напора на местные сопротивления. Обычно эти потери выражают 
в долях скоростного напора, соответствующего средней скорости 
жидкости в трубопроводе до или после местного сопротивления. 

Аналитически потери напора на преодоление местного сопро
тивления выражают в виде 

где £ — коэффициент местного сопротивления (обычно опреде
ляется опытным путем). 

Данные о значении коэффициентов различных местных сопро
тивлений приводятся в соответствующих справочниках, учебни
ках и различных пособиях по гидравлике в виде отдельных зна
чений £, таблиц, эмпирических формул, диаграмм и т. п. 

ПОТЕРИ НАПОРА ПРИ ВНЕЗАПНОМ РАСШИРЕНИИ СТРУИ. 
ТЕОРЕМА БОРДА 

Исследования потерь энергии (напора), обусловленных различ
ными местными сопротивлениями, ведутся уже более ста лет. В 
результате экспериментальных исследований, проведенных в 
СССР и за рубежом в различное время, получено огромное коли
чество данных, относящихся к разнообразнейшим местным со
противлениям для конкретных практических задач. Что же ка
сается теоретических исследований, то им пока поддаются только 
некоторые местные сопротивления. 

Наиболее полно теоретически исследованы характеристики 
сопротивлений при внезапном расширении струи. Пользуясь ме-

(6.35) 

(6.36) 
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Рис. 51. Схема потока при внезапном 
расширении трубы. 

тодикой академика Н. Н. Павловского [23] рассмотрим сначала 
определение потерь напора при внезапном расширении струи для 
установившегося движения реальной жидкости. 

Предположим, что жидкость движется из трубы / меньшего 
диаметра в трубу / / большего диаметра (рис. 51). Если средняя 
скорость в трубе / была v\, то пройдя через сечение тп в трубу 
//, жидкость будет стремиться 
сохранить ту же скорость. Но 
в трубе //, сечение которой F2 

значительно больше сечения 
F\, скорость v2 жидкости бу
дет значительно меньше v\. 

Вследствие этого на неко
тором участке длиной / бу
дет происходить выравнивание 
скоростей, т. е. изменение ско
рости от v\ до v2. Струя дви
жущейся жидкости, изменяя 
свое сечение (расширяясь) от 
F\ до F2y будет испытывать 
сопротивление со стороны 
жидкости, окружающей ее в 
кольцевом объеме ABCDmn. Этот кольцевой объем, пред
ставляющий собой водоворотную область, в дальнейшем, для 
удобства, будем обозначать А/—N. 

Объем N—N не принимает участия в общем поступательном 
движении жидкости, вследствие чего на поверхности mD и пС 
поступательно движущейся струи возникает трение частиц, стре
мящихся сообщить некоторое движение ближайшим частицам 
неподвижного объема ./V—N. При этом в последнем возникают 
вращательные течения, постепенно затухающие по мере прибли
жения к стенкам, окружающим поток. Можно полагать, что во-
доворотныетечения в объеме N—N и тормозящее действие этого 
объема на поступательное движение струи и являются источни
ком потерь напора в местном сопротивлении при внезапном рас
ширении струи. 

Обозначим давления в центрах тяжести сечений тп и CD 
соответственно через р\ и р2, причем последнее сечение выбира
ется так, что в нем поток сплошь заполняет трубу //. Отсчет ко
ординат будем производить относительно горизонтальной плос
кости хоу — плоскости сравнения, обозначенной на рисунке ох. 

Из описания схемы потока следует, что на промежуточном 
участке /, где происходит расширение потока, элементарные 
струйки, его составляющие, не параллельны друг другу. Учиты
вая это, составим уравнение Бернулли для крайних сечений тп и 
CD, для которых можно допустить, что элементарные струйки, 
составляющие поток в этих сечениях, достаточно близки к усло
вию параллельности. 
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С учетом введенных обозначений уравнение можно предста
вить в виде: 

z x - { + -—- = z 4 H Ь \- А г, (7.2) 
Pg 2S ?g 2g 

где hT—общая потеря напора при внезапном расширении струи, 
включая и потери энергии на внешнее трение частиц жидкости по 
длине / о стенки трубопровода, по которому движется поток. Но, 
принимая во внимание относительно небольшое значение /, этой 
частью потерь можно пренебречь. Таким образом, потери напора 
hT в уравнении (7.2) будут определяться только расширением 
струи, т. е. величиной 

2£ 2# \ Pg I \ pg J 
где a i = a 2 = i , а разность двучленов, стоящих в скобках, следу
ет выразить в функции скоростей. 

Рассмотрим элемент потока mnCD, который за время dt пере
местится в положение m'n'C'D'. Так как в объеме ./V—./V поступа
тельного перемещения частиц нет, следует предположить, что 
объем тпт'п' условно перемещается в положение объема CDD'C 
и что они равны друг другу. 

Применим к перемещению элемента жидкости тпп'т' закон 
количества движения, по которому проекция приращения коли
чества движения массы данного элемента AM за некоторый про
межуток времени dt на направление движения О'О' должна быть 
равна проекции импульса всех сил, действующих на рассматри
ваемый элемент за тот же промежуток времени: 

bMvdt = %Yidt, (7.4) 
i 

где AMvdt— приращение количества движения рассматривае
мого элемента за время dt; 

HYidt—сумма импульсов всех сил, действующих на тот же 
i 

элемент за тот же промежуток времени. 
За ось проекций примем ось потока О'О', которая наклонена 

к вертикали под углом ф. 
Определим приращение количества движения как AMv = 

M2V2—M\V\. Учитывая, что масса жидкости в кольцевом объеме 
./V—TV в поступательном перемещении потока не участвует, при
ходим к заключению, что приращение количества движения в 
этом объеме равно нулю. Можно прийти к выводу, что измене
ние количества движения массы объема m'n'CD также равно 
нулю вследствие того, что пространственное положение массы, 
заключенной в этом объеме, за время dt не меняется и количест
во движения этой массы в начальном и конечном положении рас
сматриваемого элемента не изменится (объем m'n'CD является 
общим для начального и конечного положения). 
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Следовательно, изменение количества движения рассматрива
емого элемента жидкости при внезапном расширении струи сво
дится лишь к изменению количества движения массы элемента 
тпп'т' при его условном перемещении в положение CDD'C, т. е. 
изменение количества движения за время dt равно 

Д Mvdt = {M,v2 — Мы) dt. 
Принимая во внимание, что 

находим 
Д Mvdt = p (F2vl — Frf) dt. 

В соответствии с законом неразрывности потока ViF\ = V2F2, 
т. е. F\ = F2—~. Следовательно, общее приращение количества 

v\ 
движения жидкости рассматриваемой системы может быть запи
сано в виде 

A i W ^ = p ^ 2 ( T ) 2 - ^ ) ^ . (7.5) 
Теперь определим сумму импульсов всех сил 2У\dt, действую-

t 
щих на ту же систему за время dt. На выделенный объем ABCD 
действуют силы, проекции импульсов которых на направление 
движения за время dt определяются следующим образом. 

Гидродинамическое давление в трубе меньшего сечения в мо
мент выхода жидкости в трубу большего сечения обозначим че
рез р\. Тогда полная сила давления в сечении тп будет равна 
P\=P\F\. Эта сила направлена вдоль оси потока и имеет положи
тельный знак. 

С некоторой погрешностью можно предположить, что гидро
динамическое давление во всем начальном сечении АВ потока 
после расширения трубы до сечения F2, включая и сечение F\, 
распределяется по гидростатическому закону. Тогда сила гидро
динамического давления в начальном сечении АВ объема ABCD 
будет P\=piF2, а соответствующий импульс силы за время dt вы
разится величиной 

Pxdt — pxF2dt. 
Так как сила гидродинамического давления направлена вдоль 

потока, проекция импульса этой силы на направление движения 
за время dt выразится величиной p\F2di. 

Гидродинамическое давление в конечном сечении CD обозна
чим через р2. Тогда полная сила давления в этом сечении Р2 = 
= /72̂ 2- Эта сила действует вдоль оси потока против направления 
движения, поэтому проекция импульса этой силы на направле
ние движения за время dt выразится величиной p2F2dt, взятой со 
знаком минус. 

Сила тяжести G жидкости, находящейся в объеме АВСД, оп
ределится величиной G = pgF2l, а ее проекция на направление 
движения 

Q cos ее = р gF2l cos с? = р gF2 fo — z 2 ) , 
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так как / cos cp = 2i—z2. Следовательно, проекция импульса силы 
тяжести за время dt определится величиной pgF2(zi—z2)dt. 

Итак, суммарная проекция на направление движения импуль
са всех сил, действующих на объем ABCD за время dt, может 
быть представлена в виде 

£ ytdt = pxFzdt — p2F2dt + р gFt {zx — z2) dt. (7-6) 

Из сравнения равенств (7.4), (7.5) и (7.6) находим 
о vtF2 (v2 — v1)dt = pxF2dt — ptFtdt + p gF2 (zx — z%) dt. 

Разделив это выражение на pgF2dt, получим 
v\ VjVi Pi Pa , ( , Px 

g g ?S ?g \ ?g 

"(«. + £ ) • ,7.7) 
Разность двучленов, стоящих в скобках в правой части уравне
ния (7.3), заменим равным этой разности выражением из урав
нения (7.7), тогда 

v\ v\ v\ v^2 v\ — 2v ̂ 2 + v 2 
r~^g~"%T + ~g g~ = Zg ~ 

_ ( f i — ^ ) 2 

Zg 
Таким образом, потеря напора при внезапном расширении струи 

2^ 
Так как разность v\—v2 является уменьшением скорости при 

переходе жидкости из трубы малого сечения в трубу большего 
сечения, из выражения (7.8) * следует, что местная потеря напо
ра при внезапном расширении струи равна скоростному напору 
потерянной скорости. 

Заметим, что равенство (7.8) после очевидных преобразова
ний может быть приведено к виду 

vi / ^ Л < , г ъ **•• 2 
Т 2g \ F2 j 2g T 2g \ Fx ) 

2g 
причем 

^{к-'У- ^(л-- 1)"- (7-9) 

* Вывод уравнения (7.8) и формулировка закономерности течения жид
кости при внезапном расширении струи принадлежат французскому ученому 
Борда (1766 г.). 
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ОСНОВНЫЕ ВИДЫ МЕСТНЫХ 
ГИДРАВЛИЧЕСКИХ СОПРОТИВЛЕНИЙ 

Как уже было сказано, потери напора почти во всех других 
случаях местных сопротивлений определяются опытным путем. 
При этом любое местное сопротивление уподобляется сопротив
лению при внезапном расширении струи. Для этого имеется до
статочно оснований, если учесть, что поведение потока в момент 
преодоления им любого местного сопротивления связано с рас
ширением или сужением сечения. 

Рассмотрим некоторые характерные местные сопротивления, 
часто встречающиеся на практике. Характер движения жидкости, 
преодолевающей различные местные сопротивления, показанные 
на рис. 52 подтверждается наблюдениями многих исследовате
лей. Так, например, установлено, что преодоление местного со
противления при внезапном сужении трубы (рис. 52, а) сопрово
ждается образованием в месте сужения водоворотной области и 
уменьшением сечения струи до размеров меньших, чем сечение 
малой трубы. Пройдя участок сужения, струя расширяется до 
размеров внутреннего сечения трубопровода. Это и дает основа
ние уподобить указанное местное сопротивление сопротивлению 
при внезапном расширении струи. Значения коэффициента мест
ного сопротивления при внезапном сужении трубы можно опре
делять по формуле ЦАГИ 

Свн.суж = 0,5 ^1 - - ^ . (7.10) 

Рис. 52. Характер потока, преодолевающего различные местные сопротив
ления. 

При этом подразумевается расчет потерь напора по второй 
(большей) скорости. В справочниках [11] можно найти таблич
ные значения £ в н суж в функции от режима движения жидкости и 
от отношения -— . 
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Рассмотрим местное сопротивление при изменении направле
ния движения в случае поворота трубопровода под некоторым 
углом а (рис. 52, б). В этом случае вначале происходит сжатие, 
а затем расширение струи вследствие того, что в месте поворота 
поток по инерции как бы отжимается от стенок трубопровода. 
Коэффициент местного сопротивления при повороте потока £ п о в 

определяется по эмпирическим формулам или по справочным 
таблицам, составленным в зависимости от характера движения 
жидкости, угла поворота а и отношения радиуса закругления 
колена к диаметру трубы/ — ]. Так, по формуле Вейсбаха 

Спов = 0,946 sin — + 2,047 sin4 — . (7.11) 

Для определения коэффициента местного сопротивления 
сварного сегментного колена, состоящего из 5—б звеньев может 
быть использована эмпирическая формула А. В. Панченко 

Скол. = 0,008а0'75 ( ^ Л ° ' 6 , (7.12) 

где а — угол поворота колена, град. 
Определение местного сопротивления при входе в трубу (рис. 

52, в) может быть также сведено к задаче о внезапном расшире
нии струи. В частном случае вход в трубу может иметь острую 
или закругленную кромку входа. Труба, в которую входит жид
кость, может быть расположена под некоторым углом а к гори
зонтали. Наконец, в сечении входа может стоять диафрагма, 
сужающая сечение. Все это влияет на коэффициент местного со
противления £ в х . Однако для всех этих случаев характерно на
чальное сжатие струи, а затем ее расширение. Таким образом, и 
местное сопротивление при входе в трубу может быть уподоблено 
внезапному расширению струи. Коэффициенты местного сопро
тивления при входе определяются по опытным данным. Так, на
пример, для входа в трубу с острой кромкой £ в х =0,5. При за
кругленной входной кромке величина £ в х колеблется от 0,04 до 
0,1 (в зависимости от степени скругления кромки). 

Если жидкость входит в цилиндрическую трубу с острой 
кромкой входа и труба наклонена к горизонту под углом а, то 
величину коэффициента местного сопротивления можно опреде
лить по формуле Вейсбаха: 

Свх = 0,505 + 0,303 sin a -f 0,226 sin 2 a. (7.13) 
Ha практике часто встречается задача расчета местных сопро

тивлений, создаваемых запорной арматурой, например, задвиж
ками, вентилями, дросселями, кранами, клапанами и т. д. (рис. 
52, г). В этих случаях проточная часть, образуемая разными за
порными приспособлениями, может иметь совершенно различные 
геометрические формы, но гидравлическая сущность течения при 
преодолении этих сопротивлений одинакова. В этих устройствах 
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имеет место своеобразное для каждого из них сужение потока 
до преграды с последующим расширением потока, дающее и в 
данном случае достаточное основание уподобить эти сопротивле
ния внезапному расширению струи. 

Величины коэффициентов местных сопротивлений £ для каж
дого вида запорного приспособления можно определить по спра
вочным данным, полученным опытным путем. Конструктивные 
элементы одних и тех же запорных приспособлений, качество их 
изготовления и условия испытаний у различных устройств могут 
отличаться друг от друга. Поэтому можно встретиться с случая
ми, когда в справочных данных различных авторов приводятся 
отличающиеся друг от друга значения £ для одних и тех же мест
ных сопротивлений. 

Здесь уместно указать на то, что в практике эксплуатации 
трубопроводов, особенно заводских, следует стремиться к тому, 
чтобы трубопроводная арматура была всегда полностью откры
та, за исключением тех случаев, когда при помощи этой армату
ры приходится отключать участки трубопровода или в случаях, 
предусмотренных требованиями технологии производства. 

Гидравлическое сопротивление полностью открытой запорной 
арматуры относительно не велико (£Вент = 2,9—4,5). Но значитель
ное прикрытие запорных приспособлений ведет к большому возра
станию коэффициентов местных сопротивлений (табл. 10, 11). 

Таблица 10 
Зависимость коэффициентов местных сопротивлений дроссельного клапана 
и пробочного крана £2, установленных в круглой трубе, при различных углах 
перекрытия а 

а, ° 5 10 20 30 40 50 60 65 Эскиз 

с» 0,24 0,52 1,54 3,91 10,8 32,6 118 256 F ^ * с» 0,24 0,52 1,54 3,91 10,8 32,6 118 256 

с 3 0,05 0,29 1,56 5,47 • 17,3 52,6 216 486 

Таблица 11 
Зависимость коэффициента местного сопротивления £ задвижки типа «Лудло» 

h 
от степени открытия — 

h 
D 

0,25 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1.0 

С 30 22 12 5,3 2,8 1,5 0,8 0,3 0,15 
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Процессы, происходящие в запорных устройствах, во многом 
сходны с процессами при течении жидкости через диафрагмы, 
установленные в трубе. В этом случае также происходит сужение 
струи и последующее ее расширение (рис. 52, д). Степень суже
ния и расширения струи зависит от ряда условий: режима дви
жения жидкости; отношения диаметров отверстия диафрагмы и 
трубы; конструктивных особенностей диафрагмы и соотношения 
размеров сечений, органичивающих поток до и после диафрагмы. 

Так, например, для диафрагмы с острыми краями (рис. 52, ж) 
при — =0-4-0,015 и при числе Re= J L J L > 105 коэффициент сопро-

d м 
.2 

тивления £д может быть определен в функции ~ (табл. 12). При-

Таблица 12 Зависимость коэффициента сопротивления диафрагмы Сд от соотношения—^ 
^ 0 

4 
D2 

0,05 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

Сд 1050 245 51,5 18,2 8,25 4,00 2,00 0,97 0,42 0,13 0 

чем, потери напора на преодоление сопротивления диафрагмы 
определяются по средней скорости v жидкости в трубе 

Преодоление местного сопротивления при выходе струи под 
уровень жидкости в достаточно большой резервуар или в среду, 
не заполненную жидкостью, связано с полной потерей кинетиче-
ской энергии —(рис. 52, з), т. е. справедливо равенство hr = 

2£ 
и 2 

= — . Следовательно, коэффициент сопротивления в этом слу-
g 

чае будет £ в ы х = 1 (см. уравнение (7.1)). 

ЗАВИСИМОСТЬ КОЭФФИЦИЕНТОВ 
МЕСТНЫХ СОПРОТИВЛЕНИЙ ОТ ВЯЗКОСТИ ЖИДКОСТИ 

Рассмотренные выше аналитические зависимости для определе
ния величины коэффициентов местных сопротивлений относятся 
к турбулентному режиму при больших числах Re, когда коэффи-
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циенты местных сопротивлений перестают зависеть от числа Рей-
нольдса. 

В обычных производственных условиях эти данные относятся 
к потокам воды или других маловязких жидкостей. Следует от
метить, что коэффициенты многих, часто встречающихся в прак
тике, местных сопротивлений в этой, так называемой квадратич
ной области сопротивлений, исследованы достаточно полно и дан
ные о них приводятся в соответствующих справочниках (напри
мер, [11]). 

В пищевой промышленности чаще приходится иметь дело с 
движением вязких, очень вязких жидкостей и жидких суспензий. 
Течение таких жидкостей происходит обычно в условиях лами
нарного движения и довольно часто при очень малых числах Re. 

Если при турбулентном движении с высокими числами Re 
потери энергии на местные сопротивления связаны с действием 
сил инерции, то при ламинарном движении, особенно с малым 
числом Re, потери энергии на местные сопротивления и, следова
тельно, коэффициенты местных сопротивлений определяются 
действием сил вязкости. 

Значительные теоретические и экспериментальные исследова
ния местных гидравлических сопротивлений при движении вяз
ких жидкостей ведутся отечественными и зарубежными учеными. 
Приведем некоторые результаты исследования зависимостей 
коэффициентов местных гидравлических сопротивлений при дви
жении вязких жидкостей в функции критерия Re. Эти данные 
являются результатом работ, выполненных различными исследо
вателями, в том числе под руководством автора. 

На основе известных теоретических положений и данных экс
периментальных исследований можно сделать вывод, что при 
очень малых числах Re потери напора от местных сопротивлений 
пропорциональны первой степени скорости, а коэффициенты 
местных сопротивлений £о могут определяться зависимостью 

где А — безразмерная константа, характеризующая тип (геомет
рию) рассматриваемого местного сопротивления. Величина А 
обычно определяется экспериментально. 

В переходной области течения закономерности, которым под
чиняется поток вязкой жидкости, преодолевающей местные со
противления, очень сложны вследствие одновременного действия 
сил вязкости и сил инерции. Для этой области отсутствуют доста
точно надежные теоретические методы расчета коэффициентов 
местных сопротивлений. В связи с изложенным, для определения 
коэффициентов местных сопротивлений в переходной области 
течения пользуются, главным образом, результатами экспери
ментальных исследований. В тех случаях, когда известны коэф
фициенты рассматриваемых местных сопротивлений в квадратич-
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ной области £Кв, для расчета коэффициента местных сопротивле
ний в переходной области можно использовать приближенный 
метод, предложенный А. Д. Альтшулем [3], в соответствии с 
которым 

Re 

Из приведенного выражения следует, что в случае очень вязких 
жидкостей (при малых значениях Re) коэффициент сопротивле
ния £ определяется значением первого слагаемого, а при боль
ших числах Re в турбулентном движении — значением £Кв . Сле
довательно, величина £0 учитывает влияние на местное сопротив
ление сил вязкости, а £ к в —сил инерции. 

Зависимость (7.15) относится к сечению трубопровода, а не к 
проходному сечению местного сопротивления. 

Используя выражение (7.15), удобно рассчитывать коэффи
циенты местных сопротивлений для жидкости любой вязкости, 
если заданы величины А и £ . Некоторые из этих значений для 
наиболее характерных видов местных сопротивлений приведены 
в табл. 13. 

Таблица 13 
Значения коэффициентов А и СКв для расчета местных сопротивлений 

Сопротивление А Скв Сопротивление А ^кв 

Пробочный кран 150 0,4 со степенью открытия 
Вентиль обыкновенный 3000 4,0 п=0,50 1300 2,0 

» Косва 900 2,5 со степенью открытия 
» угловой 400 0,8 п=0,25 3000 20 

Шаровой клапан 5000 45 Диафрагма: 
Угольник 90° 400 1.4 со степенью открытия 
Угольник 135° 600 0,4 д=0,64 70 1.0 
Колено 90° 130 0,2 со степенью открытия 
Тройник 150 0,3 п=0,40 120 7.0 
Задвижка: со степенью открытия 

открыта полностью п=0,16 500 70 
/г = 1,00 75 0,15 со степенью открытия 
со степенью открытия п=0,05 3200 800 
п=0,75 350 0,2 

Рассмотрим зависимость коэффициентов местных сопротивле
ний от числа Рейнольдса, для чего используем результаты рабо
ты Н. В. Левкоевой [3] по исследованию гидравлических сопро-

р 
тивлений диафрагм с разной степенью открытия п= —^ - Иссле-

* тр 
довались диафрагмы, имеющие одинаковую геометрию при раз
личной степени деформации (стеснения) потока. В результате 
проведенных измерений получены зависимости коэффициентов 

100 



местных сопротивлений t, от числа Рейнольдса для трех зон тече
ния жидкости (рис. 53). Было показано, что в I зоне течения ко
эффициенты местных сопротивлений характеризуются линейной 
зависимостью от Re. В этой зоне проявляются, главным образом, 
силы вязкости. II зона течения представляет собой переходную 
область, в которой коэффициенты местных сопротивлений £ опре
деляются инерционными и вязкими силами. 

О ( 10 100 1000 10000 Re 

Рис 53 Кривые зависимости коэффициентов местных сопротивлений 
диафрагм от числа Рейнольдса при различных степенях открытия 

/ _ «=0 ,05 , 2 — « = 0,16, 3 — (7 = 0,4, 4 — я=0 ,64 

В III зоне квадратичных сопротивлений коэффициент | не 
зависит от величины Re. Это автомодельная область значений 
1к , где существенное значение имеют только силы инерции. Из 
анализа приведенных данных следует, что чем значительнее де
формируется поток в местном сопротивлении, тем при меньших 
числах Рейнольдса наступает автомодельность и тем раньше на
чинает действовать квадратичный закон сопротивления. 

В Киевском технологическом институте пищевой промышлен
ности выполнено ряд исследований [40, 42] коэффициентов мест
ных сопротивлений при течении вязких жидких продуктов сахар
ного производства. В результате экспериментальных исследова
ний гидравлических характеристик (/-образного участка трубы 
(устройства, включающего четыре поворота трубы под углом 90° 
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с закруглением и два прямых участка) показано, что для расчета 
коэффициентов местных сопротивлений может быть использова
на зависимость вида 

* = !£- +Я», < 7 Л 6 > 
где для [/-образного участка трубы Л = 3000 и gK B =2,4, а для 
поворота трубы (с закруглением) под углом 90° А = 380 и £кв = 

ю-

10 

W 

11 1 
га'о 

_[[ • 1 • -'• \ v 10Кля 

\* 
>о 

*v ч \ о ^$6° 

ч? 

"^к" 
-^••-Щ-

1 < * ' Re ' ^к 

"s, u 

>vO - О - О 

w to 10* Re 

Рис. 54. Кривые зависимости коэффи
циентов местных сопротивлений от чи
сла Рейнольдса для U-образного уча
стка трубы (Л=3000) и поворота тру
бы под углом 90° (Л = 380). 

500 Re 

Рис. 55. Кривые зависимости коэффи
циентов местного сопротивления про
бочного крана от числа Рейнольдса 
при различной степени его открытия 
(в функции от угла поворота): 
/ _ 6 ° = 0 ; 2 — б °=5 ; 3 —6°=10; 4 — б°=15, 
5 — 6"=20; 6 —б"=25; 7 — 6°=30; 8 — б ° = 
=35 ; 9 — 6°=40; 10 — 6°=45°. 

= 0,45 (рис. 54). Из анализа характера зависимости местных со
противлений от числа Re следует, что график функции | должен 
иметь точку перегиба, после которой при увеличении числа Re 
зависимость (7.16) должна трансформироваться в зависимость 
вида l = lKB. Зависимость вида (7.15) оказывается также спра
ведливой для расчета коэффициентов местного сопротивления 
пробочного крана (рис. 55) для различных степеней открытия кра-

на /г=—=f(5°). Величина %KB для крана может быть принята 

равной I при Re = 27-103—76-103 (табл. 14). 
В таблице степень открытия крана приведена в виде отноше

ния живого сечения струи Fn к свободному сечению крана по» 
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Таблица 14 
Зависимость коэффициента местного сопротивления S пробочного крана от 
степени перекрытия я числа Рейнольдса 

Fa 

А 

Число Рейнольдса 

6° 
Fa 

А 
5 ю 30 50 100 200 500 27000-76000 

0 1,0 150 30 16.5 8,0 5,0 3,0 2,1 1,7 1,68 
5 0,92 220 45 25,5 10,5 7.0 4.5 3,4 3,1 2.48 

10 0,84 318 60 35 13,5 9,0 6,0 4,5 4,0 3,2 
15 0,75 370 77 42 17,0 11,5 7,5 5,8 5,4 5,2 
20 0,65 430 95 50 20 14,5 9,0 7.2 6,8 7,0 
25 0,59 560 133 65 29 21,0 15 13.5 12,5 13 
30 0,46 695 160 88 38 27,5 21 19,5 18,5 19.5 
35 0,37 910 216 125 64,3 52.2 43,7 38,55 35,82 34 
40 0>29 1680 380 217 105 83,0 72 68 65 49 
45 0,18 4500 875 575 295 235 180 155 145 126 

полном его открытии F0. Все опытные данные получены при тече
нии патоки при различной температуре и под различным давле
нием, за исключением значений £ к в , которые определялись при 
течении воды. 

Из приведенных графиков (рис. 55) видно, что характер зави
симостей £K p=f(Re) аналогичен для различной степени открытия 
крана, а соответствующие значения £ к р при малых числах Re в 
несколько раз больше значений, принимаемых для воды. 

ПРИНЦИП НАЛОЖЕНИЯ ПОТЕРЬ НАПОРА 
В ТРУБОПРОВОДЕ И ВЗАИМНОЕ ВЛИЯНИЕ 
МЕСТНЫХ СОПРОТИВЛЕНИЙ 

Как известно, общие потери напора в трубопроводе определяют
ся суммой hrl = hl-\-hr, 

где hl — потеря напора по длине трубопровода 
Л , = X 

2£ 

а потеря напора на преодоление местного сопротивления 

Если в трубопроводе имеется несколько местных сопротивле
ний, то общая потеря напора от всех местных сопротивлений оп
ределится величиной 

2£" 2g 
(7.17) 
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где £i— коэффициент отдельных местных сопротивлений, име
ющихся в трубопроводе. 

Следовательно, общие потери напора по трубопроводу могут 
быть определены зависимостью 

h«-it{b + x i ) ' < 7 Л 8 > 
т. е. полная потеря напора на преодоление всех сопротивлений 
трубопровода определяется как арифметическая сумма потерь, 
создаваемых отдельными местными сопротивлениями, и потерь 
по длине трубопровода. Такой метод определения потерь напора 
именуется в гидравлике принципом наложения потерь. Определе
ние величины hrl по формуле (7.18) вносит в расчет погрешность 
тем большую, чем ближе друг от друга расположены отдельные 
местные сопротивления и чем большие возмущения в жидкости 
вызываются ими. Это объясняется тем, что величины коэффици
ентов местных сопротивлений, получаемые из опыта, относятся 
к условиям стабилизированного потока с обеих сторон каждого 
из местных сопротивлений, т. е. к условиям, когда до и после 
каждого из местных сопротивлений имеется достаточно длинный 
прямой участок трубопровода. 

В практике часто встречается, когда местные сопротивления 
находятся на недостаточно большом удалении друг от друга или 
расположены даже непосредственно друг за другом. В этих слу
чаях стабилизация потока не происходит и наблюдается взаим
ное влияние местных сопротивлений. 

В результате проведенных исследований установлено, что 
суммарный коэффициент сопротивления двух или нескольких 
местных сопротивлений, взаимно влияющих друг на друга, всег
да меньше суммы коэффициентов £, относящихся к отдельно 
рассматриваемым местным сопротивлениям. Поэтому, если вести 
расчет потерь напора, пренебрегая взаимным влиянием местных 
сопротивлений, и пользоваться величинами коэффициентов £, 
указанными в справочниках, то результат расчета по формуле 
(7.18) дает заведомо завышенные значения потерь напора. В 
связи с этим на практике при отсутствии данных о взаимном 
влиянии коэффициенты местных сопротивлений принимаются, 
как обычно, по справочным данным, т. е. с некоторым запасом. 

Для того чтобы взаимным влиянием местных сопротивлений 
можно было пренебречь, необходимо выбирать расстояние между 
точками установки этих сопротивлений из определенных усло
вий. 

Обычно для турбулентного движения при больших числах Re 
расстояние, на котором происходит стабилизация потока, выби
рают из условия 

/ с т . б - ( 3 0 — 40)*/. 

104 



В общем случае длина прямого участка трубы для стабилизации 
потока определяется геометрией местного сопротивления, относи-
тельной шероховатостью —и величиной Re. 

г 
Выражая длину стабилизирующего участка в виде безраз-

мерного отношения -^^ , можно записать — =/Ч£кв, Не ,— 1 d d J 
По данным исследований [3] длина стабилизирующего участка 
у местных сопротивлений во всей области турбулентного течения 
достаточно точно может быть определена по формуле 

_^1»б-= 0 , 5 - ^ - , (7.19) 
d X 

где £ к в — коэффициент данного местного сопротивления в квад
ратичной области; 

А, — коэффициент сопротивления трения по длине прямых 
участков рассматриваемой трубы. 

Г л а в а в о с ь м а я 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ТРУБОПРОВОДОВ 

Гидравлический расчет трубопроводов заключается в определе
нии одной из величин: расхода жидкости Q; напора Н, необходи
мого для перемещения жидкости в нем; диаметра трубопровода 
d, если другие величины известны. В зависимости от конкретных 
производственных условий известными в расчете могут оказать
ся: расход трубопровода Q или его размеры — диаметр d и дли
на I, а неизвестными, подлежащими расчету,— напор Н или поте
ри по длине трубопровода. В других случаях может оказаться, 
что напор Н, под которым жидкость входит в трубопровод, извес
тен, а расчету подлежат Q, d и /. Для определения гидравличе
ских характеристик трубопроводов рассмотрим некоторые наи
более часто встречающиеся на практике случаи. 

В гидравлике различают п р о с т ы е и с л о ж н ы е т р у б о 
п р о в о д ы . Простым называется такой трубопровод, который 
служит для подачи жидкости из одного резервуара в другой без 
ответвлений. Простой трубопровод может иметь по всей длине 
одинаковое сечение, а может состоять из ряда последовательно 
соединенных труб различного сечения. 

Сложными называются трубопроводы, имеющие ответвления! 
или состоящие из нескольких линий. Их расчет значительно 
сложнее, чем простых. Однако, некоторые задачи, относящиеся к 
сложным трубопроводам, можно решать, рассматривая отдель
ные их элементы, как простые. 

Расход жидкости может производиться в какой-либо опре
деленной точке трубопровода, например, на его конце. Такой 
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расход называется транзитным. В некоторых трубопроводах, на
пример, в водопроводах, расход жидкости производится во мно
гих точках по длине. В этих случаях расход называется путевым. 

В зависимости от характера сопротивлений трубопроводы 
подразделяют на длинные и короткие. В длинных трубопроводах 
потери напора по длине ht во много раз больше потерь от местных 
сопротивлений hr, которые составляют 2—5% от общих потерь 
энергии в трубопроводе. 

В так называемых коротких трубопроводах потери напора от 
местных сопротивлений велики по сравнению с потерями по дли
не трубопровода. Принятая классификация позволяет в значи
тельной степени упростить гидравлический расчет трубопрово
дов. С учетом указанных условий приведены методики расчета 
напорных, т. е. заполненных по всему сечению трубопроводов, 
при установившемся равномерном движении жидкости. 

УРАВНЕНИЕ БЕРНУЛЛИ ПРИ РАСЧЕТЕ 
ПРОСТОГО ТРУБОПРОВОДА 

Исходным аналитическим выражением для расчета трубопрово
дов является уравнение Бернулли. Воспользуемся этим уравне
нием для простейшего случая течения реальной жидкости через 
простой трубопровод с одинаковым сечением по всей длине при 
условии его питания из резервуара с постоянным уровнем жид
кости (рис. 56). Тогда 

ZiH h-r— = 2:2 H г- — + л г * - (8.1) 
?g 2g ?g 2g 

Здесь за плоскость сравнения принята плоскость //—// на уров
не выхода жидкости из трубопровода. Плоскость /—/ принята 
на свободной поверхности резервуара. 

Учитывая, что уровень жидкости в резервуаре не изменяется, 
можно положить Ui = 0. Таким образом, Z\ = H; 22 = 0; v2 = vTp ; 
£вых = 1 . Принимая аг=1, дополнительный член уравнения Бер
нулли, с учетом местных сопротивлений на различных участках 
трубопровода, представим в виде 

hrt = ~~z— I ̂  J ~ ~Ь ^вх + С п о в -f 2 С в е н т + С в ы х I , (8.2) 

или 

* - - 4 - ( x t 7 i + b ) - * L c - " (8-3) 

где коэффициент сопротивления системы 
Г } * + «2 1 Г Чист — А —: г WE • а 
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Заметим, что в уравнении (8.3) в коэффициент сопротивления 
системы входит и £ в ы х = 1 . Поэтому член уравнения Бернулли 

в выражении (8.1), представляющий удельную энергию 

жидкости, выходящей из трубопровода в конечной плоскости вы
хода //—//, в последующих 
выражениях не учитывает
ся. Следовательно, уравне
ние (8.1) принимает вид 

Я + Р\ Рч 
+ 

-f тр 
2g 

(8.4) 

Рис. 56. Схема к расчету про
стого трубопровода. 

Если р\=р% т. е. если 
резервуар открыт и истече
ние жидкости происходит в 
атмосферу, то на основании уравнений (8.3) и (8.4) можно за
писать 

H — ^ - l -h (8.5) 
r i — о Чист — атЬ х ' 

откуда следует, что напор Н, создаваемый жидкостью в резер
вуаре (так называемый располагаемый напор), равен потере на
пора на преодоление всех сопротивлений между рассматривае
мыми сечениями. Этот вывод является основополагающим для 
расчета трубопроводов и представляет собой формулировку зако
на сохранения энергии. 

На основании полученных выражений и уравнения неразрыв
ности потока можно найти, например, напор, необходимый для 
подачи через данный трубопровод с сечением FTp заданного ко
личества Q жидкости, т. е. 

Я + Р\—Ръ тр 
2g са + х 

l + fl. 

или 

N 
2gF тр 

с а + х / Ч - Л 2 Pi-Pi 
?g 

(8.6) 

Из этого уравнения можно найти диаметр d трубопровода 
методом подбора и последовательной подстановки в уравнение 
(8.6) значений величины d, при которых правая и левая части 
уравнения равны. 
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Скорость жидкости в трубопроводе vTp и расход Q при прочих 
известных величинах определяются выражениями 

V 2 ^ | Я + * - Л 

1 / г , I 1 + *"> 
у h + l d 

Q = *> T P /4p=^/ \p] / 2W// + Pl~g

P*) ' ( 8 - 8 ) 

где i i = — г ——коэффициент расхода трубопровода. 
/ < 

Так как величины | и Я, являются в общем случае функциями Re, 
уравнение (8.8) может быть решено только методом последо
вательного приближения. С этой целью принимается, например, 
что движение жидкости в трубопроводе соответствует квадра
тичному закону сопротивлений и для этих условий выбираются 
\ и К в предположении, что они не зависят от числа Рейнольдса. 

Подставив значения | и К в уравнение (8.8), определяют Q 
и по его значению находят Re. Затем, в соответствии с получен
ным значением Re уточняют величины £, и к и снова подставля
ют их в уравнение (8.8). Так, последовательной подстановкой К 
и | можно найти такое значение Q = f(Re), при котором правая 
и левая части уравнения (8.8) окажутся равными (с приемле
мой для практики точностью). 

Расход жидкости через круглый трубопровод может быть 
определен также из уравнения (8.5), преобразованного к виду 

v1 OM6 
н= —^с = с 

2g с и с т 2^gd* с и с т ' 
откуда 

3 ,48^-1 / —^— . (8.9) У 
РАСЧЕТ ТРУБОПРОВОДОВ 
ДЛЯ ТУРБУЛЕНТНОГО РЕЖИМА ДВИЖЕНИЯ 

Расчетные формулы, на которых базируется методика расчета 
гидравлических характеристик трубопровода для турбулентного 
режима, получены в предположении развитого турбулентного 
движения жидкости в трубах, т. е. для квадратичной области 
сопротивлений. Эта методика основывается на известной форму
ле (5.12) Дарси — Вейсбаха для определения потери напора по 
длине круглого трубопровода при любом режиме движения 

h = \ — — 
' ~~ ' d 2g ' 
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Рассмотрим методику определения потерь напора в области 
квадратичного сопротивления, для чего в формуле (5.12) диа
метр d выразим через гидравлический радиус. 

Для напорного трубопровода, представляющего собой круг
лую заполненную жидкостью трубу (%—nd), гидравлический 
радиус равен 

X 4 nd 4 

Следовательно, потери напора по длине трубопровода 
l о 2 

h,= X 
т 2S 

откуда средняя скорость 
/ 8 £ / п hi 
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и технических специалистов 

Г 
или с учетом обозначения л/ — =С получим 

v= С]/Ж (8.10) 
Полученную зависимость называют по имени предложившего ее 
французского ученого — формулой Шези. Коэффициент С, вхо
дящий в выражение (8.10), обычно называют скоростным коэф
фициентом. 

Для его определения в гидравлике пользуются методами, за
висящими от условий турбулентного режима движения жид
кости в трубопроводе. 

Для развитого турбулентного движения жидкости в трубо
проводе наиболее широкое распространение в практических 
расчетах получил метод, предложенный академиком Н. Н. Пав
ловским, в соответствии с которым скоростныи коэффициент 
определяется в виде [23] 

C = — Ry, (8.11) 

где п — коэффициент шероховатости (табл. 15); 
у — показатель степени, который в соответствии с формула

ми, предложенными Н. Н. Павловским, может быть 
определен зависимостями: 

у = 1,3 Vn при # > 1 м; 
y=*\y5Vn при / ? < 1 м, 

для приближенных расчетов и формулой 
у = 2,5Vn - 0,13 - 0,75 VR (Vn~0,1) (8,12) 

для точных вычислений. 
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Таблица 15 
Коэффициент шероховатости п для различных труб 

Материал труб и их состояние п 1 
п. 

Весьма гладкие поверхности труб, например, эмалирован
ные, стеклянные 
Чистые гончарные, новые чугунные и другие металлические 
трубы, тщательно соединенные 
Нормальные водопроводные трубы без инкрустации, тща
тельно изготовленные бетонные трубы 
Несколько загрязненные водопроводные трубы, бетонные 
нормальные трубы 
Загрязненные водопроводные трубы 
Клепанные стальные трубы 

0,009 

0,011 

0,012 

0,013 
0,014 
0,017 
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90,9 

83,3 

76,9 
71.4 
58,8 

Для определения скоростного коэффициента в практике 
иногда применяют также формулу Маннинга 

C=—RT. (8.13) 
п 

Таким образом, с учетом выражений (8.10) и (8.11) расход тру
бопровода может быть определен как 

Q**Fv = FCVW (8.14) 
Обычно величину FCyrR = K называют р а с х о д н о й х а р а к 
т е р и с т и к о й и л и м о д у л е м р а с х о д а . Она зависит от 
размеров сечения трубопровода F, материала трубопровода и 
состояния его внутренней поверхности С, а также от формы се
чения потока R. 

Для конкретного трубопровода модуль расхода является кон
стантой, которая может быть заранее подсчитана. Поэтому в 
гидравлических справочниках и пособиях можно найти данные 
о величине К для трубопроводов, имеющих различный диаметр 
и шероховатость (табл. 16). 

Итак, расход жидкости через трубопровод может быть опре
делен из выражения __ 

Q=K]/V (8.15) 
и, следовательно, потеря напора по длине трубопровода 

ht = il=-^L (8.16) 
1 К2 

Из указанных зависимостей видно, что модуль расхода К пред
ставляет собой расход трубопровода при гидравлическом укло
не, равном единице (£=1). 

Приведенный метод позволяет рассчитать гидравлические ха
рактеристики длинных трубопроводов для турбулентного режи
ма движения, когда потерями от местных сопротивлений можно 
пренебречь. При расчете коротких трубопроводов с помощью 
этого метода необходимо учитывать потери напора, обусловлен
ные действием местных сопротивлений. Для этого следует к по-
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терям по длине трубопровода прибавить потери на преодоление 
местных сопротивлений. На практике в этом случае обычно по
ступают следующим образом. К действительной длине трубопро
вода / добавляют так называемую эквивалентную длину / э к в , 
сопротивление движению жидкости которой равно потерям, свя
занным с преодолением местных сопротивлений в рассчитывае
мом трубопроводе, т. е. полагают, что 

(^/)экв — Л г; А—*— - = 
d 2g 2g 

(8.17) 

Так как речь идет об одном и том же трубопроводе, скоростные 
напоры в равенстве (8.17) должны быть одинаковыми, т. е. 
эквивалентная длина трубопровода 

' s i r TH 

rf£. (8.18) 

Если обозначить общую длину трубопровода с учетом потерь на 
местные сопротивления через L = l -\- /экв, то общие потери напо
ра могут быть найдены из выражения 

hrl = \±-^~. (8.19) 
d 2g 

Заметим, что для длинных трубопроводов и в тех случаях, 
когда местными сопротивлениями можно пренебречь, L = /(/3KB = 
= 0). Потери напора от местных сопротивлений можно рассчиты
вать из условия Ь = 1ЭКВ, т. е. по формуле 

Л, Л - - (8.20) 

Основными величинами, которые входят в расчет трубопро
водов, являются: расход Q, диаметр трубопровода d, длина 
L(l, / Э Кв), суммарные потери напора hrl или равный им распола
гаемый напор Н. Следовательно, в зависимости от конкретных 
условий, задача расчета гидравлических характеристик трубо
провода сводится к определению: hrl или Н по известным Q, d, 
L; d по известным Q, L, H {hrl)\ Q по известным d, L, H (hrl ). 

Приведем примеры решения типичных задач по расчету круг
лых трубопроводов. 
Таблица 16 
Значения К, К2, а для круглых труб с шероховатостью я=0,012 

d, м 

0,050 
0,075 
0,100 
0,125 
0,150 
0,200 

К, м»/с А*», м в / с а 
64 

тс* С» 

0,00987 
0,0287 
0,0614 
0,1108 
0,1794 

\ 0,3837 

9.7 
8,2 
3,8 

12,3 
32,2 

• К Г 5 

• ю- 4 

• Ю - 3 

• ю- 3 

• ю - 3 

14,72-10 - 2 

32,3 
28,8 
26,5 
24,9 
23,6 
21,7 

•10~4 

• ю- 4 

• 10~ 4 

• ю- 4 

• Ю - 4 

• ю - 4 

d, м 

0,250 
0,300 
0,350 
0,400 
0,450 
0,500 

К, мг/с К3, м"/са 

0,6921 
1,1206 
1,6842 
2,3970 
4,2593 
4.3242 

47,9-Ю- 2 

1,2557 
2,8365 
5,7456 

18,141 
18,70 

64 
тг* С 3 

20,4-10~ 4 

19,3 10~ 4 

18,5-10~4 

17,8-10~4 

17,2-10~4 

16,7-Ю - 4 
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Задача 1. Рассчитать напор, необходимый для обеспечения расхода Q=> 
=50 л/с трубопровода с внутренним диаметром <i—150 мм. Общая длина тру
бопровода с учетом местных сопротивлений L = 1000 м. 

Р е ш е н и е . На основании зависимости (8.16) определим напор, необхо-
Q2 

димый для обеспечения заданного расхода: H — hri=—-L. Q выразим в м3/с, а 

К2 возьмем из табл. 16. 
0.05 3 

0,0322 

Задача 2. Определить диаметр d трубопровода общей длиной L=980 м, 
через который должно подаваться Q = 4 0 л/с воды. Напор, создаваемый насо
сом при этой подаче жидкости, не должен превышать # = 4 8 м. 

Р е ш е н и е . Для определения коэффициента расхода К воспользуемся 

той же зависимостью, что и в предыдущей задаче # = ~z— L, откуда 
Л " 

Q°- 0 .04 2 

/< 2 - - ^ - L = —— -980 м ь /с- - 0,0^25 м 6/с-. 
Н 48 

Воспользовавшись табл. 16, находим, что полученная величина /С2 = 0,0325 
соответствует диаметру трубопровода d = 0 , l м. 

Задача 3. Определить расход Q трубопровода с внутренним диаметром d= 
=0,2 м, длина трубопровода L=1000 м, а располагаемый напор Н = 10 м. 

Р е ш е н и е . Для определения расхода Q воспользуемся формулой (8.15) 

Величину /С находим из табл. 16 для диаметра трубопровода d=0,2 м. Сле
довательно, К=0,3837, т. е. 

/ : 

10 
Q = 0,3837 1 / = 0,03837 м3/с = 38 л/с. 
v 1/ ш о о / / 

Аналогичные задачи можно решить с помощью так называемых водопро
водных формул. Для вывода этих формул представим выражение для расче
та потерь (5.12) в виде 

, / t>2 / 169 2 81 О 2 

h, = к- = 1 = - ^ - / = а • 
d 2g d 2г.2gd> n2g d5 

я-1. 
d5 

(8.21) 

8A 
где а=—-——коэффициент пропорциональности. 

K2d 
(8.22> 

С учетом обозначения С=\/ —— находим, что 

64 6,49 Sg 
а ~ тг 2С 2 "" С 2 ' ~~ С 2 

(8.23) 

Равенство (5.12), представленное в виде 
/ v1 8g I v2 

l = d 2g = ~~С>~ d 2g 
(8.24) 

называют первой водопроводной формулой, а выражение (8.21) —второй 
водопроводной формулой. 
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Для развитого турбулентного движения жидкости в трубо
проводе величину а можно подсчитать заранее для труб задан
ного диаметра с известной шероховатостью. Для этого необхо
димо воспользоваться зависимостью (8.23) и учесть, что в 
квадратичной области сопротивлений величина С не зависит от 
значения Re, а определяется только относительной шерохова-

Л 
тостью —-. г 

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОЕ СОЕДИНЕНИЕ ТРУБОПРОВОДОВ 

Рассмотрим методику расчета трубопровода с постоянным рас
ходом Q в условиях развитого турбулентного режима движения. 
Пусть трубопровод состоит из участков различных диаметров 
d\, d2> d3, d±, которым соответствует длина U, 1ч, h, U (рис. 57). 

Для определения общей потери напора hrl, равной распола
гаемому напору Н, просуммируем потери напора на преодоление 
всех сопротивлений в каждом из рассматриваемых участков 

H = hTl^hrh + hn% +hrli+ hrU • (8.25 > 
При этом предполагаем, что расход Q, диаметр dt и длина тру
бы It для каждого из участков являются известными величина
ми. Если рассчитываем длинный трубопровод, т. е. если местны
ми потерями можно пренебречь, то кп = кг и равенство (8.25) 
может быть записано в виде 

4 

A r , -A , - -^ / 1 +-^- / ,+ -^ - /3+-^ - /4=-Q 2 S4- . (8-26) 
Кх Л 2 * 3 *4 *1 

1 
Общая потеря напора по длине трубопровода hl может быть 

в общем случае определена также зависимостью вида (8.21), а 
именно 

где at определяют по табл. 16 или соответственно рассчитыва
ют по формуле 

6,49 
С] 

Для определения диаметров dt в каждом участке трубопро
вода необходимо, чтобы были известны: общий для всех участ
ков расход Q, длина lt каждого из участков трубопровода, а так
же потери напора на каждом из участков hrVl. 

Если местными потерями пренебрегают, то достаточно знать 
соответствующие величины h -t для каждого из участков. При 
этом: 

A j Л 2 А 3 Л 4 

113 



и, следовательно, 

Kl = -f-lt, i = l, 2, 3, 4. 
hn 

Получив из этих зависимостей величины Л" или К2, можно по 
табл. 16 найти соответствующие им диаметры участков dt тру
бопровода. Для определения диаметров участков трубопровода 
часто используют другой способ, заключающийся в следующем. 

Из сравнения формул (8.26) и (8.27) следует, что 

hn •= Q4t К2, 
Q% w5 

откуда 

(8.28) 

Как известно, ai = f(di), поэтому можно принять, что ^ 5 = • 

= bt. Значения коэффициентов bt= - y 
^ i 

приводятся в справочни
ках в виде таблиц для труб различных диаметров при опреде
ленной шероховатости п (например, [16]). Поэтому, зная рас
четные значения bt , можно найти значения dt . 

Для определения расхода Q, который по принятым условиям 
является общим для всех участков трубопровода, необходимо 
определить диаметр и длину трубопровода, потери напора хо
тя бы для одного участка. Зная диаметр трубопровода, можно 

считать известной и его 
расходную характеристи
ку К. 

Вследствие того, что 
расход Q во всех участ
ках трубопровода одина
ков, для его определе
ния достаточно вычислить 
значения Q для одного из 
участков 

KYt • 
Расход можно также 

определить другим спосо
бом, воспользовавшись зависимостью (8.25). В соответствии с 
равенством (8.26) имеем 

Рис. 57. Последовательное соединение тру
бопроводов. 

Q 

h, Q2 3 „ I 
•2 ~ 

к\ 
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откуда находим искомую величину 
Q = V i, . /, "/ . л ° , / - ± * - <8-29> '3 . ' 4 

*+-&• I/ JJJL * 3 * 4 W 1U K2 

hrl 

Для установления закона распределения давления вдоль тру
бопровода очень часто применяют графический способ, заклю
чающийся в нанесении на чертеж трубопровода пьезометриче
ской линии в приемлемом для построения масштабе. 

Для того, чтобы нанести на график (рис. 57) пьезометриче
скую линию, необходимо вычислить значения hit, hi hln. За
метим, что потеря напора по длине любого прямого участка 
трубы с постоянным диаметром определится величиной hin = 

о 2 

= ^—21пу которая на графике изображается над соответствующим 

участком трубопровода в виде наклонной прямой, имеющей по-
стоянныи уклон, равный in=— . 

•л 
Конечно, для различных участков трубопровода уклон 1п не

одинаков, он зависит от диаметра dn, функцией которого являет
ся расходная характеристика Кп-

Падение напора от любого местного сопротивления на гра
фике изображается вертикальным отрезком, равным в соответ-

V2 

ствующем масштабе значению hrn=(,n -JL или значению шш-
2g 

О 2 

чины hrn= - \ 4квл • Для того, чтобы убедиться в равенстве этих 
величин, приравняем правые части приведенных выражений и, 
опуская индексы, получим 

-j^k. = '.-£• (8-30) 

Из уравнения (8.17) следует, что t=*X—2*2-, т. е. — - / э к в = 
К 

v* . / э к в Q 2 16Q a \ 1 8 X 1 
» X э к в или — = • — , откуда — = - . — . 

2g d /С2 2^gd* d J K2 %*g d 5 

. , 8X 1 a Учитывая, что = a, находим — = — . 
K2g & db 

В дополнение к указанному заметим, что на рассматривае
мом графике в виде вертикальных отрезков должны отклады
ваться также потери напора по длине прямых вертикальных 
участков трубопровода. Если же на вертикальных участках тру
бопровода имеются местные сопротивления, то общая длина 
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вертикального отрезка в соответствующем масштабе должна 
определяться по формуле 

r l d 2g 
где 

/ / i / 

Объясним изображенную на рис. 57 пьезометрическую ли
нию /—12. 

Вертикальный отрезок 1—2 соответствует потере напора на 
1-ом участке трубопровода: 

А 2 

h\-2 — -^2" ^ Т̂ Г (h + 4кв)> 

где /i — длина вертикального участка прямой трубы; 
/экв — эквивалентная длина местных сопротивлений при входе 

в трубу из резервуара и при повороте трубы под 
углом 90°. 

Отрезки наклонных прямых 2—3, 4—5, 6—7, 8—9 и 10—11 
соответствуют потере напора по длине на участках трубопровода 
U, 1 \ , ^2> h> U-

Падение напора между двумя крайними точками соответству
ющего участка трубопровода определяется в том же масшта
бе величиной 

О2 

h — ч 1 
* i 

Вертикальные отрезки 3—4, 5—6, 7—8, 9—10, 11—12 пред
ставляют собой потери напора на преодоление местных сопро
тивлений: в вентиле (3—4), при внезапном расширении трубы 
(5—6), сужении труб (7—8), (9—/0) и при выходе жидкости 
из трубы под уровень в нижнем резервуаре (11—12). 

Сумма всех потерь в трубопроводе по длине и от местных 
сопротивлений равна располагаемому напору hrl=H. 

ПАРАЛЛЕЛЬНОЕ СОЕДИНЕНИЕ ТРУБОПРОВОДОВ 

В точке А трубопровод с расходом жидкости Q разветвляется 
на несколько линий различной длины и диаметра (рис. 58). 
Жидкость по трубопроводу движется слева направо. В точке В 
все линии снова сходятся и в дальнейшем движение жидкости 
происходит в одной трубе с общим расходом Q. Такой способ 
соединения разветвленных трубопроводов называется парал
лельным. 

В качестве плоскости сравнения выберем горизонтальную 
плоскость 00. 
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В точке А напор во всех трубопроводах одинаков и равен 
hA ~h0. В точке В напор также во всех трубопроводах одинаков 
и равен h -h0. Поэтому при заданном постоянном расходе жид
кости через систему Q потери напора в каждом трубопроводе бу
дут равны располагаемому напору, т. е. h^liA —h0—{h —h0) = Я 
или hh = hi9 = hi =Я . 

Кроме того, очевидно, что Q = qx + q2 + q3, где qlt q2, q3— 
расходы жидкости в соот
ветствующих ответвлени
ях трубопровода. Следо
вательно, можно утверж
дать, что 

-*Yb 
K , l / ^ -v Яп 41 

Ф, 
uJjlh 

аМ 
±о 

- , Р и с - 58. Параллельное соединение трубо-
i проводов. 

где Ки Кг, ..., Кп— модули расхода соответствующих ответвле
ний трубопровода. Таким образом, для трубопровода, имеюще
го п ответвлений, находим 

п п 

Q = £ qm=v~HYi V *% • < 8 - 3 1 > 
где 

т=\ 

4 1 К" 

т=\ 

«2 = Я'. 
к\ н, следовательно, 

/ * , = # = (8.32) 
Кг 

\ m = l Vh 

РАСЧЕТ ВОДОПРОВОДОВ 

Определим потери напора в водопроводах при транзитном, пу
тевом и смешанном расходах. 

Расчет водопровода, как и всякого трубопровода, в котором 
перемещается капельная жидкость, связан с определением гид
равлических характеристик: напора Н, расхода Q, диаметра d 
и т. д. Если в водопроводе расход жидкости происходит на 
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Рис. 59. Водопровод с 
путевым расходом. 

|, х уд 

конце трубопровода или в каком-либо одном сечении, то мето
дика расчета ничем не отличается от рассмотренных выше. 

Однако в большинстве случаев водопроводы предназначены 
для раздачи воды многим потребителям. Особенностью такого-
водопровода является расход воды во многих точках по пути 
трубопровода. В связи с этим принято называть транзитным 

расход воды, осуществляе
мый на конце трубопровода 
или в каком-то определен
ном живом сечении в отли
чие от тех случаев, когда 
расход воды происходит во* 
многих точках вдоль тру
бопровода. В последнем слу
чае расход называется пу
тевым. В инженерной прак
тике часто встречаются во
допроводы со смешанным 
расходом, когда в трубопро

воде происходит одновременно и транзитный и путевой расходы. 
Расчет водопроводов имеет ряд особенностей. Обозначим 

через QTp,Qm> QCM транзитный, путевой и смешанный расходы 
водопровода соответственно. Потери напора по длине водопрово
да при транзитном расходе обозначим /i T p, при путевом — /гп т, 
а при смешанном — /г с м. 

Предположим, что водопровод имеет большую длину и мест
ными сопротивлениями можно пренебречь. 

Расчет водопровода с транзитным расходом не отличается 
от расчета трубопроводов общего назначения и, следовательно, 
потеря напора определяется величиной 

т п т ч ГГГПТуГГГГГГтТПТ 

'тр 
*тр /С2 

/. (8.33> 

Определим потери напора в водопроводе при непрерывном 
путевом расходе (рис. 59). Пусть полный путевой расход по 
всей трубе — QnT. Тогда расход в сечении AW на расстоянии х 
от начального сечения выразится величиной 

Qx

 = = Упт - • х = у п т - • 

Гидравлический или пьезометрический уклон в атом сеченив 
согласно формуле (8.15) равен 

Ql QlT (I - xf 

а потеря напора на элементе длины dx составит величину 

Ldx = <f„U-xy» dx. 
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Проинтегрировав по всей длине водопровода это выражение 
от х = 0 до х = 1, получим полную потерю напора по длине 

о 

'лную потерю напора по длине 

~ I ( 1Чх — 2l\xdx+\ хЧх I 
\0 0 0 / 

)2 п2 „ ^2 
п т /3 i 3 О1 Р О I 

/с 2/ 2 /с 2/ 2 2 /< 2/ 2 з зд:2 

о 2 / 
/ г п т = V n T — . (8.34) т з/с 

Таким образом, напор, потерянный на преодоление сопро
тивления по длине при путевом расходе, в 3 раза меньше, чем 
потери при транзитном расходе. 

Из зависимостей (8,33) и (8.34) следует, что при одинаковых 
потерях в водопроводе с транзитным и путевым расходами, т. е. 
в случае 

U и . Зр ' _ <Йт ' 
Я Т р - « п т , к , — ж , ' 

путевой расход водопровода на 73% больше транзитного, так 
как 

QTO = — ; — ~ ' QIIT = 1 i 7 3 Q T p . 
К з 

Применяя ту же методику, найдем смешанный расход водопро
вода в произвольном сечении NN 

A „ = « L i ( 1 + _ ^ + - * _ ) . (8.35) 
К2 \ ^ QTp ^ 3Q2p У ' 

Выражение (8.35) является общей зависимостью для опреде
ления потерь напора в водопроводе. Действительно, если опре
делять по этой формуле потери напора по длине водопровода в 
случае транзитного расхода, т. е. при Q n T = 0, получим 

" с м = "-1 = „ 2 ' | 

т. к. последние два члена уравнения (8.35) становятся равными 
нулю. 

Если по этой формуле определять потери напора по длине 
водопровода в случае путевого расхода, т. е. при Q T p = 0, то 

О 2 

Таким образом, приходим соответственно к формулам (8.33) 
и (8.34) для определения потерь напора при транзитном и пу
тевом расходах водопровода. 
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СИФОННЫЙ ТРУБОПРОВОД 

Рис. 60. Сифонный трубопровод. 

Сифонным трубопроводом или просто сифоном называют такой 
короткий трубопровод, часть которого находится выше уровня 
жидкости в питающем резервуаре и поэтому работает под ваку
умом. Такой трубопровод применяют в тех случаях, когда не

обходимо перепускать жид
кость из резервуара с более 
высоким уровнем /—/ в резер
вуар с более низким уровнем 
жидкости 0—0 при условии^ 
что по пути трубопровод дол
жен, преодолевая преграду,, 
подняться до некоторой высо
ты в плоскости //—//, положе
ние которой в пространстве 
выше уровня /—/ в питаю
щем резервуаре на h мет
ров (рис. 60). 

Движение жидкости в сифонном трубопроводе происходит 
под действием атмосферного давления при условии, что в высшей 
точке сифона возникает вакуум. Для возникновения вакуума 
в наивысшей точке сифона необходимо предварительно весь 
трубопровод заполнить жидкостью. Для этого сначала закрыва
ют отверстия с обоих концов и в верхней точке заполняют тру
бопровод жидкостью. Затем закрывают отверстие, через кото
рое производится заполнение жидкостью, и одновременно 
открывают концевые отверстия трубопровода. В верхней части 
сифона образуется вакуум, и жидкость поступает из верхнего ре
зервуара, выливаясь в нижний. Начальное заполнение сифоннога 
трубопровода можно производить и при помощи вакуумнасоса. 

В практике проектирования сифонных трубопроводов часто-
возникает необходимость решения следующих задач: 

а) известны — расход Q трубопровода, диаметр d, а также 
устройство трубопровода на восходящей линии, т. е» задан поте
рянный напор. Необходимо определить высоту вылета сифона 
h, т. е. превышение высшей точки сифонного трубопровода над 
уровнем жидкости в питающем резервуаре; 

б) заданы расход Q и располагаемый напор Я, т. е. разность 
уровней в верхнем и нижнем резервуарах. Необходимо опреде
лить диаметр сифонного трубопровода d; 

в) задано превышение уровня в верхнем резервуаре относи
тельно нижнего Н, известны диаметр трубопровода d и его 
устройство. Необходимо рассчитать расход сифонного трубопро
вода Q. 

Решение этих задач основано на применении уравнения Бер-
нулли для сечений /—/ и II—// при условии, что плоскостью 
сравнения является плоскость /—/ (рис. 60). 
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Будем считать, что верхний и нижний резервуары открыты, 
т. е. в плоскостях сечений /—/ и 0—0 давление равно атмосфер
ному. Предположим также, что уровни в резервуарах неизмен
ны. Обозначив V\ и v%—средние скорости в сечениях /—/ и //— 
/ / соответственно и приняв ai = d2=I, запишем уравнение 
Бернулли в виде 

Pi v\ #$ vl 
?g 2g P g 2g 

где по условию задачи : 2j = 0; Pi=paT ; £>i=0; z2 = h. 
Следовательно 

Do V? 

= h -t —- + ~ 4 h ?g ? g 2g 
или 

rl 

Pzr-Ръ - h + ( j ^ j r h \ ( 8 . 3 6 ) 

?g V 2̂ -
Абсолютное давление в жидкости в сечении //—// Р2<-Рат > т - е. 
разность между атмосферным и абсолютным давлением в выс
шей точке сифонного трубопровода определяет вакуум в этом 
сечении: рат~р2=Ртк-

П р е о б р а з у е м в ы р а ж е н и е , стоящее в скобках в правой части 
равенства (8 .36) , и получим 

2£ П 2g 2g \ ^ 1 dx 

где Я, l\, d\ — соответственно коэффициент сопротивления трения 
по длине , длина и диаметр восходящей части сифонного трубо
провода . 

Тогда 
А 
2g 

+ hn = А (\ + 2 1 С + X А) = А . С с и с т, (8.37) 

где t;CHcx= 1 + 2 i £ + Я— 1- — коэффициент сопротивления системы 
dx 

рассматриваемой части сифонного трубопровода . Таким обра
зом, уравнение (8.36) м о ж е т быть представлено в виде 

Р™ =h+Ar (8.38) 
?g 2# 

откуда следует, что вакуум, создаваемый в высшей точке сифон
ного трубопровода, з атрачивается на подъем жидкости на высоту 
вылета Я и на преодоление всех гидравлических сопротивлений 
на восходящей части трубопровода . 

Предельное значение в а к у у м а не превышает 98,0665 к П а . 
Фактически достигается меньший вакуум, особенно в случае те
чения через сифон нагретой жидкости . Исходя из этих сообра-
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жений и на основании зависимости (8.38) находим, что высота 
вылета сифона должна быть 

А < _^__?Ц (8.39) 
Р ^ 2 ^ 

На практике величина h обычно не превышает 7—8 м и зави
сит от температуры жидкости и гидравлического сопротивления 
восходящей части сифонного трубопровода. Если вакуум в верх
ней части вылета сифонного трубопровода достаточно велик и 
абсолютное давление при этом оказывается ниже давления па
ров жидкости при температуре в сифонном трубопроводе, то 
происходит вскипание жидкости и часть объема трубопровода 
в высших точках заполняется паром и выделяющимися из жид
кости газами, которые были в ней растворены. Вследствие этого 
расход жидкости снижается и может вообще прекратиться, так 
как происходит разрыв струи. 

Условие нормальной работы сифона можно найти, исходя 
из следующих соображений. 

Располагаемая удельная энергия, заставляющая жидкость 
из питающего резервуара подниматься к высшей точке сифон
ного трубопровода (вылета) на высоту h, определяется величи-

Эта удельная энергия затрачивается на подъем 
жидкости по вертикали на высоту h, на создание скоростного 
напора _А, соответствующего скорости жидкости в сифонном 

трубопроводе, и на преодоление всех гидравлических сопротив
лений на восходящем участке трубопровода hrT между рассмат
риваемыми сечениями /—/ и //—//. Поэтому 

Р"~Р'- - h ~ h\T2- — = 0. (8.40) 
Pg 2^ 

Очевидно, что вскипания жидкости не произойдет, если — > 
Рё 

>ht, где pght —давление насыщенных паров жидкости при 
температуре перекачивания. Значения величин pght или ht 

обычно приводятся в справочной литературе. 
Следовательно, условие предотвращения разрыва струи в 

высшей точке сифонного трубопровода из-за вскипания жид
кости и заполнения верхней части вылета паром и газами может 
быть представлено неравенством 

— = \h-\-hri 4- -7г- 1 > А„ 
р g ?g \ 2g / 

из которого можно найти безопасную, с точки зрения разрыва 
струи, высоту вылета h сифонного трубопровода: 

2 
п < hri — ht. 

?g 2g 

НОИ -pa 
?g 
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Принимая во внимание уравнение (8.37), получим 
2 

А < - ^ С И С Т - Л , . (8.41) 

Полученное выражение важно при определении высоты вылета 
сифонного трубопровода для нагретой жидкости. 

Рассмотрим роль перепада уровней жидкости в верхнем и 
нижнем резервуарах Н для работы сифонного трубопровода. Со
ставим уравнение Бернулли для сечений /—/ и 0—О 

? _1_ Р х О- "1 * _Ь Р о _1_ V° J_ A 1 " 0 

?g 2£ ?g 2g 
где 

2 Х = 0 ; рг^рй=р„\ fi = 0; z0 = — H; v0 = 0. 
Учитывая, что полная потеря напора по всей протяженности 

сифонного водопровода 

А ; Г ° = - ^ - Й Й , (8.42) 

где V\ = VQ = 0. Предположив, что уровни жидкости в резервуа
рах не изменяются, получим 

~~" t l -f- — WHCT = = " , 

ИЛИ 

2^ 

vl 
н = -?- ЙЙ. (8.43) 

2# 
Из уравнений (8.42) и (8.43) следует, что разность между 

уровнями жидкости в верхнем и нижнем резервуарах Н затра
чивается на преодоление всех сопротивлений в системе сифон
ного трубопровода, т. е. располагаемый напор равен потерян
ному напору в системе: 

H=h\T\ < 8- 4 4> 
Совершенно очевидно, что при определенном значении коэф

фициента сопротивления системы скорость жидкости в трубо
проводе, а следовательно, и расход прямо пропорциональны раз
ности уровней Н в резервуарах. 

Очевидно также, что Н не должно быть меньше hrT, в против
ном случае жидкость перестанет перетекать из верхнего резер
вуара в нижний, а будет только заполнять трубопровод. При 
этом верхний и нижний резервуары будут служить для трубо
провода гидравлическими затворами. 

Приведем примеры решения типичных задач по расчету си
фонных трубопроводов. 
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Задача 1. Вода из сборного колодца А подается в резервуар В с помощью 
сифонного трубопровода (рис. 61). Диаметр труб сифона d=150 мм. Опреде
лить максимальную высоту вылета к сифона при заданном расходе Q = 2 0 л/с 
холодной воды. Длина восходящей части трубы Л = 200 м. Вход в трубу за
щищен сеткой g c = 5 . 

Р е ш е н и е . Высоту вылета сифона определим из выражения (8.39) 

h < 
PBUK 

Pg %g 
где t»2 — средняя скорость в трубопроводе; 
ёсист — коэффициент сопротивления восходящей ветви трубопровода от на

чала трубы в сборном колодце до сечения //—//. 
Максимальный вакуум рвак который может быть создан в трубе, составляет 
техническую атмосферу, т. е. 

/'вак = 98,066 к Па или 

Средняя скорость жидкости в трубопроводе 
Q-4 4-0,02 

v2 

Рва 

PS 
= 10 м. 

м/с = 1,13 м/с. 
7Crf2 З .Н-0 ,15 2 

Коэффициент сопротивления системы может быть найден из выражения (8.37) 

Ссист = 1 + S i С + ' Х ~Г = Х + С с + С90° 
"1 

+ А 

Принимаем g 9 0o=0,2; A,=0,03, тогда 

Ссист= 1 + 5 + 0,2 + 0,03 

Следовательно, 

200 
0,15 

= 46,2. 

Л < 10-
1,132 

• 46,2 м, т. е. h < 7 м. 
19,62 

Практически для обеспечения надежной работы сифона высоту h следует 
принимать менее 7 м. 

Задача 2. Определить диаметр сифонного трубопровода при следующих 
условиях (рис. 61): разность уровней Я = 6 м; длина трубопровода сифона с 

учетом эквивалентной длины местных со
противлений L 1 = / 1 + / 9 K B =250 м; необхо
димый расход Q = 50 л/с = 0,05 м 3 /с 

Р е ш е н и е . Из формул (8.43) и (8.44) 
находим 

hTi — Н — Ссист 
QM6 

откуда 

d? 
f 9.81-3.14 2 

/ 

= 3,48rf2 

X 

Рис. 61. Схема к расчету си
фонного трубопровода. 

Диаметр d может быть найден методом по
следовательного приближения, так как в 
этом уравнении коэффициент сопротивле
ния системы £Сист является функцией^ от 
d. На основании выражения Q = kV i 
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находим 

откуда 

K = Q\/ - — = 0,05 1 / м3/с = 0,334 м3/с. 

Из табл. 16 находим, что ближайший диаметр трубопровода, соответствующий 
полученному значению модуля расхода, будет с?=200 мм. 

Оценим погрешность определения диаметра d, подставив соответствующие 
значения величин в формулу 

Q = 3,48tf2 1 / 
У ^сист 

а полученный результат расчета сравним с заданным по условию задачи рас
ходом Q. 

Предварительно найдем коэффициент сопротивления системы 
250 

Ссист = 1 + 5 + 2-0,2 + 0,03 - ^ у = 43,7. 

Следовательно, 

Q = 3 ,48-0,2 2 l / м3/с = 0,139/07Т37 м3/с = 0,051 м3/с. 

Таким образом, рассчитанный диаметр трубопровода с?=200 мм обес
печивает необходимую подачу воды с небольшим запасом. 

Задача 3. Определить расход Q сифонного трубопровода диаметром d — 
= 100 мм при остальных условиях, указанных в предыдущей задаче. 

Р е ш е н и е . 
J 250 

:Сист = 1 + С с + 2^о л + Х - ^ « 1 + 5 + 2-0,2 + 0 , 0 3 - ^ - = 81,2; 

Q = 3 , 4 8 d 2 l / — = 3,48-0,1 2 1 / м3/с = 0 ,0348/0 ,074 м3/с = 
|/ Сс у 81 >2 

= 0,0095 м 3/с. 

ПРИНЦИП ЭКОНОМИЧЕСКОГО РАСЧЕТА ТРУБОПРОВОДОВ 

В технической практике известны различные случаи расчета диа
метра трубопровода при заданной подаче. Часто напор, под 
которым жидкость входит в трубопровод, известен. В этом слу
чае решение задачи сводится к определению такого диаметра 
трубопровода, при котором располагаемый напор Н равнялся бы 
потерянному напору hr . 

Иногда необходимо определить диаметр трубопровода на за
данный расход при неизвестном напоре. В таком случае техни
ческий расчет диаметра трубопровода без привлечения дополни
тельных условий оказывается невозможным, так как любому 
диаметру трубопровода соответствует определенный потерянный 
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напор, а располагаемый напор неизвестен. На практике в каче
стве такого дополнительного условия обычно используется эко
номическая зависимость, заключающаяся в том, что с увеличени
ем диаметра трубопровода становится дороже сам трубопровод, 
а также его укладка. При этом иногда уменьшаются затраты на 
сооружение насосной станции или напорного резервуара, так как 
с увеличением диаметра уменьшаются потери напора hTl, a 
следовательно, и необходимый напор Я для преодоления этих 
сопротивлений. 

Противоположное явление наблюдается при уменьшении диа
метра трубопровода. Капитальные затраты на сооружение 
уменьшаются, а эксплуатационные расходы увеличиваются. 

Очевидно, наиболее выгодным окажется такой диаметр тру
бопровода, при котором суммарная величина капитальных за
трат на сооружения и затрат на эксплуатацию в единицу вре
мени, например, за 1 год, окажется наименьшей. 

Для решения поставленной задачи воспользуемся графоана
литическим методом расчета. Пусть капитальные затраты (в 
рублях) на сооружение трубопровода составляют STp, а затраты 
на насосную станцию — 5нас.ст • Примем затраты на амортизацию 
(декретируемые государством), соответственно, щ % в год и 
ежегодные затраты на текущий ремонт «2%. Тогда ежегодные 
затраты по основным фондам, т. е. на оборудование трубопро
вода и насосной станции, составят 

^ 1 — (*^тр ~Г 'Ьнас.ст) 
Пх + П2 

100 
Эксплуатационные расходы на перекачку жидкости в год 

можно посчитать, установив общую стоимость единицы энергии, 
например, стоимость 1 кВт-ч с уче
том затрат на обслуживание, а 
также определив необходимое коли
чество энергии в течение 1 г. 

Пусть стоимость 1 кВт-ч с уче
том затрат на обслуживание, смаз
ку и прочее определится величиной 
Р, а потребление энергии в год на 
перекачку составит Е кВт-ч. При 
этом эксплуатационные расходы, 
т. е. расходы на перекачку жидкости 
в год, составят 

S2« РЕ. 
Определив величины S\ и S2 для 

нескольких диаметров трубопровода, 
построим зависимости Si=fi(d) и S2=f2(d) (рис. 62). Просум
мировав величины Si и S2, получим суммарную зависимость 5i + 
-+-S2=f(d). Проведем прямую, параллельную оси абсцисс, каса
тельную к полученной суммарной кривой Si + S2 = f(d), и из 

Рис. 62. График к расчету наи
более экономичного диаметра 
трубопровода. 
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точки касания опустим перпендикуляр до пересечения с абсцис
сой. Точка пересечения с абсциссой указывает наиболее эконо
мичный диаметр трубопровода d9K. 

В связи с тем, что при заданном расходе Q выбор скорости 
течения v определяет диаметр трубопровода, в инженерной прак
тике чаще всего пользуются понятием наиболее экономичной ско
рости v3K, которая соответствует экономичному диаметру трубо
провода d9K. В пищевой промышленности в результате технико-
экономических расчетов установлены нормативы скорости жид
костей в трубопроводах для того, чтобы обеспечить применение 
экономичных диаметров трубопроводов. Так, например, для тру
бопроводов, применяемых в пищевой промышленности, установ
лены наиболее экономичные скорости при перекачке, м/с: 

Жидкие соки, промой, вода 0,7—1,5 
Сиропы 0,5—1,0 
Патока . 0,3—0,6 
Воздух и газы 10—40 
Пары 15—50 

Г л а в а д е в я т а я 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ УДАР В ТРУБАХ. 
ТЕОРИЯ Н. Е. ЖУКОВСКОГО 

Н. Е. Жуковским доказан волновой характер распространения 
ударного давления. Он также установил, что для идеальной не
сжимаемой жидкости в неупругом трубопроводе при мгновен
ном закрытии задвижки скорость распространения ударной 
волны равна скорости звука в данной среде. Для реальной жид
кости в упругом трубопроводе Н. Е. Жуковским найдена поправ
ка для более точного определения скорости распространения 
ударной волны, учитывающая сжатие жидкости и расширение 
трубопровода. Все это дает возможность заранее определить 
ударное давление, которое может возникнуть в трубопроводе при 
мгновенном перекрытии запорных приспособлений, а также 
предпринять меры для предотвращения гидравлических ударов 
в трубах. 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ УДАРНОГО ДАВЛЕНИЯ 

Рассмотрим физические процессы, происходящие в заполненном 
жидкостью трубопроводе в случае мгновенного или очень бы
строго закрытия задвижки (рис. 63). 

При мгновенном закрытии задвижки 3 жидкость в трубопро
воде останавливается скачком и давление поднимается вслед
ствие преобразования кинетической энергии в потенциальную. 
Такой процесс называют прямым гидравлическим ударом. 
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Повышение давления происходит сначала только у самой 
задвижки в сечении В—В. Затем это состояние жидкости пере
дается по трубе по закону распространения волнообразного дви
жения. Если обозначить скорость распространения повышенного 
или ударного давления в жидкости через с, то за элементарный 

Рис. 63. Прямой гидравлический удар. Рис 64. Теоретическая зависи-
Обозначения. мость давления у задвижки 

при прямом гидравлическом 
ударе. 

промежуток времени dt волна ударного давления распространит
ся на расстояние dt от задвижки, т. е. до сечения F—F 

dl = cdt. (9.1) 

За некоторый конечный промежуток времени Ati после мо
мента закрытия задвижки процесс повышения давления в тру
бопроводе, распространяясь по направлению, противоположному 
движению жидкости до удара, достигнет резервуара 1 на рас
стоянии L от задвижки, причем Л^= — (рис. 64, участок 0—1) 

с 
при однородности жидкости и соответственно материалу трубо
провода по всей его длине. 

Объем резервуара достаточно большой по сравнению с объ
емом жидкости в трубопроводе. Поэтому распространение гид
равлического удара в трубе не скажется на уровне и состоянии 
жидкости в резервуаре. Давление жидкости в сечении т—п тру
бопровода при входе в резервуар при этом будет соответствовать 
напору Я, а в сечении В—В у задвижки будет продолжать дей
ствовать ударное давление рул. 

Итак, через промежуток времени A î после момента закры
тия задвижки 3 во входном сечении т—п трубопровода должно 
возникнуть давление руа, которое больше гидростатического 
давления, соответствующего напору Н. Направлено это давле
ние в сторону резервуара из трубы и поэтому жидкость придет 
в движение в сторону меньшего давления. При этом давление в 
этом сечении начнет снижаться и волна пониженного давления 
будет распространяться с той же скоростью с в направлении от 
резервуара к задвижке. Через последующий промежуток време-
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ни At2 — — волна пониженного давления достигнет задвижки с 
2L (рис. 64, участок 1—2). Период времени Т= — называют фа-

с 
зой удара. 

Затем волна пониженного давления начинает распространять
ся от сечения В—В к сечению m—п и достигает его через А(ъ = 
= — от момента возникновения гидравлического удара (рис. 64, 

участок 2—3). В этот момент в сечении m—п при выходе трубы 
из резервуара возникает начальное давление, обусловленное 
статическим напором Н, которое распространяется в сторону 
задвижки и достигает ее через 

К моменту ti в трубопроводе восстанавливается нормальное 
давление и нормальная скорость, но так как задвижка закрыта, 
то возникает новый гидравлический удар и цикл повторяется. 

Фактически вследствие действия гидравлических сопротивле
ний процесс имеет затухающий характер. В связи с тем, что при 
значительной скорости движения жидкости и при мгновенном 
закрытии задвижки в трубопроводе сильно возрастает давление, 
превосходящее начальное значение во много раз, следует пола
гать, что происходит некоторое сжатие жидкости и некоторое 
расширение (увеличение диаметра) трубопровода. 

Обозначим начальный диаметр трубопровода (до гидравли
ческого удара) d — 2r\ диаметр трубопровода после гидравличе
ского удара d\ = 2ru причем, г\—r = dr (см. рис. 63). 

Пусть начальная скорость жидкости до удара vu а после уда
ра у задвижки t>2- Обозначим начальное давление в трубопро
воде через р, а конечное давление гидравлического удара — р у д . 

Для определения ударного давления рул применим закон ко
личества движения к участку трубопровода у самой задвижки, 
ограниченному сечениями В—В и F—F. В соответствии с этим 
законом изменение количества движения системы за некоторый 
промежуток времени равно импульсу всех сил, действующих на 
эту систему за тот же промежуток времени. Аналитически этот 
закон выражается в равенстве проекции изменения количества 
движения на направление движения проекции импульса всех 
сил на то же направление 

mv2—mv1 = Ypiti. (9.2) 
Если в течение времени dt после мгновенного закрытия за

движки наблюдать за участком трубопровода, ограниченным се
чениями В—В и F—F, который будем называть отсеком FB, то 
обнаружим следующее. 
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После закрытия задвижки в сечении В—В жидкость останав
ливается и скорость и2 становится равной нулю. Следовательно,, 
изменение количества движения жидкости в отсеке FB будет 
равно (—tnvy). Величина (—тх)\) определяется количеством 
движения той жидкости, которая к моменту гидравлического 
удара находилась в отсеке FB и двигалась со скоростью vu a 
также количеством движения жидкости, которая «втиснулась» 
в этот отсек вследствие сжатия жидкости и расширения трубо
провода. Предполагаем, что плотность жидкости, дополнительно 
вошедшей в отсек вследствие расширения трубопровода, равна 
начальной плотности р, а скорость, с которой она двигалась в 
отсек, равна начальной скорости жидкости v = v\. 

Итак, количество движения жидкости, которая находилась 
в отсеке к моменту гидравлического удара, определится величи
ной nr2dlpv, а количество движения жидкости, дополнительно 
вошедшей в отсек FB, можно определить выражением 2nrdrdipv„ 

Определим сумму импульсов сил, действующих на отсек FB* 
Она состоит из импульса силы гидродинамического давления, 
обусловленного начальным давлением р на начальное сечение 
трубопровода -\-pnr2dt (направление импульса вдоль движе
ния — положительное). В указанную сумму входит также им
пульс, равный произведению дополнительной силы, действую
щей в том же направлении, на приращение поперечного сечения 
трубы вследствие ее расширения +p2nrdrdt, а также импульс си
лы, обусловленной ударным давлением рул, действующим в про
тивоположном направлении — рупцг dt. 

Следовательно, сумма импульсов всех сил, действующих на 
отсек FB за время dt, составит величину 

J^Pfa — Р r- r2dt + p2r. rdrdt — р у А т. r\ dt. 
i 

Таким образом, закон количества движения, выраженный 
уравнением проекций на направление движения, примет вид 

—- тс r2dl p v — 2тс rdrdl ov*=*pr. r2dt + р2 тс rdrdt — 
-py^r\dt. (9.3) 

Пренебрегая бесконечно малыми величинами второго порядка, 
получим 

— vr2dlpv = p-nr2dt — pyAKr\dt. (9.4) 
Допустив с некоторой погрешностью, что Г\ = г и, разделив 

обе части равенства (9.4) на nr2dt, получим 
dl ?-TT'v=p- рУА, at 

или 
Pyi = P + ?cv, (9.5) 

где с — скорость распространения ударного давления в трубо
проводе, равная скорости звука в данной среде. 
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В расчетах обычно принимают значение (формула Жуков
ского) 

V 1 + Е 

где Еж и Е — модули упругости соответственно жидкости и ма
териала стенки трубы; 

s — толщина стенки трубы. 
Из приведенной формулы видно, что если материал стенки 

трубопровода не упругий, т. е. Е = оо, то скорость распростра
нения ударного давления в трубопроводе равна скорости рас
пространения продольной волны в среде, которая заполняет 
трубопровод, например, скорости распространения звука в дан
ной среде 

* « - ! / — - . (9.7) V 
где I / — — скорость распространения звуковой волны в среде, 

модуль упругости которой Еж , а плотность р. 
Обычно для пресной воды при нормальной температуре сж = 

= 1425 м/с. Поэтому скорость распространения ударной волны в 
упругом трубопроводе, заполненном водой, при прямом гидрав
лическом ударе определяется величиной 

с= г

 И 2 5 . (9.8) 
/ 1 + ^1£_А 

Е S V 
Наконец, ударное давление в круглой трубе с учетом формул 

(9.5) и (9.6) может быть определено выражением 

/ V = /? + P ^ - ^ = = = = - . (9.9) 
1 , Е ж d 

Е S 

Все приведенные выше зависимости относятся к прямому 
гидравлическому удару, т. е. к такому удару, который получа
ется, если отраженная волна (пониженного давления) не успе
вает подойти к задвижке до ее полного закрытия. 

При постепенном закрытии задвижки, т. е. при непрямом гид
равлическом ударе, получающемся, когда отраженная волна 
успевает подойти к задвижке до ее полного закрытия, явление 
гидравлического удара усложняется. 
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Для приближенного определения ударного давления в слу
чае постепенного закрытия задвижки можно пользоваться фор
мулой 

РУж=Р+ pvc~ , (9.10) 

где Т — время закрытия задвижки; 
t— фаза гидравлического удара. 

ПРЕДОТВРАЩЕНИЕ ПРЯМОГО 
ГИДРАВЛИЧЕСКОГО УДАРА В ТРУБАХ. 
ЛОКАЛИЗАЦИЯ И СНИЖЕНИЕ УДАРНОГО ДАВЛЕНИЯ 

Предотвратить гидравлический удар при использовании запор
ных приспособлений в трубопроводах, исходя из самого опреде
ления гидравлического удара,— нельзя. Можно лишь ослабить 
действие прямого гидравлического удара и его разрушительные 
последствия. 

т 
На основе анализа зависимости рул=р+рси — можно ука

зать следующие меры по снижению давления ( pcv — }, связан
ного с возникновением непрямого гидравлического удара в тру
бопроводе до технически допустимого уровня. 

1. Для предотвращения прямого гидравлического удара не
обходимо, чтобы время закрытия задвижки или другого запорно
го приспособления было больше фазы удара, т. е. 

^ > Г = — . (9.11) 
с 

Отсюда следует, что запорные приспособления по своей кон
струкции должны исключать возможность очень быстрого, а 
тем более мгновенного перекрытия трубопровода. Поэтому в 
последнее время стараются избегать применения пробочных 
кранов, а вместо них устанавливают вентили или задвижки. 
С этой точки зрения при высоком давлении и больших скоростях 
течения жидкости в длинных трубопроводах целесообразно при
менение мелкой многовитковой резьбы на шпинделях задвижек 
или вентилей. 

Из зависимостей (9.10) и (9.11) видно, что чем больше дли
на L трубопровода (от задвижки до резервуара), тем больше 
фаза удара Т и, при прочих равных условиях, больше оснований 
для возникновения прямого гидравлического удара и ударного 
давления, превышающего границы безопасности для трубопро
вода. 

2. Для ослабления вредного влияния гидравлического удара 
на прочность трубопровода, его стыков и соединений применяют 

132 



различного типа предохранительные клапаны и воздушные кол
паки, устанавливаемые вблизи запорных приспособлений, явля
ющихся источником гидравлических ударов. Предохранитель
ные клапаны и воздушные колпаки амортизируют удары, 
возникающие в жидкости, удаляя некоторый объем жидкости из 
трубопровода в момент удара, а также локализуют распростра
нение ударной волны в пределах расстояния от запорного при
способления, являющегося источником гидравлического удара 
до воздушного колпака или предохранительного клапана. 

Г л а в а д е с я т а я 

ИСТЕЧЕНИЕ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 
ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЯ, НАСАДКИ И ВОДОСЛИВЫ 

В пищевых производствах по условиям технологии между за
водскими станциями приходится транспортировать большие ко
личества жидкостей различной вязкости. Так, например, вяз
кость спирта составляет всего 0,013 пуаз, а вязкость концентри
рованного сахарного сиропа достигает 400 пуаз. 

В соответствии с технологической схемой производства эти
ми продуктами периодически заполняются различные аппараты 
и резервуары, которые впоследствии опорожняются. Кроме 
того, в некоторых отраслях промышленности: пивоваренной, мо
лочной, ликеро-водочной и других, готовую продукцию разлива
ют в различную посуду. 

Все эти операции производятся зачастую в условиях истече
ния жидкости из отверстий и коротких труб. Для расчета расхо
да таких отверстий нельзя 
пользоваться зависимостя
ми, выведенными ранее для 
идеальной жидкости. При 
истечении из отверстий ре
альных жидкостей возника
ют своеобразные местные 
гидравлические сопротивле
ния, влияющие на скорость 
и расход. 

В зависимости от харак
тера течения в гидравлике 

У////////////Л 
а 

Рис. 65. Истечение жидкости из отвер
стий в тонкой (а) и толстой (б) стенках. 

различают истечение из отверстия в тонкой и толстой стенках. 
Тонкой называют стенку, которая образует у отверстия за

остренную кромку. При этом толщина стенки у отверстия долж
на быть настолько малой, чтобы не оказывать на струю никакого 
влияния, кроме самого размера отверстия. К тонким обычно 
относят стенки толщиной s<0t2d (при круглых отверстиях). 
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Толстой называют стенку, толщина которой более 3,5 харак
терных размеров отверстия в ней. 

Форма, относительные размеры и характер струй при истече
нии из отверстий в тонких и толстых стенках отличаются друг от 
друга. Так, при истечении из отверстия в тонкой стенке (рис. 65, 
а) наблюдается сжатие струи при прохождении жидкости через 
отверстие. Наиболее сжатое сечение располагается за отверсти
ем, примерно, на расстоянии 0,5 d от наружной поверхности 
стенки. 

Если толщина стенки 3,Sd<s<7 d, то сжатие струи проис
ходит только при входе в отверстие (рис. 65, б), а затем струя 
как бы прилипает к стенкам отверстия и вытекает из него пол
ным сечением. 

В зависимости от распределения давления по сечению разли
чают малые и большие отверстия. Причем, малым называют та
кое отверстие в боковой стенке сосуда, изменением давления по 
высоте сечения которого можно пренебречь. Большим считают 
такое отверстие, размер живого сечения которого по вертикали 
2>0,1 Н, где Н — напор над отверстием. 

ЗАКОНОМЕРНОСТИ ИСТЕЧЕНИЯ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 
ЧЕРЕЗ МАЛЫЕ ОТВЕРСТИЯ В ТОНКОЙ СТЕНКЕ 

Определим скорость истечения жидкости через малое отверстие 
в тонкой стенке, при условии, что в резервуаре поддерживается 
постоянный уровень к. Будем считать, что резервуар открыт и 
истечение происходит в атмосферу (рис. 66, а). 

Рис. 66. Истечение жидкости через малое отверстие в тонкой стенке при 
поддержании постоянного уровня в резервуаре для случаев открытого ре
зервуара (а) и под давлением выше атмосферного (б). 

Составим уравнение Бернулли для двух сечений /—/ и //—// 
относительно горизонтальной плоскости 0—0, проходящей через 
ось струи. Учитывая, что сечение /—/ совпадает с поверхностью 
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жидкости в резервуаре, а сечение //—// проходит через сжатое 
сечение струи, которое в центре пересекается осью отверстия 0—О 
находим 

Pi a i ^ i Рч aivl 
2 1 + ^ - + - ^ = 2 2 + — + - ^ - + Аг. (ЮЛ) 

В соответствии с оговоренными условиями задачи и приняты
ми обозначениями в уравнении (10.1) следует принять: 

1) р1 = р2=Рат» так как резервуар открыт, а истечение про
исходит в атмосферу; 

2) fi = 0, так как уровень жидкости поддерживается постоян
ным h = const; 

3) ? 2 - 0 ; z , = A. 
Кроме того, будем считать, что потери напора hr определяют

ся местным сопротивлением при течении жидкости через отвер
стие, т. е. 

2g 
где £ — коэффициент местного сопротивления, отнесенный к 
скорости в расчетном сечении. 

Итак, для рассматриваемого случая уравнение Бернулли при
мет вид 

2 2 
, . /*ат Рат a2v2 , г V1 tl -f- = \- \- С • 

Р ^ ?g 2g 2g 
Откуда следует, что 

2g 
а скорость истечения реальной жидкости из отверстия 

v * - \ / -±7-V2gh. (10.2) 

Величину | / , корректирующую значение действитель-
V Я2+£ 

ной скорости реальной жидкости относительно теоретической 
скорости идеальной жидкости, называют коэффициентом ско
рости и обозначают 

] / «2 + С (10.3) 

Коэффициент <х2 часто принимают равным единице (аг=1), 
лри этом коэффициент скорости 

*=I/TTF- < 1 0 - 4 > 
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Следовательно, скорость реальной жидкости при истечении 
из отверстия для указанных выше условий определяется величи
ной 

v2 = ®V2gh. (10.5) 
Рассмотрим теперь случай истечения жидкости из отверстия 

в резервуаре с тонкой стенкой при условии, что резервуар за
крыт (рис. 66, б) и давление р\>р2, но уровень жидкости в ре
зервуаре поддерживается постоянным. 

Для этого случая уравнение Бернулли примет вид 

h + —- = + а 2 —- + С — 
откуда 

(10.6) 
В соответствии с формулами (10.5) и (10.6) находим 

? = - = = И ? = г > ч ' ( 1 0 - 7 ) \f*g[h 
где v2 — действительная скорость истечения жидкости из отвер
стия. 

Из сравнения зависимостей (10.7) с выражениями (3.27) и 
(3.28) следует, что коэффициент скорости ср представляет собой 
отношение действительной скорости при истечении из отверстия 
реальной жидкости к теоретической скорости, выведенной для 
идеальной жидкости. 

В пищевых производствах часто применяют аппараты таких 
систем, в которых жидкость перетекает из одного резервуара 
в другой, причем перетекание происходит под уровень уже име
ющейся в аппарате жидкости. Иногда встречается целая техно
логическая цепь (кристаллизаторы утфеля на сахарных заво
дах), состоящая из нескольких резервуаров с последовательным 
перетеканием жидкости из одного резервуара под уровень в 
другом, т. е. истечение жидкости происходит через затопленные 
отверстия. 

Такое перемещение жидкости возможно под действием соот
ветствующей разности уровней в резервуарах или разности 
внешнего давления. Возможно также совокупное влияние ука
занных факторов на процесс перетекания жидкости из резервуа
ра в резервуар. 

Определим скорость перетекания жидкости через затоплен
ное отверстие (рис. 67), для чего составим уравнение Бернулли 
для сечений /—/ и //—//. Предполагаем, что разность уровней h 
в резервуарах остается постоянной. Пусть перетекание происхо-
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дит через отверстие в тонкой стенке и внешние давления на по
верхностях жидкости в резервуарах неодинаковы {р\фръ)\ жид
кость в обоих резервуарах однородная, плотность которой р; а 
коэффициенты ai = (Z2=l. 

Исходя из этих условий, запишем уравнение Бернулли для 
сечений /—/ и //—// в виде 

"i + 
98 

Pi + Р ёНг 

2 2 

2^ 2g 

•^E 

и =£•< 

Рис. 67. Истечение жидкости через за
топленное отверстие. 

Рис. 68. Приспособление для 
измерения сжатого сечения 

струи. 

где £ — суммарный коэффициент сопротивления, учитывающий 
потери энергии жидкости на преодоление сопротивления самого 
отверстия и при выходе струи под уровень резервуара. 

Учитывая, что Н\—Н2 — К находим 
Р\ — Рч Vo 

?g 2# 
откуда 

2g[h + Р\—Ръ\ _ 
PS 

-*lA*(*+^). (10.8) 

где h — разность уровней в резервуарах. 
Многочисленными опытами установлено, что при истечении 

маловязкой жидкости, например воды, из отверстий в тонкой 
стенке коэффициент скорости ф«0,97. Поэтому в соответствии 
с формулой (10.4) коэффициент сопротивления отверстия в тон
кой стенке 

c = 4 - i = 0,97 2 
1 = 0,063. (10.9) 
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Зная скорость в сжатом сечении струи и2 = ф] / 2g\h Pl~P2\ 

можно было бы определить расход жидкости через отверстие в 
тонкой стенке при условии, что сжатое сечение струи известно. 

Это сечение может'быть измерено при помощи специального 
измерительного приспособления, представляющего собой коль
цо с микрометрическими винтами (рис.68), или с помощью обыч
ного штангенциркуля с нониусом. Такие измерения проводятся 
в лабораториях и при специальных наблюдениях в практике. 

В технических расчетах для определения расхода через от
верстие в тонкой стенке площадь сжатого сечения струи Рсж вы
ражают через коэффициент сжатия струи е: 

^««е/=•„„, (10.10) 
где F0TB — площадь сечения отверстия. 

Опытным путем установлено, что для маловязких жидкостей, 
таких как вода, спирт, коэффициент сжатия струи при истечении 
через отверстие в тонкой стенке 8 = 0,64. 

Чтобы определить коэффициент сжатия для круглого отвер
стия, достаточно измерить диаметр сжатой струи а( с ж и диаметр 
отверстия d0TB, так как 

*U 
Таким образом, обычное выражение закона постоянства рас

хода (неразрывности потока) для рассматриваемого случая мо
жет быть представлено в виде 

Q~vF-^Fm^2gU + *=£i\ . (10.11) 

Произведение еср называют коэффициентом расхода и обозна
чают 

!J. = ecp. (10.12) 
Учитывая, что при истечении маловязкой жидкости через 

отверстие в тонкой стенке ф = 0,97, а 8 = 0,64, коэффициент рас
хода 

р = ере = 0,97- 0,64 = 0,62. (10.13) 
С учетом выражения (10.12) расход реальной жидкости при 

истечении через отверстие может быть определен зависимостью 

Q = pFo™]/2gU + P-^-Y (Ю.14) 
Этой зависимостью можно пользоваться в общем случае для 
определения расхода жидкости через отверстие при р\>р2, если 
значения h и р1~р'2 соизмеримы. 

?g 
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В производственной практике часто для быстрого опорожне
ния закрытых резервуаров создают над свободной поверхностью 
жидкости значительное избыточное давление. Так поступают, 
нагнетая компрессором воздух для вытеснения молока из бака. 
Часто для подачи готового пива на розлив нагнетают в закры
тый бак с пивом углекислый газ. В этих случаях ——— > > А 

?g 
и формула (10.14) принимает вид 

Q = ? F o r B y r 2 g * ^ = p / ^ B j ^ 2 - £ L = £ ! . . (Ю.15) 

Если же сосуд открыт и истечение происходит в атмосферу, 
то pi = p2, т. е. 

Q = \>FmVW- (Ю.16) 
Из зависимости (10.14) следует, что коэффициент расхода ц 

равен отношению действительного расхода при истечении реаль
ной жидкости из отверстия к теоретическому расходу при истече
нии идеальной жидкости: 

^ = г Q , • (10.17) 

/ ?g 

СОВЕРШЕННОЕ, НЕСОВЕРШЕННОЕ И НЕПОЛНОЕ 
СЖАТИЕ СТРУИ 

Ранее были рассмотрены закономерности и коэффициенты исте
чения жидкости из малых отверстий в тонкой стенке при усло
вии, что при течении жидкости через отверстие к нему направ
ляются струйки жидкости, расположенные в резервуаре не только 
против самого отверстия, но и в стороне от него. Вследствие 
этого происходит скрещивание траекторий струек, обусловлива
ющее сжатие струи при выходе из отверстия. 

Такая картина истечения наблюдается в том случае, если 
внутри резервуара нет близко расположенных к отверстию сте
нок (рис. 69, а). Здесь струйки и их направления формируются 
произвольно под влиянием свободного притекания частиц жид
кости из резервуара вследствие освобождения пространства у 
отверстия вытекающей струей. При этом условия сжатия струи 
одинаковы со всех сторон. Такое сжатие струи называется со
вершенным. 

Если же вблизи от отверстия расположена стенка, то она ока
зывает направляющее действие на частицы жидкости, движу
щиеся к отверстию (рис. 69, б). Чем ближе стенка к кромкам 
отверстия, тем ее направляющее действие больше, а сжатие 
струи менее совершенно. В таких случаях говорят о несовершен
ном сжатии струи. 
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Несовершенство сжатия струи возникает в том случае, если 
расстояние / от стенки до ближайшей кромки отверстия стано
вится меньше трех диаметров круглого отверстия или утроенной 
длины соответствующей стороны некруглого отверстия K3d или 
КЗ а (рис.69, в). 

Если в какой-либо части периметра отверстия стенка непо
средственно примыкает к нему, то по этой части периметра сжа-

ж 

Рис. 69. Истечение жидкости нри со
вершенном, несовершенном и непол
ном сжатии струи. 

г д 
тия струи вообще не происходит (рис. 69, г, д). Такую струю 
называют струей с неполным сжатием. 

Неполнота сжатия приводит как бы к прилипанию струи к 
направляющей стенке. Это свойство струи используется в про
изводственной практике для приближения вытекающей струи к 
стенке (рис. 69, д) резервуара или, наоборот, для ее отдаления 
(рис. 69, г). 

Расход жидкости через отверстие в тонкой стенке при несо
вершенном или неполном сжатии струи немного больше, чем при 
совершенном сжатии. Поправку на несовершенство или непол
ноту сжатия струи учитывают при определении коэффициента 
расхода ц. С этой целью пользуются эмпирическими зависимо
стями, которые приводятся в справочниках по гидравлике [16]. 

ИСТЕЧЕНИЕ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ 
ЧЕРЕЗ БОЛЬШИЕ ОТВЕРСТИЯ 

Истечение жидкости через большие отверстия в вертикальной 
стенке резервуара имеет некоторые особенности. Под большим 
условно понимают такое отверстие, высота которого {гг—Zi)> 
>0,1ft, где h — напор над центром отверстия (рис. 70, а). В этом 
случае нельзя пренебречь различием статического напора над 
разными точками сечения отверстия, даже при поддержании по-
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Рис. 70. Истечение жидкости через боль
шие отверстия с прямоугольным сечени
ем в боковой стенке (а) и в дне резер

вуара (б). 

стоянного уровня жидкости в резервуаре над центром тяжести 
отверстия. Что касается истечения жидкости из больших отвер
стий в дне резервуара при поддержании постоянного уровня в 
нем (рис. 70, б), то условия истечения зависят от соотношения 
площадей отверстия и сече
ния резервуара. С увеличе- L 

нием Fo/Fp начинает сказы
ваться направляющее дейст
вие стенок резервуара на 
вытекающую струю. Сжатие 
струи становится несовер
шенным и коэффициент рас
хода рь увеличивается по 
сравнению с коэффициен
том расхода для малого от
верстия. 

Истечение реальной жид
кости через большое пря
моугольное отверстие в тон
кой вертикальной стенке 
при постоянном уровне в 
резервуаре. Рассмотрим ис
течение жидкости через большое прямоугольное отверстие аЬ в 
вертикальной плоской стенке АВ (рис. 70, а). Напор h над цент
ром прямоугольного отверстия поддерживается постоянным. Бу
дем считать, что плоскость /—/ совпадает со свободной поверх
ностью жидкости на высоте h от центра отверстия, через который 
проходит горизонтальная плоскость сравнения 0—0. Плоскость 
/ /—// проходит через сжатое сечение струи и в центре пересека
ется осью отверстия, лежащей в плоскости сравнения 0—Ю. 

Вследствие того, что высота отверстия по вертикали z%—Z\ 
соизмерима с глубиной h погружения под уровень центра тя
жести отверстия, изменением напора для различных слоев жид
кости по вертикали не следует пренебрегать. 

Для определения полного расхода Q через такое отверстие 
следует взять интегральную сумму элементарных расходов жид
кости в слоях, погруженных на различную глубину. Пусть z\ —-
глубина погружения под уровень жидкости верхней кромки 
отверстия; z2 — глубина погружения под уровень нижней кромки 
отверстия; z — переменная глубина погружения под уровень 
элементарного слоя с площадью сечения dF = bdz, где Ь — шири
на прямоугольного отверстия перпендикулярно плоскости черте
жа, dz — высота элементарного слоя по вертикали. 

Полагая, что коэффициент расхода ц во всех элементарных 
слоях по высоте — одинаков и давления на поверхности жид
кости в сечении /—/ и //—// равны {р\ = р2), можно записать 

dQ = pdF V2gz -=)xb V~2gzla dz (10.18) 
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Проинтегрировав это выражение в пределах от Z\ до г2, получим 

Q = - | - р, 6 У ^ (г? - */•). (10.19) 

Многочисленные вычисления расхода Q жидкости через боль
шие отверстия по точной формуле (10.19) показывают, что прак
тически получаемые значения Q мало отличаются от значений, 
вычисленных по формуле 

Q=V-F0V2gh^7t (10.20) 
где Лц.т.о — глубина погружения центра тяжести отверстия под 
уровень. 

Для определения расхода жидкости через большое отвер
стие по формуле Q = \iF0\/r2gH необходимо подобрать соответ
ствующее значение коэффициента расхода ц.. 

Академик Н. Н. Павловский рекомендует для приближенных 
расчетов расхода жидкости через большие отверстия принимать 
следующие значения коэффициента расхода [23] \х: 

Отверстия средних размеров со сжатием струи со 
всех сторон, при отсутствии направляющих стенок 0,65 
Отверстия больших размеров с несовершенным, но 
всесторонним сжатием 0,70 
Донные отверстия без сжатия по дну, но со значи
тельным влиянием бокового сжатия . . . . 0,65—0,70 
Донные отверстия с умеренным влиянием бокового 
сжатия 0,70—0,75 
Донные отверстия с плавными боковыми подходами 0,80—0,85 

ИСТЕЧЕНИЕ РЕАЛЬНОЙ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ НАСАДКИ 

Если жидкость вытекает из отверстия в резервуаре и толщина 
его стенки s>3,5d, где d — диаметр отверстия (см. рис. 65, б), 
то характер истечения будет иным, по сравнению с истечением 
через отверстие в тонкой стенке. В случае истечения жидкости 
через насадки (рис. 71) сжатие струи происходит только при 
входе в отверстие. Далее струя как бы прилипает к стенкам и 
заполняет все сечение отверстия. 

Можно показать, что расход жидкости через насадки (тол
стые стенки) будет большим, чем в случае истечения через от
верстие такой же площади в тонкой стенке. Для рассмотрения 
некоторых особенностей истечения жидкостей через насадки при
ведем наиболее характерные примеры. 

Внешний цилиндрический насадок. Коэффициент сжатия е = 
= 1, так как жидкость выходит из отверстия полным сечением. 
Поэтому коэффициент расхода \i равен коэффициенту скорости <р 
и по опытным данным ц. = ф=0,82. Следовательно, коэффициент 
сопротивления отверстия в толстой стенке 

С = J_ _ 1 = _J 1 ~ 0,5. 
<Р 2 0.82 2 
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Сравним соответствующие коэффициенты истечения для от
верстий в тонкой и толстой стенках: 
тонкая стенка: е=0,64; ф=0,97; ^ = 0,62; £=0,063; 
толстая стенка: е=1,0; ф = 0,82; ц, = 0,82; £ = 0,5. 

Скорости и расходы при истечении из отверстий в тонкой и 
толстой стенках пропорциональны соответствующим коэффици

ентам скорости и расхода, приведенным выше. Поэтому, сравни
вая расход жидкости через отверстие с одинаковой площадью 
сечения F0 в толстой стенке (цг), находим, что он больше со
ответствующего значения для тонкой стенки (щ) на величину 

д \ь-\н т % ^ o,s2-o,b2 1 0 0 o / o = 3 2 , 3 % . 
{Ч 0,62 

Аналогичное сравнение коэффициентов скоростей показывает, 
что скорость течения жидкости через отверстие в тонкой стенке 
(фО больше скорости течения через такое же отверстие в тол
стой стенке (ф2) на величину 

A c p = J ^ ^ . 1 0 0 o / o = = ° ' 9 7 - ° ' 8 2 1 0 0 o / 0 = l5,5%. 
<Pi 0,97 

Таким образом, несмотря на уменьшение скорости истечения 
жидкости через отверстие в толстой стенке по сравнению с таким 
же отверстием в тонкой стенке на 15,5%, расход жидкости через 
отверстие в толстой стенке больше на 32,3%. 

Это объясняется тем, что площадь сечения вытекающей струи 
из отверстия в толстой стенке значительно больше площади сече
ния струи из такого же отверстия в тонкой стенке на 

A e =

e JLZL! i . 1оо% ^ - 1 " ° ' 6 4 -100% = 5 6 , 3 % . 
e t 0,64 
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Отсюда следует, что в производственной практике необходимо 
стремиться к тому, чтобы опорожнение резервуаров производи
лось через отверстия в толстой стенке. 

При создании различных дозировочных приспособлений, за
полнителей и разливочных машин следует по возможности пре
дусматривать истечение из отверстий в толстой стенке. Это дол
жно способствовать значительному увеличению их производи
тельности. 

Рис. 72. Внешний ци- Рис. 73. Схема, иллюстрирую-
линдрический насадок щая вакуум в насадке, 
с острой кромкой. 

Как известно, толстая стенка должна быть по толщине в 3,5 
раза больше диаметра или другого характерного размера отвер
стия в ней. Для этого не обязательно делать резервуары с такими 
толстыми стенками. Достаточно стенку нормальной толщины 
снабдить коротким патрубком, длина которого отвечала бы тре
бованию 3,bd<K7d (рис. 72). 

Считается, что при толщине стенки (длина патрубка) более 
Id в значительной степени сказывается сопротивление трения по 
длине и поэтому такой насадок уподобляют короткой трубе. 

Патрубок с острыми кромками входа называют внешним ци
линдрическим насадком или насадком Вентури. Для этого насад
ка 8=1,0; м, = 0,82; ф = 0,82; £ = 0,5. 

Экспериментальное исследование течения жидкости через на
садки показывает, что при входе в насадок, если входная кром
ка острая, у сжатого сечения струи возникает вакуум (рис. 73), 
наличие которого обнаруживается следующим образом. В теле 
корпуса насадка делают отверстие, которое соединяет при помо
щи ниппеля область, где образуется вакуум, с внешним атмо
сферным давлением. Если на ниппель надеть резиновую трубку, 
на внешнем конце которой имеется кран, то такой кран может 
сообщать или разобщать пространство, где образуется вакуум с 
внешним пространством. 

Если насадок смонтирован, например, на боковой стенке ре
зервуара, заполненного водой, то при входе воды в насадок обра-
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зуется вакуум. Опустив конец ниппеля в сосуд с водой и посте
пенно открывая кран, можно убедиться, что вода из сосуда заса
сывается в насадок. Это и свидетельствует о наличии вакуума в 
насадке. 

Если же кран открывать, не опуская ниппель в сосуд с водой, 
то в насадок засосется воздух, вакуум нарушится, характер струи 
изменится. Она оторвется от стенок 
отверстия и будет вытекать по цент
ру насадка, не касаясь его стенок. 
Истечение будет происходить как 
из отверстия в тонкой стенке. 

Для определения вакуума в об
ласти сжатия струи составим урав
нение Бернулли для двух сечений, 
проходящих через характерные об
ласти насадка (рис. 74). Сечение 
/—/ совпадает со сжатым сечением 
струи при входе в насадок, а сече
ние II—//—с внешней кромкой на
садка при выходе из него струи. За
пишем уравнение Бернулли для 
этих сечений, центры которых сов
падают с осью струи 0—0, лежащей 
в плоскости сравнения 

Рис. 74. Схема измерения ва
куума в насадке. 

Pg 
«1^1 

2g 
z2-\-

p-i 

?g + a 2 v 2 + hr, 
где hr — потеря напора при внезапном расширении струи в сжа
том сечении насадка без учета потерь по длине насадка. В связи 
с тем, что ось струи лежит в плоскости сравнения (zi=Z2=0), так 
как жидкость вытекает в атмосферу, то р2=Рат • 

Для упрощения принимаем, что a i = a 2 = l . 
Потерю напора при внезапном расширении струи можно вы

разить по формуле Борда 

2g 

С учетом изложенного уравнение Бернулли примет вид 

Pi v\ _ Pa*_ _w|_ , (vi — "а) 2 

pg 2g pg 2g 

или 

откуда 

Pi — Рат 

pg 

Pl—P&T 

?g 

у\-у\ + (ух-у^ 

2g 

2g 

$ — vj + &l-2v1va+vl 

2g 

V% — l /^V, 
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Полученное выражение может быть преобразовано к виду 
Pi—pn _ ^ Л __ "А _ 922gh / l \ __ 

?g g \ v2 / g \ £ / 

= 2 < Р 2 А ( 1 - - Ц . (10.21) 

Учитывая, что коэффициент скорости при истечении из отвер
стия в толстой стенке ф = 0,82, а коэффициент сжатия струи при 

Р Р входе в насадок е= — = -^ = 0,64, находим 
' 2 ' О Т В 

Pl-p"- = 2-0,822/г (\ —\ = - 0.75А. 
P g \ 0,64 ) 

Следовательно, 
Pi-p« = -0Jfygh. (10.22) 

Знак минус в полученном уравнении показывает, что Pi<paT , 
т. е. во входном сечении насадка давление меньше атмосферного. 
Таким образом, вакуум при входе в насадок определяется распо
лагаемым напором над центром отверстия и плотностью жид
кости 

/?вак = р„ — Pi = 0,75p gh. (10.23) 
Следует отметить, что наименьшее значение абсолютного давле
ния в начальном сечении насадка не может быть меньше нуля. 
Поэтому максимальное значение вакуума 

/>вак=Ю,ЗЗр£ = 0,75р£/Е, т . е . А = 13,8м. 
Следовательно, создание над центром внешнего цилиндриче

ского насадка напора /г=13,8 м должно привести к образованию 
абсолютного нуля давления в начальном сечении насадка, где 
расположено сжатое сечение струи. На практике, однако, абсо
лютное давление в начальном сечении насадка не достигает 
значений, равных нулю. С увеличением вакуума в начальном се
чении насадка происходит прорыв воздуха снаружи и вакуум 
срывается. Струя отрывается от внутренних стенок насадка и вы
текает по центру, не касаясь стенок отверстия. В этом случае ха
рактер истечения жидкости уподобляется истечению из отвер
стия в тонкой стенке. 

Истечение жидкости через внутренний цилиндрический наса
док. Забор жидкости из резервуаров часто производится через 
патрубки, возвышающиеся над дном резервуаров, реакторов, 
осадочных чанов, масляных картеров (рис. 71, а). Это делается 
для предотвращения попадания различных осадков в транспор
тируемую жидкость. Внутренние цилиндрические насадки при
меняются также в насадочных ректификационных колоннах. 
Иногда применяются горизонтальные патрубки, вмонтированные 
изнутри в вертикальные стенки резервуаров (рис. 71, б). 
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Все эти патрубки называются внутренними цилиндрическими 
насадками. Такие насадки оказывают большее гидравлическое 
сопротивление, чем наружные. Установлено, что коэффициент со
противления внутреннего насадка в два раза больше коэффици
ента сопротивления внешнего, т. е. £=1 . Поэтому коэффициент 
скорости для внутреннего насадка 

< p = i / — ! — = - 1 / J - = 0,71. 
У 1-к У 2 

Так как е= 1, то ji = q> = 0,71. 
Замечено, что если толщина стенок внутреннего цилиндриче

ского насадка достаточно велика и перед пуском в работу он был 
закрыт с внешней стороны, то он работает как внешний цилин
дрический насадок и коэффициент расхода в таком случае ;J,= 
= 0,8-^0,81. 

Если же толщина стенок невелика, а длина его не превышает 
3d и к тому же до начала его работы насадок был закрыт изнут
ри, так, что сам насадок заполнен воздухом, то при пуске в ра
боту с самого начала истечение происходит как из отверстия в 
тонкой стенке. 

Жидкость вытекает по центру насадка с сильным сжатием 
струи, не касаясь его стенок. Поэтому коэффициент расхода та
кого насадка наименьший \х = 0,54-0,52. 

Истечение жидкости через конические насадки. При входе в 
конический сходящийся насадок струя жидкости имеет сжатое 
сечение, но сжатие струи относительно меньше, чем в цилиндри
ческом насадке (рис. 71, в). Коэффициент сжатия колеблется от 
8=1 при малых углах конусности (а~2—5°) до 8 = 0,857 при а = 
= 45°. Следовательно, коэффициенты скорости ф и расхода jx та
ких насадков равны между собой только при очень малых углах 
схождения а. 

В связи с меньшим сжатием струи в таком насадке сопротив
ление его невелико и коэффициент сопротивления £ = 0,064-0,08. 
Поэтому коэффициент скорости сходящегося насадка довольно-
велик и в зависимости от угла а увеличивается, достигая значе
ний ф = 0,874-0,98. 

Установлено, что с увеличением угла а расход жидкости сна
чала увеличивается, а затем при достижении некоторого опти
мального угла схождения (а о п т = 13°24') начинает уменьшаться. 
Соответственно, коэффициент расхода при оптимальном значе
нии угла а0 Пт равен ^ = 0,946, коэффициент скорости ф = 0,965, а 
коэффициент сжатия е = 0,982. Затем с увеличением а (более 
его оптимального значения) при выходе из насадка происходит 
дополнительное сжатие струи, не сопровождающееся возникнове
нием вакуума. Поэтому, несмотря на увеличение выходной ско
рости, а следовательно, и коэффициента скорости ф, расход жид
кости через насадок уменьшается. 
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Это подтверждается данными Н. Н. Павловского, приведен
ными в табл. 17. 

Таблица 17 
Зависимость коэффициентов скорости и расхода от угла конусности 

Угол конусности а 

Коэффициент 
1 5 10 13 16 20 30 45 

Коэффициент скорости ф 
» расхода ц 

0,852 
0,852 

0,920 
0,920 

0,949 
0,937 

0,961 
0,945 

0,969 
0,938 

0,971 
0,922 

0,975 
0,896 

0,983 
0,857 

Очевидно, что кинетическая энергия жидкости при выходе из 
такого насадка и ударная сила струи относительно велики. По
этому конусные сходящиеся насадки применяются в соплах гид
равлических турбин, в пожарных брандспойтах, гидромониторах, 
у выходных отверстий фонтанов и т. д. 

В тех случаях, когда необходим значительный расход жидкос
ти при малой выходной скорости, применяют конические расхо
дящиеся насадки (рис. 71, г). Вакуум в сжатом сечении такого 
насадка больше, чем в цилиндрическом вследствие значительного 
расширения струи. Угол а расхождения насадка не может быть 
большим, так как происходит отрыв струи от стенок и срыв ва
куума. Неустойчивость работы конического расходящегося на
садка в значительной степени зависит от колебания напора перед 
насадком. С увеличением напора Я срыв вакуума происходит 
раньше, чем в цилиндрическом насадке. Оптимальным углом для 
устойчивой работы насадка считается а = 5—7°. 

Вследствие значительного расширения струи гидравлическое 
сопротивление конического расходящегося насадка больше, чем 
цилиндрического и составляет £ = 3,0-ь4,0. 

Так как при малых углах а истечение жидкости из расходя
щегося насадка происходит полным сечением, то 8=1 . Следова-
тельно, по отношению к выходному сечению ц = ф = ] / =0,5~т-

—0,45. 
Увеличение расхода жидкости через такой насадок по сравне

нию с внешним цилиндрическим насадком происходит вследствие 
повышенного вакуума при входе, что ведет к интенсивному под
сасыванию жидкости в выходящую струю. 

Расширение струи при выходе из насадка влечет за собой 
значительное уменьшение выходной скорости, а следовательно, и 
уносимой жидкостью энергии. Наиболее целесообразно приме
нять такие насадки там, где нужен большой расход и меньшая 
выходная скорость, где желательно, чтобы отводимый поток имел 
минимальную удельную мощность, а также чтобы происходило 
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преобразование кинетической энергии в потенциальную энергию 
давления. 

Поэтому конические расходящиеся насадки применяются в 
струйных аппаратах, в отсасывающих трубах гидравлических 
турбин, в диффузорах выходных патрубков центробежных насо
сов и т. д. 

В тех случаях, когда необходимо получить большую скорость 
истечения жидкости при высокой устойчивости, применяют коно-
идальные насадки (рис. 71, д). Внутренняя поверхность такого 
насадка очерчена по форме вытекающей струи. Так как входная 
кромка насадка округлена, то в начальном сечении сжатие струи 
отсутствует, е = 1 . 

Поэтому гидравлическое сопротивление коноидального на
садка невелико £ = 0,044-0,09, а коэффициент расхода ц, равный 
коэффициенту скорости ф — наибольший по сравнению со всеми 
насадками ц = ф = 0,964-0,98. Вследствие повышенной скорости 
выхода из коноидального насадка жидкость, вытекающая из не
го, обладает наибольшей удельной энергией. 

Для получения высокого коэффициента расхода ц, = 0,98 не
обходимо обеспечить тщательную обработку внутренней поверх
ности коноидального насадка. Устойчивость работы таких на
садок дает возможность в некоторых случаях использовать их 
для определения расхода жидкости. 

ИСТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЯ 
ПРИ ПЕРЕМЕННОМ УРОВНЕ В РЕЗЕРВУАРЕ 

Истечение жидкости через отверстие в резервуаре при перемен
ном уровне происходит в условиях неустановившегося движения. 
При изменении уровня жидкости в резервуаре меняется скорость, 
а следовательно, и расход через отверстие. 

Поэтому для определения времени частичного или полного 
опорожнения резервуара следует иметь в виду, что обычно рас
сматриваемый расход жидкости через отверстие относится к оп
ределенному напору, который в данном случае сохраняется толь
ко в течение бесконечно малого промежутка времени. 

Для определения времени истечения жидкости через отвер
стие с изменением уровня в резервуаре от Z\ до Zz можно вос
пользоваться следующими соображениями (рис. 75). 

Пусть жидкость вытекает из резервуара, с постоянной пло
щадью сечения Fp по высоте через отверстие в его дне (или в 
боковой стенке) под начальным напором Z\ над центром отвер
стия. Необходимо определить время, за которое вытечет часть 
объема жидкости от начального уровня zx до конечного уровня z 2. 

Обозначим некоторый переменный уровень в резервуаре че
рез z, а изменение уровня при истечении за время dt через — dz. 
Знак «минус» перед dz принимается вследствие изменения 
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уровня z в сторону его уменьшения. Внешнее давление на по
верхности жидкости в резервуаре /?ь а давление в среде, в кото
рую происходит истечение, /?2-

Определим объем жидкости dV, который вытечет из отверстия 
в резервуаре за время dt. Для бесконечно малого промежутка 

времени dt можно принять средний 
расход жидкости постоянным и рав
ным Q, т. е. dV=Qdt. 

Полагая, что в произвольный мо
мент времени уровень жидкости в 
резервуаре равен z, в соответствии 
с зависимостью (10.14) найдем 

•чш Рис. 75. Истечение жидкости через отвер
стие при переменном уровне в резервуаре. 

dV=pF0 /ч z + Р\—Ръ dt. (10 .24) 

То же количество жидкости dV можно определить зависимос
тью 

dV= — Fvdz, (10.25) 
полагая, что за время dt уровень жидкости в резервуаре снизит
ся на dz. Левые части равенств (10.24) и (10.25) одинаковы, по
этому можно записать равенство 

vF0V2g[z + Pi-Pi ^ / a 

pg 
dt= — Fvdz, 

откуда 
dt = =- * + " - ^ d z . 

pg V-FvVlg 

Время истечения жидкости через отверстие при изменении 
уровня в резервуаре от Z\ до г 2 определится интегралом 

t = ">^Пг+*=ь™ 
V-FoV2g 

dz = 

2Fr 

f*^o V2g 
Zx + Pi—Pi V l t 

pg z* + Pi —Рч 
Pg 

(10 .26) 
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В выражении (10.26) величина Fp вынесена за знак интегра
ла в предположении, что сечение резервуара не меняется по его 
высоте z. 

Если допустить, что резервуар открыт и истечение происхо
дит в среду с атмосферным давлением, или в других случаях при 
Р\ = Рч, то выражение (10.26) упростится и примет вид 

t e L_ (yZx _ Yzn). (10.27) 

Время полного опорожнения резервуара при указанных выше 
условиях определится как 

t = -^S—-VW, (10.28) 
v-РъУЧ 

где Н — начальный уровень жидкости в резервуаре. 
Формула (10.28) может быть представлена в виде 

t= = - ^ — , (10.29) 
{j. F0 V2gH Qmax 

где У — начальный объем жидкости в резервуаре; 
Qmax — максимальный расход жидкости через отверстие, соот

ветствующий начальному уровню Н в резервуаре. 
Таким образом, время полного опорожнения резервуара 

вследствие постепенного снижения уровня жидкости в два раза 
больше времени, которое потребовалось бы в случае истечения 
того же количества жидкости из отверстия под постоянным мак
симальным напором Н. 

Из формулы (10.29) следует, что опорожнение резервуара 
через отверстие данного размера будет тем быстрее, чем выше 
резервуар и уровень Н жидкости в нем. 

ИСТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЕ 
ПРИ ПЕРЕМЕННОМ НАПОРЕ ИЗ РЕЗЕРВУАРА 
С ПЕРЕМЕННЫМ СЕЧЕНИЕМ ПО ВЫСОТЕ 

Рассмотрим истечение жидкости через отверстие, расположенное 
в нижней части горизонтального цилиндрического резервуара 
(рис. 76). К таким резервуарам можно отнести: железнодорож
ные цистерны, некоторые молочные автоцистерны, резервуары 
для дображивания пива (танки), винные бочки, горизонтальные 
клеровочные котлы и некоторые другие аппараты. 

Истечение из таких резервуаров происходит или под давле
нием только столба жидкости z в случае, когда резервуар открыт 
и pi=p2', или под давлением [z+ Px~Pi j в случае, когда к верх-

V Р̂  / 
ней части резервуара подводится избыточное давление воздуха 
или какого-нибудь газа, например, углекислоты. 
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В общем случае р\Фрч (р\>Р2) и истечение жидкости проис
ходит за время t от уровня Z\ до уровня г 2. 

Рассмотрим простейший случай, когда р\=ръ т. е. сосуд от
крыт и истечение происходит в атмосферу. Для этих условий по 

аналогии с уравнениями (10.24) и 
(10.25) можно записать 

[х F0 V2gzdt = — Fvdz, 
откуда находим 

_ z-^dz. (10.30) 

При интегрировании этого урав
нения площадь горизонтального се
чения резервуара Fp нельзя выно
сить за знак интеграла, как это сде
лано при интегрировании уравне
ния (10.26), так как Fp = f(z) явля
ется величиной переменной. 

Для того, чтобы проинтегриро
вать выражения (10.30), необходи
мо предварительно аналитически 
выразить Fp через г. Учитывая, что 
цилиндрический резервуар располо

жен горизонтально, находим, что при любом уровне z площадь 
F p =lx где / длина резервуара (см. рис. 76). 
Очевидно также, что(— ) 2 + (г—R) 2 = R2, откуда 

Рис. 76. Истечение жидкости 
при переменном напоре из ре
зервуара с переменным сечени
ем по высоте. 

х = 2 VR2 ~{z-Rf=2 VZ (2R 
Следовательно, 

z). 

Fp = lx = 2lVz(2R-z) 2lVz{D — z). (10.31) 
Таким образом, зависимость (10.30) с учетом значения F9 по 
формуле (10.31) можно записать 

dt = - 2 / _ [z (D - z)]li* z-ч* dz = 2l-=L (D - z)1'» dz. 

Имея в виду, что dz= —d(D—z), находим 

* = ^— Г (D-zyi'd(D-z) -
\*F0V2g J 

M —.[(D-Ztyi'-iD-zJiq. (10.32) 
^F0-/2g 

Формулой (10.32) определяется время частичного опорожнения 
резервуара со снижением уровня от Z\ до z2. Если происходит 
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полное опорожнение вначале залитого до верха резервуара, то 
Zi = D, а 22 = 0 и формула (10.32) примет вид 

t^-4- 1—_.DVD. (10.33) 

Преобразуем это выражение, умножив числитель и знамена
тель правой части равенства на — \^D , получим 

4 
тс _ тс D 2 

— ifD 16/-4 / D / D 4 ' 4 161/ 

З ^ Л , - / 2 ^ тс / -д- Зтс{А Fo >^2^D 3 T t Q m a x 

4 

где 1/ = — / —полный объем горизонтального цилиндриче
ского резервуара; 

максимальный (начальный) расход жид
кости через отверстие в нижней точке резервуара, когда распола
гаемый напор над отверстием z=D. 

Следовательно, 
*=1,7—J^_. (10.34) 

Vmax 
Из формулы (10.34) следует, что время полного опорожнения 
цилиндрического горизонтального резервуара, вследствие посте
пенного понижения уровня в 1,7 раза больше того времени, кото
рое понадобилось бы для истечения такого же количества жид
кости через то же отверстие при поддержании в резервуаре мак
симального уровня z=D. В случае создания в резервуаре избы
точного давления р\ на поверхности жидкости {p\>p<i) величина 
~ — 2 не будет равна нулю. Поэтому, чтобы учесть эффект дей-

?s 
ствия избыточного давления воздуха или газа на ускорение опо
рожнения резервуара, необходимо в правые части зависимостей 
(10.32) и (10.33) к величинам, которые выражают статический 
напор, добавить также пьезометрический напор ———. Тогда 

?g 
время истечения жидкости из резервуара от начального уровня 
Z\ до уровня z2 определится зависимостью 

t ы 

3fiF,-/2g 
D - Z 2 + " - " 

?g 

П Pi — Pi 
pg 

а время полного опорожнения резервуара — выражением 
41 _ (D + Jh=i 

3 ^ / 2 * \ ?g 

-[D-z1 + -^—n-) l> < 1 0 - 3 5 ) 
зуара 

t = Al _ (D + Pl ~* Y / a. (io.36) 
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ЗАВИСИМОСТЬ КОЭФФИЦИЕНТОВ ИСТЕЧЕНИЯ 
ИЗ ОТВЕРСТИЙ И НАСАДКОВ 
ОТ РЕЖИМА ДВИЖЕНИЯ ЖИДКОСТИ 

Все приведенные данные о коэффициентах истечения из отвер
стий и насадков относятся к условиям развитого турбулентного 
движения жидкости, когда е, ф, \i и £ перестают зависеть от вели
чины Re, т. е. когда вязкость жидкости практически не оказывает 
влияния на истечение из отверстий и насадков. 

На предприятиях пищевой промышленности часто приходится 
иметь дело с вязкими и очень вязкими жидкими продуктами про
изводства. Растительное масло, концентрированные молочные 
продукты, клерсы, сиропы, патоки и т. д. транспортируются даже 
в горячем виде в условиях ламинарного движения. Истечение 
таких жидкостей из отверстий и насадков, особенно при некото
ром снижении температуры, происходит при очень малых числах 
Re и не подчиняется закономерностям, относящимся к маловяз
ким жидкостям. 

Работы Г. М. Знаменского [10], посвященные исследованию 
истечения чистых сахарных растворов и паток через отверстия в 
тонкой и толстой стенках, показали, что при малых значениях 
Re коэффициенты сопротивления быстро возрастают, а коэффи
циенты расхода \i быстро уменьшаются. Утолщение стенки при 
течении вязкой жидкости вызывает резкое уменьшение расхода 
и увеличение сопротивления. Это изменение сказывается особен
но в случае более вязкой жидкости. 

Г. М. Знаменским предложены формулы для определения ко
эффициентов расхода и сопротивления отверстий при малых чис
лах Re. Так, для отверстий в тонкой стенке при Re<120 рекомен
дуется определять коэффициент расхода по эмпирической фор
муле 

ti = — — , (10.37) 
г 176—Re v 7 

а коэффициент сопротивления 
С = 27 ( 1 7 6 - R e ) 2 - Ю - 5 - 1 . (10.38) 

Для отверстий в толстой стенке с отношением s/d = 3 при 
Re<300 рекомендуются формулы: 

[х« 0,044Re0-5; (10.39) 

С = _ Ё 1 1 _ 1 . (10.40) 
Re 

В работах А. Д. Альтшуля [3] приводятся данные, обобщаю
щие исследования многих авторов, изучавших течение вязких 
жидкостей через отверстия. Так, для области течения, где влия
ние сил тяжести и поверхностного натяжения сказывается незна
чительно по сравнению с вязкостью жидкости, в результате обра-
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ботки данных различных авторов получены зависимости коэффи
циентов сжатия, скорости и расхода от числа Рейнольдса 

R e = VML 
для случая истечения вязкой жидкости из отверстия в тонкой 
стенке (рис. 77). Для удобства пользования полученными зависи
мостями в практических рас
четах в работе [3] рекоменду
ются приближенные формулы 
для коэффициента расхода в 
различных интервалах измене
ния чисел Re: 

t* Re 
l , 5+ l ,4Re 

при 300 > Re > 25; (10.41) 

0,27 t* = 0,592 
Re 

при 10000 > Re > 300; (10.42) 

50 Ю0 500 WOO 500010" 51040s 510sHe 

Рис. 77. Кривые зависимости от чис
ла Рейнольдса коэффициентов расхо
да ц (/), скорости ф (2) и сжатия 

е(3). 

I* = 0,592 + 5,5 
/Re" 

при Re > 10000. (10.43) 

Значительная работа по исследованию течения вязких жид
костей через насадки выполнена 3. И. Геллером и Ю. А. Скобель
цыным [3]. Исследованию подвергнуты не только обычные на
садки Z/d = 3,5-r-5, но удлиненные и укороченные. Авторы реко
мендуют для определения коэффициентов расхода через внешний 
цилиндрический насадок в интервале Re= 1-10Ч1.5-10 5 и l/d = 
= (2+-5) пользоваться формулой 

I* = ~п . (10.44) 
1,23 + 58 

Re 
Для удлиненных внешних цилиндрических насадков с острой 

входной кромкой при l/d>5 и Re>4-10 3 рекомендуется прибли
женная формула 

1̂  1,5 + 1 
(l,81gRe — 1.5)2 

— - 4 
d 

(10.45) 

Зависимость коэффициента расхода длинных внешних цилин
дрических насадков от Re и l/d может также определяться по экс
периментальным данным [3] (рис. 78), а коэффициенты расхода 
для весьма коротких внешних цилиндрических насадков (l/d = 
= 1+-2,0) в функции Re — по данным, приведенным на рис. 79. 
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Для определения коэффициентов расхода fx очень коротких 
насадков (7/<2=1-+1,5) рекомендуются [3] формулы: 

{А= ^ п ^ t t j при Re < 16; 

* 

25,2 + 64! Id 
1 

1,14 + 
72 / 

при Re = 16 — 100; 

(10.46) 

(10.47) 
R e d 

JX = 
1 
64 I 

при Re = 100 —1000. (10.48) 
O t I 

1,29 + • 
Re d 

При Re>1000 для этих насадков коэффициент расхода можно 
определять по формуле (10.44) 

и 

0,6 

0,2 

L 2. £^?ь 
г-т^Г 4 

L 

' " ^ J 
£^?ь 

' P #р*« 
/3s, ' - ' ^ -1 

^ ' _ » ' ' f '- , x3^ $ ^ ^ 
/00 /ш ЛШ? WOOOORe 

Рис. 78. Кривые зависимости от числа Рейнольдса коэффициентов 
расхода длинных внешних цилиндрических насадков при различ
ных соотношениях длины насадка к диаметру отверстия: 
J—m тонкой стенке; 2 — J_ = 5 ; 3, 4, 5, 6, 7 — для d=5,94 мм при _ =10. 

d d 
20, 30, 40 и 50 соответственно. 

0,6 

Ofi 

0,2 

•ТР 1 ^ 

2^ 
-J 

*s 
Re и Ю 100 Ю-Ю2 10-105 

Рис. 79. Кривые зависимости коэффициентов расхода коротких 
внешних цилиндрических насадков от числа Рейнольдса при от
ношениях: 
_ = 2 (кривая Л; _J_ = 1 (кривая 2); _ =1,5 (кривая 3). 
d d d 
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водосливы 
Водосливом называется гидротехническое сооружение, представ
ляющее собой поток воды, преодолевающий на своем пути пре
граду в виде порога или плотины (рис. 80). Водосливы применя
ются как приспособления, регулирующие сток жидкости, и как 
измерители расхода открытых безнапорных потоков. Существуют 

Рис. 80. Типы водосливов. 

правила изготовления расходомерных водосливов, обеспечиваю
щие достаточную для инженерных расчетов точность измерений. 
Эти правила составлены Главным Управлением гидрометеороло
гической службы СССР. 

В пищевой промышленности водосливы можно встретить как 
приспособления для организованного и регулируемого стока во
ды из технических водохранилищ (прудов), как приспособления 
для грубой оценки расхода жидких продуктов производства при 
их перетекании из одного аппарата в другой. 

По такому принципу водослива работают сливные стаканы 
брагоперегонных аппаратов, спиртоловушек непрерывного дей
ствия и др. 

Все моечные аппараты пищевой промышленности (свекло- и 
картофелемойки, бутыломоечные машины и др.) снабжены водо
сливными устройствами для регулирования уровня воды в мой
ках и удаления из них загрязнений и различных примесей с отно
сительной плотностью менее единицы. 

На практике наибольшее распространение получили следую
щие водосливы: с тонкой стенкой; незатопленные и затоплеяные 
с широким порогом, практического профиля. 

Водослив с тонкой стенкой представляет собой сооружение 
(рис. 80, а), у которого верхняя кромка порога заостренная или 
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достаточно тонкая (малая) по сравнению с высотой Н (напором 
водослива *). 

Назовем уровень воды слева перед порогом — горизонтом 
верхнего бьефа (Г. В. Б), а уровень воды после порога — гори
зонтом нижнего бьефа (Г. Н. Б). Водослив, показанный на рис. 
80, а принято называть незатопленным. 

Если горизонт нижнего бьефа оказывается выше уровня греб
ня водослива (рис. 80, б), то такой водослив называют затоплен
ным. Если ширина порога 5 водослива велика и достигает (2-^-3) 
Н, то он называется водосливом с широким порогом (рис. 80, в). 
У такого водослива наблюдается два перепада уровней — в на
чале и конце порога. 

Вследствие изменения уровней воды над самым порогом тече
ние происходит в условиях неравномерного установившегося дви
жения. Формы порогов или преград водосливов могут быть весь
ма разнообразны и с различными соотношениями размеров. Все 
типы водосливов, которые не отвечают определенным данным 
для водосливов с тонкой стенкой и с широким порогом, обычно 
называют водосливами практического профиля. Очень часто фор
ма порогов у таких водосливов имеет очертания падающей струи 
(рис. 80, г). 

Следует также добавить, что преграды водосливов чаще всего 
располагаются перпендикулярно к направлению потока. Однако, 
встречаются и косые водосливы, преграды которых расположены 
к потоку воды под некоторым углом, отличным от 90° и в плане 

имеют различную криволинейную 
форму, например, форму дуги 
окружности. 

Водосливы, особенно как изме
рительные приспособления, выпол
няются также в виде прямоуголь
ных, трапецеидальных и треуголь
ных вырезов в вертикальной стенке, 
образующей преграду. 

Каждый из многочисленных ти
пов водосливов имеет свои специ
фические особенности, которые рас
сматриваются в специальной лите
ратуре, а некоторые общие харак
теристики приводятся в гидравличе
ских справочниках. 

Рассмотрение течения жидкости 
через водослив в инженерной практике чаще всего связано с 
определением его расхода Q. Рассмотрим простейший тип водо
слива (рис. 80, а), уподобив его работу истечению жидкости че
рез большое прямоугольное отверстие в вертикальной стенке 

1 Напором водослива называют превышение уровня воды в верхнем бье
фе над гребнем. 

1 
~~1 ~~1 

ы 1 
i 
i 

=с 

ы 

=с Ч I 
' 

и 1 
1 

5S 1 
1 1 

1 
1 

1 
! (з-Фн 
Рис. 81. Схема к определению 
расхода через водослив. 
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сосуда при условии, что это отверстие имеет вертикальный раз
мер, достигающий уровня горизонта верхнего бьефа (рис. 81). 

Пользуясь обозначениями, принятыми при выводе формулы 
(10.19) находим, что элементарный расход dQ в произвольном 
сечении отверстия dF на глубине z {z\ = 0; z2=H) определится 
величиной 

dQ = [x dFV2gz=p b VTgz^dz, (10.49) 
где b — ширина прямоугольного отверстия, перпендикулярная 
плоскости чертежа. 

Полный расход Q определится при интегрировании выраже
ния (10.49) в пределах от Zi = 0 до z2 = H: 

н 

Q = pbV2g zxi* dz = — [х bV2g #' '»= mbHV2gN> (Ю.50) 
J з 
о 2 

где m = — [A — коэффициент расхода водослива. 
О 

Средняя скорость v, с которой жидкость подходит к водосли
ву, бывает достаточно большой, и напор, соответствующий кине
тической энергии v2/2g, соизмерим со статическим напором водо
слива Н. Поэтому общий напор над водосливом определяется ве
личиной/ Н-\ 1, а расход водослива с учетом скорости подхода 

жидкости к порогу выразится зависимостью 

Q = mb V4 ( я + - ^ - ) ''• (10.51) 
Коэффициент расхода водослива т определяется при помощи 

эмпирических зависимостей, которые приводятся в специальной 
литературе. Для инженерных расчетов можно рекомендовать 
формулу Базена: 

0,0027^ 
т = 0,405 + 

н 
1 + 0,55 ' Н 

Н + N 
(10.52) 

где N — высота порога водослива со стороны верхнего бьефа. 
Для прямоугольного незатопленного водослива с тонкой стен

кой обычно принимают m = 0,4-f-0,5. Для уточнения коэффициен
та расхода т водослива академик Н. Н. Павловский исследовал 
водосливы в зависимости от основных факторов, влияющих на 
расход, а именно: от напора, формы гребня и степени затопле
ния. В результате была предложена зависимость 

m = mrcHafan, (10.53) 
где тТ — приведенный коэффициент расхода, равный пг при 

сгн — коэффициент напора, учитывающий влияние изменения 
напора на расход водослива данного типа; 

Of — коэффициент формы, учитывающий влияние изменения 
формы гребня водослива на его расход; 
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оп — коэффициент затопления, учитывающий изменение рас
хода водослива от степени его затопления. 

С учетом равенства (10.50) формула (10.51) для расхода во
дослива, определяемого по методу академика Н. Н. Павловского, 
примет вид 

Q=mroHefanbV2~g\H + - ^ - j . (10.54) 

Обычно коэффициенты m r , он, ау, ап в зависимости от напора 
И, высоты затопления К ширины водослива s определяются по 
табл. 18 и 19. 
Таблица 18 

Данные для определения коэффициента расхода водослива некоторых 
практических профилей 

Незатопленный водослив Затопленный водослив 
Коэффи

циент Прямоугольный 
Прямоугольный 
с закруглением 
входного ребра 

Прямоугольный 
Прямоугольный 
с закруглением 
входного ребра 

тт 

Of 

0,42 

1 
Н 

0,7+0,185у 
1 

0,42 

1 + Н 
Я 

0,7+0,185— 
1 

0,42 

1 
Н 

0,7+0,185— 

0,42 

Н 
0,7+0,185у 

См. примечание 

П р и м е ч а н и е . Для затопленных водосливов о* - ' Ш , где h — уровень воды 

над гребнем в нижнем бьефе водослива (высота затопления). Так, например, при 
— =0 а = 1 ; при— =0,45 а„ =0,951; при— =0,6 а_ =0,92 
Я п Н п Н п 

Таблица 19 

Данные для определения коэффициента расхода некоторых водосливов 
с широким порогом 

Незатопленный водослив Затопленный водослив 
Коэффи

циент Порог без закруг
ления входного 

ребра 
Порог с закруглением 

входного ребра 
Порог без закруг

ления входного 
ребра 

Порог с закруглением 
входного ребра 

«л 

0,32 
1 
1 
1 

0,32 
1,09 
1 
1 

0,32 
1 
1 

0,32 
1,09 
1 

GM. примечание 

П р и м е ч а н и е . Для затопленных водосливов О --1® , где h — уровень воды 

Я 
h h 

над широким порогом. Так, при— =0,7 <*„ =*1; при— =0,8 °„ =0,929; при — =0,9 
Я п Я п 

«„ =0,739; при— =0,98 *„ =0,36, п н п 
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Г л а в а о д и н н а д ц а т а я 

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ 
В ОТКРЫТЫХ КАНАЛАХ И РУСЛАХ 

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ В ОТКРЫТЫХ КАНАЛАХ 
ПРИ УСТАНОВИВШЕМСЯ ДВИЖЕНИИ 

Течение жидкости в открытых каналах, желобах, лотках и неза-
топленных трубах может происходить в условиях неустановивше
гося и установившегося движения. Однако, для решения ряда 
практических задач оказывается достаточным рассмотрение рав
номерного движения жидкости, т. е. такого установившегося дви
жения, при котором скорость частиц жидкости вдоль потока оста
ется постоянной, а потому средняя скорость в любом сечении по
тока не изменяется (v = const). Обычно при рассмотрении зако
номерностей турбулентного течения жидкости в открытых кана
лах поле истинных скоростей заменяется полем осредненных 
скоростей. 

Общие закономерности течения в открытых каналах рассмот
рим, начиная с равномерного безнапорного движения. 

В открытом канале (рис. 82) выделим участок АВ и рассмот
рим закономерности течения для цилиндрического элемента I— 
2 длиной I. 

Заметим, что рассматриваемые здесь положения не отлича
ются от тех, которые были бы присущи элементу 1—2 в случае 
его расположения вдоль потока напорного трубопровода. 

Из условий равномерного движения полагаем, что живое сече
ние F рассматриваемого элемента /—2 может быть выбрано про
извольной формы, ко его пло
щадь должна оставаться оди
наковой по всей длине /. 

Полагая, что поток прямо
линейный, считаем, что потери 
энергии на преодоление мест
ных сопротивлений отсутству
ют и гидравлические сопротив
ления определяются сопротив
лением трения hi, равномерно 
распределенным вдоль потока 
по длине /. 

Поскольку при равномер
ном движении ускорение ча
стиц жидкости отсутствует, то 
отсутствует и сила инерции. Поэтому применение принципа Да-
ламбера к движущемуся в потоке элементу /—2 сводится к со
ставлению уравнения равновесия всех сил, действующих на рас
сматриваемый элемент в проекции на направление движения. 

Рис. 82. Течение жидкости в откры
тых каналах. 
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В процессе движения к элементу 1—2 приложены следующие 
силы. 

С и л ы г и д р о д и н а м и ч е с к о г о д а в л е н и я Ру и Р2г 

действующие соответственно на торцевые поверхности 1 и 2 дви
жущегося элемента. Эти силы направлены вдоль оси элемента, 
причем, сила Pi отрицательна, так как направлена против дви
жения. 

Гидродинамическое давление в сечении / обозначим через р\у 

а в сечении / / через р2. Вследствие равномерного характера дви
жения рассматриваемого элемента можно принять гидростатиче
ский закон распределения давления в сечениях / и / / : 

С и л а т я ж е с т и G = pgFl в проекции на направление дви
жения определится величиной G sin <p, где <р — угол наклона оси 
движения к горизонту. Учитывая, что sin <p= {z\—z2)IU проекцию 
силы тяжести на направление движения можно представить в 
виде 

G sin ср = р gFl г'~22 = р gF (z, — z2). 
i 

С и л ы У действуют на боковые поверхности движущегося Б 
реальной жидкости элемента 1—2 и направлены произвольно к 
его поверхности. Раскладывая эти силы по нормальным и каса
тельным направлениям к движению, можно утверждать, что 
нормальные составляющие их будут взаимно уравновешиваться. 
Касательные составляющие представляют собой те силы (дей
ствующие на поверхности элемента 1—2), которые приложены со 
стороны окружающего объема жидкости, не принимающего уча
стия в движении элемента 1—2. Указанные силы как бы тормо
зят его движение. Следовательно, это и есть касательные силы 
гидравлического сопротивления трения, которые действуют на 
наружные поверхности движущегося элемента /—2 вдоль пото
ка и имеют отрицательный знак. 

Если обозначить среднее напряжение этих касательных сил 
гидравлического сопротивления на поверхности элемента У—2 
через to, то численные значения этих сил можно определить зави
симостью 

Г = - т 0 Х / , 
где % — смоченный периметр живого сечения элемента 1—2. 

Таким образом, уравнение равновесия всех сил, действующих 
на элемент /—2 в проекции на направление движения, можно 
представить в виде 
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Разделив все члены этого уравнения на pgF, получим 

-*---*- + * - * = 
?g pg ?g 

I 

или 
I 

*I + Pt z* + Pa 
?g 

J, 
R 

— . (11.2) 
?gj \ ?g 

Левая часть уравнения (11.2) представляет собой пьезомет
рический уклон: 

?g 
z2 + Pi 

?g 
который при равномерном движении равен гидравлическому ук
лону, т. е. ia = i. Следовательно, при равномерном движении жид
кости справедлива зависимость: 

?g R 
i = 

или 

Рс? 
= Ri. 

BOOKS.PROEKTANT.ORG 

БИБЛИОТЕКА ЭЛЕКТРОННЫХ 
КОПИЙ КНИГ 

для проектировщиков 
и технических специалистов 

(11.3) 

(И.4) 

Уравнение (11.4) в гидравлике называют основным уравнени
ем равномерного движения. 

Сравнив уравнения (11.3) и (11.4) с полученными ранее для 
напорных трубопроводов формулами (4.28) и (4.29) находим, 
что основные уравнения равномерного напорного и безнапорного 
движения одинаковы. 

ЗАКОНОМЕРНОСТИ ТУРБУЛЕНТНОГО РАВНОМЕРНОГО 
ДВИЖЕНИЯ В ОТКРЫТЫХ КАНАЛАХ 

Равномерное турбулентное течение вдоль открытого прямолиней
ного канала возможно при соблюдении определенных условий. 

Скорость частиц вдоль потока не должна меняться. Следова
тельно, средняя скорость в любом живом сечении должна быть 
одинакова. Это, в свою очередь, влечет за собой в непрерывном 
потоке одинаковость его формы и размеров живых сечений, а так
же постоянство положительного (£i>z 2) гидравлического уклона 
/ = const. Шероховатость стенок вдоль потока должна быть оди
наковой по всему руслу. 

Как известно, при развитом турбулентном движении в зоне 
квадратичных сопротивлений закономерность течения описыва
ется зависимостью v^cJ/^RL Скоростной коэффициент с определя
ется по степенной формуле с=—Ry. На основании многочислен-
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ных исследований академик Н. Н. Павловский [23] утверждает, 
что ранее выведенные зависимости (8.10) и (8.11), а также фор
мула (8.12) для определения показателя у являются зависимо
стями общего назначения, т. е. применимыми как для напорных 
трубопроводов, так и для открытых русел. 

Из формулы (8.10) находим, что 

с2 

Подставив значение Ri из этой зависимости в формулу (11.4), 
получим 

V или т0 = Р £-— . (Ц.5) 

Известно, что ht =it, поэтому, пользуясь формулой (11.3), 
можно записать 

Ai = ^ - - f , (И.6) 
pg Я 

а 

т, = £*р = р*да. (П.7) 

При расчете промышленных каналов и заводских желобов 
часто основной задачей является определение средней скорости 
течения и расхода жидкости. 

Использование для этого зависимостей v = cy/rRi и Q = 
= Fcy Ri свидетельствует о значении гидравлического радиуса 
R как характеристики формы сечения потока в случае необходи
мости изменения скорости течения или пропускной способности 
имеющегося канала или желоба. 

Действительно, из приведенных соотношений видно, что при 
одном и том же живом сечении F канала расход Q будет, при 
прочих равных условиях, тем больше, чем больше гидравличе-

Р 
ский радиус, равный R=—. Очевидно, что при определенном жи-
вом сечении потока F гидравлический радиус будет тем больше, 
чем меньше окажется смоченный периметр %. 

Известно, что из простейших геометрических фигур наимень
шим смоченным периметром обладает круг 

р _ *d2 1 _ ±_ 
4 л d 4 

Поэтому промышленные каналы, желоба и лотки сооружают 
такой формы, чтобы смоченный периметр в живом сечении пред
ставлял собой контур геометрической фигуры, вписанной в ок
ружность или описанной вокруг нее (рис. 83). 
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Рис. 83. Трапецеидальная (а), полу
круглая (б) и прямоугольная (в) 

формы сечения каналов и желобов. 

В заводской практике чаще всего сооружают трапецеидаль
ные (рис. 83, а), полукруглые (рис. 83, б) или прямоугольные 
(рис. 83, в) каналы и желоба. Наиболее выгодной является по
лукруглая форма желобов (рис. 83, б). При изготовлении жело
бов из листовой стали их такими и делают. При использовании 
других материалов их выполняют, главным образом, прямоуголь
ными (рис. 83, в), а иногда, 
в более крупных сооружени
ях,— трапецеидальными. 

Независимо от формы жи
вого сечения канала для уве
личения его пропускной спо
собности соотношение разме
ров сечения должно быть та
ким, чтобы гидравлический 
радиус R живого сечения был 
максимальным. Это значит, 
что при данном сечении F смоченный периметр % должен быть 
минимальным. 

Аналитическое решение такой задачи заключается в том, что
бы выразить смоченный периметр сечения % в функции какой-ли
бо переменной величины, являющейся в то же время одной из 
основных геометрических характеристик потока, например, глу
бины потока h. Затем найти производную — и приравнять нулю; 

dh 
из полученного уравнения определим минимальное (экстремаль
ное) значение смоченного периметра % для данной формы живого 
сечения потока. Следуя этой методике, найдем минимальное зна
чение х для прямоугольного сечения канала. 

В случае прямоугольного сечения F = bh, a %=b + 2h. Выра
зив ширину канала b через глубину h и площадь живого сечения 

F F F, получим Ь = — . Тогда смоченный периметр % = —h-2/i. Взяв 
h h 

dl производную и приравняв ее нулю, получим 
dh 

d'L 
dh ft2 

-f 2 = 0, 

откуда 
bh 
Л 2 

+ 2 = 0 и b = 2h. (11.8) 

Следовательно, наиболее выгодным соотношением размеров 
канала прямоугольного сечения будет такое, при котором шири
на канала b в два раза больше глубины наполнения h. Ана
логично можно показать, что наиболее выгодным живым сече
нием трапецеидального канала будет такое сечение, гидравли-
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ческий радиус которого равен половине глубины наполнения ка

нала I R = — 
Значение скоростного коэффициента С определяется по таб

лице, составленной по формуле Н. Н. Павловского С= — R? в 

п 
функции коэффициента шероховатости п и гидравлического ра
диуса R (табл. 20). 
Таблица 20 
Зависимость скоростного коэффициента С от гидравлического радиуса R 
и шероховатости стенки желоба п 

п 

R 

п 

R 
0,011 0,013 0,017 0,020 0,025 

R 
0,011 0,013 0,017 0,020 0,025 

0,10 67,2 54,3 38,1 30,6 22,4 0,45 82,0 68,4 50,9 42,5 33,1 
0,12 68,8 55,8 39,5 32,6 23.5 0,50 83.1 69,5 51,9 43.5 34,0 
0,14 70,3 57,2 40,7 33,0 24.5 0,55 84,1 70,4 52,8 44.4 34,8 
0,16 71,5 58,4 41,8 34,0 25,4 0,60 85,3 71,4 53,7 45,2 35,5 
0,18 72,6 59,5 42,7 34,8 26.2 0.65 86,0 72.2 54.5 45,9 36,2 
0,20 73,7 60.4 43,6 35,7 26.9 0,70 86,8 73,0 55,2 46.6 36,9 
0,26 76,3 62.9 45,9 37,8 28,8 0,80 88,3 74.5 56,5 47.9 38,0 
0,30 77,7 64,3 47,2 39,0 29,9 0,90 89,4 75,5 57,5 48,8 38,9 
0,35 79,3 65,8 48,6 40,3 31,1 1,00 90,9 76,9 58,8 50.0 40.0 
0,40 80,7 67,1 49.8 41,5 32,2 1,20 93,1 79.0 60,7 51,8 41,6 

Как известно, коэффициент шероховатости п (или абсолютная 
шероховатость А) определяется качеством обработки поверх
ности, свойствами материалов и особенностью конструкции: 

Характер поверхности п А, мм 
Исключительно гладкая, покрытая эмалью или 
глазурью 0,009 0,008 
Тщательно пригнанные доски, хорошо отстроган
ные. Лучшая штукатурка 0,010 0,034 
Лучшая штукатурка (1/3 песка). Чистые гончар
ные, чугунные и железные трубы, хорошо уло
женные и соединенные. Хорошо отстроганные 
доски 0,011 0,113 
Нестроганные доски, хорошо пригнанные. Водо
проводные трубы в нормальных условиях; весьма 
чистые водосточные трубы; хорошая бетонировка 0,012 0,295 
Тесовая кладка в лучших условиях, хорошая 
кирпичная кладка. Несколько загрязненные водо
проводные трубы 0,013 0,693 
Загрязненные трубы (водопроводные и водосточ
ные); бетонировка каналов в средних условиях 0,014 1,42 
Средняя кирпичная кладка, облицовка из тесово
го камня в средних условиях. Значительно за
грязненные водостоки 0,015 2,57 
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Хорошая бутовая кладка; старая кирпичная 
кладка; сравнительно грубая бетонировка. Ис
ключительно гладкая, хорошо разработанная 
скала 
Каналы, покрытые толстым устойчивым илис
тым слоем; каналы в плотном лессе и в плотном 
мелком гравии, затянутые сплошной илистой 
пленкой 
Средняя (вполне удовлетворительная) бутовая 
кладка; булыжная мостовая. Каналы весьма чис
то высеченные в скале 

РАВНОМЕРНОЕ ЛАМИНАРНОЕ ДВИЖЕНИЕ 
В ОТКРЫТЫХ РУСЛАХ 

Рассмотренные закономерности течения жидкости в открытых 
каналах и их применение в инженерной практике относятся к 
турбулентному движению. В частности, метод Н. Н. Павловского 
применим в случаях турбулентного движения в области квадра
тичных сопротивлений. 

В пищевых отраслях промышленности (сахарной, спиртовой, 
пивоваренной, мясной, молочной и др.) очень часто наблюдается 
ламинарное течение вязких и очень вязких жидкостей в откры
тых лотках, желобах и т. д. В связи с этим метод Шези — Пав
ловского для определения основных характеристик таких пото
ков неприменим. Из зависимостей 

/? = -£-• v = CVWi; C = — #У; Q = FCVW, 
X п 

для определения средней скорости и расхода потока видно, что 
исходным и основным положением гидравлики в этом методе 
расчета является наиболее полный учет сопротивлений по пери
метру стенок, ограничивающих поток. Сопротивление внутренне
го трения между частицами жидкости, т. е. вязкое трение, имеет 
здесь второстепенное значение. Для зоны квадратичных сопро
тивлений турбулентного потока это вполне логично. В этой зоне 
энергия потока не зависит от Re, а зависит только от шерохова-

д 
тости — стенок. 

г 
При ламинарном течении вязкой и очень вязкой жидкости в 

открытом русле пренебрегать вязким (внутренним) трением 
нельзя. Наоборот, в данном случае следует полагать, что основ
ным фактором сопротивления движению являются силы внутрен
него трения — силы вязкости. Следовательно, распределение ско
рости по поперечному сечению потока, скорость и расход будут 
подчиняться условиям вязкого течения.жидкости. 

Однако аналитические зависимости, выведенные для лами
нарного потока в круглой трубе, не могут быть применимы на 
открытый поток произвольной формы сечения введением соответ
ствующего гидравлического радиуса вместо диаметра или радиу-

0,017 

0,018 

0,020 

7,09 

11,08 

22,42 
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са трубы. Это ясно из сказанного о характере закономерностей 
при течении вязких жидкостей в открытых каналах. 

Применение гидравлического радиуса R имеет смысл только 
при условии, когда основным фактором процесса является внеш
нее трение частиц жидкости о стенки, ограничивающие поток по 

периметру, который им смачива
ется. 

Решение рассматриваемой за
дачи в общей форме с учетом сил 
внутреннего трения между части
цами (и слоями) жидкости, а 
также сил трения частиц жид
кости о стенки, ограничивающие 
поток произвольной формы, пред
ставляет значительные математи
ческие трудности из-за сложности 
взаимодействия различных фак

торов процесса. Поэтому далее рассматриваются закономерности 
только для некоторых случаев равномерного движения в откры
том канале без учета трения о боковые стенки, ограничивающие 
поток. Естественно, такой подход может быть оправдан лишь 
в предположении достаточно большой ширины потока по срав
нению с его глубиной. 

Рассмотрим наиболее часто встречающиеся в производствен
ной практике случаи безнапорного равномерного течения вязкой 
жидкости [19], применив для вывода основных закономерностей 
уравнение приращения количества движения; 

Рис. 84. Ламинарное течение 
жидкости в открытом канале пря 
моугольного сечения. 

т v. 
i 

Напомним, что в равномерном потоке изменение количества 
движения в единицу времени mv-i—mvi=0. Следовательно, ана
литическое выражение закона количества движения для единицы 
времени сводится, в таком случае, к равенству нулю суммы про
екций всех действующих сил на направление движения. 

Рассмотрим закономерности ламинарного течения в открытых 
руслах для двух случаев. 

Первый случай. Жидкость движется в открытом канале пря
моугольного сечения, плоское дно которого наклонено к гори
зонту под углом ф (рис. 84). Выделим для рассмотрения элемент 
АВ движущейся жидкости, длина которого /, ширина (перпенди
кулярно плоскости чертежа) Ь. На этот элемент действует сила 
тяжести G, составляющая которой вдоль оси потока Gs — G sin ф. 

Противоположно направлению потока действуют силы тре
ния, равнодействующая которых 

T = *F, 
dU где t=f i напряжение сил трения в потоке, причем при-
dh 
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dU л нимается, что в слоях потока градиент скорости — >0 , так как 
dh 

у дна скорость v = 0. 
Полагаем, что во всех продольных сечениях потока закон рас

пределения скоростей одинаков. Кроме того, пренебрегаем сила
ми трения на поверхности. 

Для произвольного верхнего слоя потока толщиной Н—h, на
ходящегося на расстоянии h от дна рассматриваемого элемента 
АВ, может быть записано равенство 

Gsincp — Г = 0, (11.9) 

где G sin ср = (Н — h)bl$gi, так как sin ср = — =• i; 

dh 

Поэтому 

(H — h)blpgi—r—bl = 0. (11.10) 
dh 

Сократив выражение (11.10) на Ы, получим 

( Я — Л ) р ^ = 1 * 4 - , 
dh 

откуда 

dU^^-{H — h)dh. ( П . И ) 
ч 

Для определения скорости жидкости в произвольном про
дольном сечении потока на расстоянии h от дна проинтегрируем 
выражение (11.11) в пределах от U\ = 0 до Uz = U и соответствен
но от hi = 0 до h2 = h: 

л 
[/ = -£- [{Н—к)с1к = -^(нк~—\ = - ^ ( 2 Я / г - / г 2 ) . 

(11.12) 
Это и есть параболический закон распределения скоростей по 

продольному сечению потока (рис. 84). Скорость U достигает 
максимума на поверхности потока при h = H 

Umn=-£-H2' (П.13) 

Из полученной формулы видно, что скорость жидкости в по
верхностном слое ламинарного равномерного потока пропорцио
нальна квадрату толщины слоя. 
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Расход Q жидкости такого потока шириной b может быть оп
ределен, исходя из следующего равенства 

dQr=UdF=-^-(2Hh~ h2)bdh. (11.14) 

Проинтегрировав это выражение от Qi = 0 до Q2 = Q, т. е. от 
h = 0 до Нч — Н, получим 

откуда легко найти среднюю скорость в виде 
v=Q- = -^ = ±-iLH*. (11.16) 

F ЬИ 3 v V ' 
Сравнивая выражения (11.13) для максимальной скорости 

потока и (11.16) для средней скорости, находим, что 
V = \Vnn. (11.17) 

Второй случай. Рассмотрим равномерное ламинарное движе
ние жидкости по вертикальным поверхностям нагревательных 
или охладительных аппаратов. Это частный случай движения 
жидкости по наклонному каналу с углом наклона ф = 90°, т. е. 
i" = sin <p= 1. 

В соответствии с формулой (11.12) скорость жидкости в про
извольной точке 

U = -^(2Hh-h*). (11.18) 

Максимальная скорость в соответствии с формулой (11.13) 

£Лпах = ^ - , (И.19) 

а средняя скорость в соответствии с формулой (11.16) 
„ = _ L J ^ i . (П.20) 

3 V 

Расход потока на ширине Ь в соответствии с формулой (11.15) 
Q = — - ^ - Я 3 . (11.21) 

3 v 
Расход, приходящийся на 1 м ширины потока, 

д = Л Х . Я з . (11.22) 
3 V 

Как известно, по Пуазейлю при ламинарном равномерном 
движении в круглой трубе расход Q=~z—-т% и, следовательно, 
для заполненного открытого полукруглого канала расход может 
быть определен зависимостью 

Q = ZML r 4. (U.23) 
V 1б|х ° ' 
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И. А. Чарный приводит данные с расходе очень вязкой жид
кости через канал прямоугольного сечения шириной Ь и глуби
ной Я. Решение дается на основании сложного математического 
анализа в общей форме. Приводим соответствующую зависи
мость для расчета без ее вывода 

Q = 0,286-^- • Ь Щ г . (11.24) 

Для наивыгоднейшего трапецеидального сечения канала, 
представляющего собой половину правильного шестиугольника 
со стороной Ъ, выведена зависимость 

Q = 0,066 -^-ЬК (11.25) 
V 

Приведем некоторые примеры использования приведенных 
формул. 

Пример 1. Определить пропускную способность (расход) прямоугольного 
желоба, а также среднюю скорость кормовой патоки в нем, если: плотность 
патоки р=1445 кг/м3; температура патоки £=50° С; ширина желоба 6 = 0,2 м; 
полезная высота #=0 ,1 м; уклон желоба по существующим нормативам i = 

= 0,03; абсолютная вязкость кормовой патоки при 50° С ц=25,9 Шкинема-

см а м 2 

т)-тическая вязкость v=17,9 =0,00179 
с 

Р е ш е н и е . По формуле (11.15) определяем расход кормовой патоки 
через указанный желоб: 

1 bgi 1 0,2-9,81 -0,03 , м3 м 3 

О = — . —— Я 3 = — • — ; • -0,1 3 = 0,011 
v 3 ч 3 0,00179 е е 

Средняя скорость 

v в А = JL = ° ' 0 1 1 JL = 0 5 5 Л. 
F ЪН 0,2-0,1 с с 

Пример 2. Определить толщину # слоя пивного сусла на поверхности вер
тикального оросительного холодильника при максимальном, в соответствии 
с нормативами, количестве сусла, стекающего на 1 м длины холодильника Q = 
=0,0005 м3/с. 

Р е ш е н и е . Кинематическую вязкость сусла примем равной 
v = 0,000003 м3/с. 

В соответствии с формулой (11.22) на 1 м ширины вертикальной стенки 
расход жидкости составит 

откуда 
з Я = 

, V 3Qv 3 /3-0,0005-0,000003 л ^ 
1/ -^—= 1 / = 0,0017 м. 
V ё У 9,81 

Таким образом, толщина слоя сусла на поверхности холодильника составляет 
#=1 ,7 мм. 
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Г л а в а д в е н а д ц а т а я 

ВЗАИМОДЕЙСТВИЕ ПОТОКА И ТВЕРДОГО ТЕЛА 

РЕАКТИВНОЕ ДЕЙСТВИЕ СТРУИ 

В трубопроводах, технологических аппаратах и гидравличе
ских машинах часто наблюдается силовое взаимодействие пото
ков жидкости с твердыми телами и стенками, ограничивающими 
поток. 

Рассмотрим простейший случай взаимодействия вытекающей 
струи воды и резервуара (рис. 85, а). Пусть сосуд открыт, исте
чение жидкости происходит в атмосферу. Если уровень воды в 
резервуаре поддерживать на высоте Н над центром отверстия, то 
эпюра избыточного давления на боковую стенку АВ изобразится 
наклонной прямой BE. Как известно, угол наклона ABE эпюры 
гидростатического давления для воды равен 45°, следовательно, 
треугольник ABE является равнобедренным. 

Если бы в стенке CD не было отверстия, то эпюра избыточно
го давления на эту стенку изобразилась бы наклонной прямой 
СЕ. При этом силы, действующие на стенки АВ и CD, находи
лись бы в равновесии. Но так как в стенке CD имеется отверстие 
fk с площадью сечения fo, через которое вытекает вода, то эпю
ра давления в месте, расположенном против открытого отвер
стия, изменится и примет вид кривой cmfknE. Равновесие сил, 
действующих на стенки, нарушится и равнодействующая их R 
будет направлена в сторону стенки АВ противоположно направ
лению вытекающей струи. 

Рис. 85. Реактивное действие струи при истечении из открытого резервуара 
(а) и при избыточном давлении (б). 

Следовательно, струя, вытекающая из резервуара, произво
дит на него динамическое воздействие в виде силы R — так на
зываемой реакции струи. Если поставить сосуд на колеса, то он 
двинется противоположно направлению струи. Численное значе
ние этой силы можно определить, применив закон изменения ко
личества движения mU2—mUi = Yt, где Yt — импульс всех сил, 
приложенных к рассматриваемой системе. 
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Так как приращение количества движения рассматривается 
для единицы времени и начальная скорость в данном случае 
Ui = 0, а конечная скорость при выходе принимается равной 
средней скорости U2 = vQ, то уравнение изменения количества 
движения примет вид 

m0vQ = — R, (12.1) 
где знак «минус» перед силой реакции обозначает, что направ
ление ее противоположно движению воды из отверстия; 

т 0 — масса воды, выходящей из отверстия в единицу времени. 
Масса воды или другой жидкости, вытекающей в единицу 

времени через отверстие, может быть выражена так 
Щ = Ро Л/^о-

Из формулы (12.1) абсолютное значение силы реакции струи 
может быть определено выражением 

R = pvQF0-vQ = ?vlFQ. (12.2) 
Следовательно, реакция струи, вытекающей из отверстия, в два 
раза больше силы динамического давления, создаваемого стру
ей на площадь отверстия F0. Полученное выражение можно 
представить в виде 

R = 29gF0-£- = 29gF0H. (12.3) 

Таким образом, сила реакции струи, вытекающей через отвер
стие с площадью сечения FQ, в два раза больше силы избыточ
ного статического давления, создаваемого столбом жидкости 
высотой Н над центром отверстия или соответствующего ему 
внешнего давления. 

Если рассматриваемый резервуар закрыть сверху и создать 
над поверхностью жидкости избыточное давление ро (рис. 85, б), 
то скорость истечения vQ из отверстия увеличится и будет опре
деляться в соответствии с формулой (10.6) величиной 

*о = ? ] / 2£ (И + l!jf*L) • (12.4) 

Соответственно увеличению внешнего давления ро в резер
вуаре будет увеличиваться и реакция R вытекающей струи. 

Сила реакции струи жидкости используется в гидравлических 
двигателях. Работа паровых и газовых (реактивных) турбин 
основана на использовании реакции струи вытекающего пара 
или газа. 

Естественно, применение высокого давления для выброса 
газов в камерах реактивных двигателей дает возможность пре
небрегать геометрической высотой Н столба жидкости или газа 
в камере и скорость истечения v0 в этих случаях может быть 
найдена из выражения 

*o = ? l / 2g*^^- , (12.5) 
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а реакция струи R соответственно определится при ф=1 вели
чиной 

R-IF^p.-p^). (12.6) 

АКТИВНОЕ ДЕЙСТВИЕ СТРУИ 

Рассмотрим случай натекания струи на неподвижную плоскую 
вертикальную преграду (рис. 86, а). Струя жидкости выбрасы
вается из сопла в сечении 00 и, будучи направлена вдоль гори
зонтальной оси Ох сопла, встречает на пути неподвижную пре
граду АВ. Вследствие натекания струи на преграду, последняя 
испытывает динамическое действие струи и стремится как бы 
сдвинуться вдоль потока под действием силы У. Так как прегра
да АВ перпендикулярна направлению Ох струи, то, очевидно, 
после удара произойдет симметричное разделение потока. Урав
нение изменения количества движения для единицы времени для 
данного случая можно записать в таком виде: 

^о^о — — Ux cos 04 -£ / 2 cos a 2 = Y\, (12.7) 
m Q 

где т\ = т2= — вследствие симметричности разделения потока. 
Так как ai = a2 = 90°, то уравнение (12.7) примет вид 

/ в д , = Г. (12.8) 
Допустим, что площадь живого сечения струи между соплом 

(сечение 00) и преградой АВ не меняется и равна площади сече
ния отверстия ^о- Тогда масса жидкости, вытекающей из сопла 

Рис. 86. Активное действие струи на неподвижные плоскую (а) и полусфе
рическую (б) поверхности. 

в единицу времени, будет то = ри0/го, и сила динамического давле
ния натекающей струи на преграду АВ определится величиной 

Г = Р Ы = 2 Р ^ 0 ^ - < 1 2 - 9 > 
или 

V = 2PgHF0, (12.10) 
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где Н — статическое давление жидкости перед соплом, необхо
димое для создания скорости vQ струи при выходе из сопла. 

Если бы плоскую преграду АВ приблизить к соплу, как бы 
прикрыв его, то плоскость АВ в месте соприкосновения с выход
ным сечением сопла испытывала бы силу давления P = pgFoH. 

Следовательно, динамическое усилие струи, натекающей на 
плоскую преграду, поставленную перпендикулярно направлению 
течения, в два раза больше статического давления, действую
щего на плоскую стенку, если бы она закрывала собою отвер
стие сопла. 

Можно показать, что придав соответствующую форму прегра
де, на которую натекает струя, возможно увеличить ее динами
ческое воздействие на преграду. Так например, натекание струи 
на неподвижную преграду, имеющую форму полусферы (рис. 86, 
б), приводит к увеличению динамического воздействия. Действи
тельно, пусть струя вытекает из сопла в сечении 00 и направля
ется в центральную точку А на внутренней поверхности полу
сферы. Вокруг точки А образуется водоворотная область, а 
затем жидкость обтекает внутреннюю поверхность полусферы и 
растекается, как бы разделившись на потоки с живыми сечения
ми /—/ и 2—2. Вследствие того, что струя направлена в центр 
полусферы полагаем, что поток разделяется симметрично. 

Геометрическая форма полусферической преграды обуслов
ливает поворот потока на угол а=180°. Так как cos 180°= — 1 , 
уравнение (12.7) изменения количества движения для данного 
случая примет вид 

Щ*>0 + - у - + - ^ - V. 

С достаточным основанием можно полагать (пренебрегая по
терями), что вследствие симметричного разделения потока, вы
шедшего из сопла, количество движения в единицу времени его 
частей, прошедших через сечение /—/ и 2—2, будет одинаковым, 
т. е. —y—L- = —~J~ и, следовательно, —SL-L- -\ —- = т(У. 

2 2 2 2 
Предположим, что mU = m0Vo, тогда: 

V = 2m0v0. (12.11) 
Поэтому можно записать 

Y = 2mQv0 = 2PFQvl = 4?gF0^ • (12.12) 

Из сравнения выражений (12.9) и (12.12) следует, что сила ди
намического давления на неподвижную преграду полусфериче
ской формы в два раза больше аналогичного динамического уси
лия, действующего такой же струей жидкости на плоскую 
неподвижную преграду. 
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ДИНАМИЧЕСКОЕ ДЕЙСТВИЕ СТРУИ 
НА ПОДВИЖНЫЕ ПРЕГРАДЫ 

Под действием динамического давления струи на неподвижные 
преграды сила динамического давления не выполняет полезной 
работы. Для использования энергии струи необходимо, чтобы 
преграда, на которую действует сила набегающей струи, пере
мещалась, совершая полезную работу. 

В инженерной практике, а особенно часто в практике ра
боты гидравлических машин, приходится сталкиваться с актив
ным и реактивным действием струй на подвижные преграды (ло
пасти). 

Для того, чтобы наиболее полно использовать энергию струи, 
необходимо, чтобы набегающая струя все время действовала на 
подвижную преграду. Практически осуществить такой процесс 
удается с помощью системы преград (лопастей), попеременно 
попадающих в процессе движения под действие набегающей 
струи. Такая система пластинок может представлять собой ра
диальные лопасти рабочего колеса гидравлической машины. 

Рассмотрим простейший случай действия на движущуюся 
плоскую преграду АВ выходящей из сопла со скоростью v0 струи 
(рис. 87, а). Плоскость АВ, перпендикулярная направлению 
струи, перемещается со скоростью U, совпадающей в данный мо
мент по направлению со скоростью v0 струи. В этом случае 
истинная скорость, с которой струя действует на пластину АВ, 
является относительной скоростью: 

W = vQ— U. (12.13) 

Рис. 87. Динамическое действие струи на подвижные плоскую (а) 
и полусферическую (б) преграды. 

Полагая, что струя непрерывно действует на одну из попе
ременно попадающих под нее пластин (рис. 87, а), можно опре
делить количество движения всей массы жидкости, набегающей 
на лопасти, за определенный промежуток времени. 

Массу жидкости, набегающую на лопасти в единицу време
ни, можно выразить через равную ей величину массового расхо-
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да из сопла m = pFQVQ. Поэтому соответствующее количество дви
жения жидкости на лопасти может быть определено величиной 

mW=P / > 0 К - 1 / ) = 9Q К - U). (12.14) 
Как следует из формулы (12.8), сила динамического давле

ния струи на неподвижную аналогично расположенную пластин
ку определяется количеством движения массы струи в единицу 
времени У = т0Уо- Очевидно, что в случае подвижной пластины, 
вместо скорости vQ следует брать истинную скорость набегания 
струи на пластинку, т. е. относительную скорость W. Таким обра
зом, находим 

V = mW = PFQvQ(v0-U) = ?Q(v0- U). (12.15) 
Мощность, создаваемая струей при набегании на систему 

таких пластинок, определяется величиной 
N = УU = оFov0{Uv0 -U2)=pQ(Uv0 - U2), (12.16) 

Максимальное значение мощности найдем, определив производ
ила ную — и приравняв ее нулю 
dU 

M_ = dvjvs-m__ 2 U = 0 

dU dU ° 
откуда 

U=-^-. (12.17) 

Следовательно, максимальная мощность будет получена при 
движении лопастей со скоростью, равной половине скорости на
бегающего потока. Поэтому максимальная мощность выразится 
формулой 

- р / ? Д . (12.18) 

Кинетическая энергия, определяемая расходом струи в единицу 
времени, будет 

£кин-Р<? - у - - р / ^ о - у - = Р ^ о у - • (12.19) 
Сравнив формулы (12.18) и (12.19) находим, что в рассмат

риваемом случае максимально используемая мощность струи 
составляет половину кинетической энергии, затрачиваемой на пе
ремещение лопасти в единицу времени 

jV m a x = 0,5£K H H. (12.20) 
Если система рассматриваемых пластинок представляет со

бой плоские радиальные лопасти рабочего колеса гидравличе-
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ской машины, то из формулы (12.20) можно сделать заключение, 
что при помощи такого рабочего колеса можно использовать 
только половину кинетической энергии потока, поступающего на 
лопасти. 

Рассмотрим теперь динамическое действие струи на ковше
вые лопасти, выполненные в виде полусфер (рис. 87, б). Здесь 
также скорость струи, выходящей из насадка vQt и поступатель
ная скорость ковшевой лопасти U, имеют одно и то же направле
ние — вдоль струи. Используя здесь пояснение к рисунку и фор
мулу (12.11), можно сделать заключение, что в данном случае 
сила динамического давления в два раза больше количества 
движения, которое соответствует секундному расходу струи и ее 
скорости относительно поверхностей лопасти (v0 — U): 

Y = 2?Q(v0 — U) = 29F0v0(v0-U). (12.21) 
Соответственно мощность, создаваемая системой таких ло

пастей рабочего колеса, определится величиной 
N= VU = 2pF0v0(vQU-U2). (12.22) 

При оптимальном значении V — —- , получим 
2 2 

V0 V0 \ п г- v 0 г- v 0 N*» = 2?F0v0[-f--f-)=29F0-£-=9F0-j-- (12.23) 
Кинетическая энергия, создаваемая струей в единицу време-

ни, £ к и н = р г 0 — и, следовательно, 

-''max = = ^кин» ( 1 2 . 2 4 J 

Таким образом, полусферические ковшевые лопасти являют
ся наиболее выгодными, теоретически обеспечивающими полное 
использование кинетической энергии набегающей струи. Прак
тически степень использования кинетической энергии струи 
вследствие различных потерь будет неполной. 



Ч а с т ь в т о р а я 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ МАШИНЫ 

Г л а в а т р и н а д ц а т а я 

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О РАБОТЕ 
ГИДРАВЛИЧЕСКИХ МАШИН 

НАЗНАЧЕНИЕ И КЛАССИФИКАЦИЯ 
ГИДРАВЛИЧЕСКИХ МАШИН, 
ПРИМЕНЯЕМЫХ В ПИЩЕВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

Классификация гидравлических машин приведена на схеме 1. 
Г и д р а в л и ч е с к и м и м а ш и н а м и называются устрой

ства, которые служат для преобразования механической энергии 
двигателя в энергию перемещаемой жидкости (насосы) или для 
преобразования гидравлической энергии потока жидкости в ме
ханическую энергию (гидравлические турбины). 

К гидравлическим машинам также относятся некоторые спе
циальные устройства, служащие для подъема и перемещения 
жидкостей: 

а) г и д р а в л и ч е с к и е т а р а н ы , работа которых осно
вана на принципе использования давления, получающегося при 
гидравлическом ударе; 

б) в о д о с т р у й н ы е н а с о с ы , в которых подъем и пере
мещение жидкости происходит за счет использования кинетиче
ской энергии струи; 

в) э р л и ф т ы — устройства, в которых в результате нагне
тания воздуха в скважины создается разность объемных масс в 
столбе эмульгированной поднимаемой жидкости и в массе жид
кости, окружающей этот столб. 

В пищевой промышленности применяются, главным образом, 
гидравлические машины, служащие для подъема, перемещения 
или нагнетания капельных жидкостей, т. е. насосы. 

По условиям технологии пищевых производств приходится 
перекачивать не только несжимаемые капельные жидкости и 
суспензии, но также различные газы и воздух, которые относятся 
к сжимаемым жидкостям. 

Насосно-компрессорное оборудование, применяемое в раз
личных отраслях пищевой промышленности, а также различные 
условия транспортирования жидкостей и газов на отдельных 
станциях пищевых производств требуют большого разнообразия 
типов гидравлических машин, используемых на практике. 

Поэтому классификацию применяемых гидравлических ма
шин, исследование теоретических положений, относящихся к 
отдельным типам этих машин и рассмотрение рациональных 
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Схема 1 
Классификация гидравлических машин * 

Гидравлические машины 

Насосы 

По принципу 
действия Поршневые 

— Вытеснения Роторные 

Использования рабо
ты центробежной и 

подъемной сил 

Центро
бежные 

Диагональ
ные 

Пропеллер
ные 

Специальные Струйные 
аппараты 

По производствен
ному назначению 

Эрлифты Эрлифты 

Гидравлические 1 тараны 

Водяные 

Продуктовые 

Для суспензий 
и гидросмесей 

Для воздуха и газов 
(водокольцевые) 

Вентиляторы 

Центро
бежные Осевые 

Компрессоры 

Поршне
вые 

Центро
бежные 

Роторные 

* Классификация при
ведена для гидравли
ческих машин, рассмат
риваемых в пособии. 

методов подбора и эксплуатации гидравлических машин целесо
образно произвести применительно к принципу их действия и 
условиям работы на отдельных станциях пищевых производств. 
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По принципу действия основными типами гидравлических 
машин, применяемых в пищевой промышленности для транспор
тирования капельных жидкостей и жидких суспензий, являют
ся центробежные и поршневые насосы. 

Центробежные машины создают давление и осуществляют 
tpaHcnopTHpoBKy капельных жидкостей и жидких суспензий, 
главным образом, за счет работы центробежных сил, возникаю
щих при вращении лопастных рабочих колес. К этому типу ма
шин относят и осевые пропеллерные насосы, в которых переме
щение жидкости происходит, главным образом, за счет действия 
подъемной силы, возникающей на лопастях пропеллерного ко
леса. 

Поршневые машины работают на принципе вытеснения жид
кости из насосных цилиндров рабочими органами, называемыми 
поршнями или плунжерами. В этих насосах происходит непо
средственная передача давления жидкости. 

По этому же принципу работают ротационные (коловратные) 
насосы. 

По производственному назначению в промышленности на
сосы подразделяются в зависимости от свойств перекачиваемой 
жидкости и особенностей технологических процессов, обслужи
ваемых насосами. Такое подразделение оправдывается различ
ными конструкциями насосов для перекачки, например, чистой 
холодной воды и горячих конденсатов; жидких соков, а также 
сусла и концентрированных сиропов; сатурационных соков с 
небольшим содержанием твердой фазы и густых заторов. 

По этому признаку насосы, применяемые в пищевой промыш
ленности, условно подразделяются на следующие группы: 

а) водяные насосы для подачи воды: холодной (водокачки); 
горячей конденсатной; барометрической; промоиной; жомо-прес-
совой и др.; 

б) продуктовые насосы для подачи: свекловичного и фрукто
вых соков, сусла, пива, молока, а также густых сиропов, клерс-
сов, паток и др.; 

в) насосы для подачи суспензий: сатурационных соков и из
весткового молока сахарных заводов; дрожжевого и крахмаль
ного молока, а также заторов, бражек, сахарных утфелей и др. 

К этой же группе условно относятся насосы для подачи гид
росмесей: соко-стружечной; свекло-водяной; зерно-водяной и др. 

Для различных технологических и сантехнических целей при
меняют нагнетатели воздуха и газов. В зависимости от давления, 
создаваемого нагнетателями, они подразделяются на: 

а) вентиляторы, которые создают давление до 15 кПа; 
б) воздуходувки или газодувки, создающие давление до 

200 кПа; 
в) компрессоры, создающие более высокое давление, обус

ловливающее изменение термодинамических условий состояния 
воздуха или газов. 
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СХЕМА НАСОСНОЙ УСТАНОВКИ 
ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ РАБОТЫ НАСОСОВ 

Насосы служат для подъема жидкости на заданную высоту, пе
ремещения жидкости на некоторое расстояние или для нагнета
ния ее под избыточным давлением. Насосы, применяемые в раз

личных производственных уста
новках, должны выполнять одну, 
две или все три перечисленные 
функции. 

Насосная установка (рис. 88) 
состоит из собственно насоса 3; 
резервуара 5, из которого насос 
всасывает жидкость при помощи 
всасывающего трубопровода 4; 
напорного резервуара 2, в кото
рый подается жидкость с по
мощью нагнетательного трубо
провода 1. 

Чтобы судить о работе насос
ной установки, ее техническом 
совершенствовании, степени эко
номичности и рациональных ме
тодах эксплуатации, необходимо 
рассмотреть основные параметры 
работы насоса: его подачу или 
расход Q, манометрический на
пор Ни, расход мощности N и ко
эффициент полезного действия 
насоса т). 

Р а с х о д о м и л и п о д а ч е й н а с о с а Q называют объ
емное количество жидкости, подаваемое насосом в единицу вре
мени в нагнетательный трубопровод. Следовательно, под рас
ходом понимают то количество жидкости, которое получает 
потребитель. В действительности, через рабочие органы насоса, 
его проточную часть проходит большее количество жидкости Q0> 
которое учитывает объемные потери жидкости, например, через 
сальниковое или другое уплотнения. 

М а н о м е т р и ч е с к и м называют напор, создаваемый на
сосом для преодоления геометрической высоты всасывания Z\ и 
высоты нагнетания z2, для преодоления разности давлений на 
концах трубопровода р2—ри т. е. разности между внешним дав
лением над поверхностью жидкости в нагнетательном резервуаре 
Р2 и внешним давлением на поверхности жидкости во всасываю
щем резервуаре р\. Кроме того, манометрический напор затра
чивается на преодоление гидравлических сопротивлений трубо
проводов насосной установки на всасывающей линии hw и на-

Рис. 
ки. 

Схема насосной установ-
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гнетательной линии hw. Поэтому манометрический напор, со
здаваемый насосом, можно выразить так 

Hu = zl+z2+ Pi-p^ +hw + hw. (13.1) 
?g 

Одним из основных параметров работы насоса является рас
ход мощности N, т. е. количество затрачиваемой насосом энергии 
для подъема, перемещения и нагнетания жидкости в единицу 
времени. 

Различают теоретическую мощность NT, т. е. такую, которую 
необходимо было бы затратить для подачи жидкости, преодоле
вая необходимый манометрический напор при полном отсутствии 
потерь энергии в самом насосе. 

Очевидно, теоретическая мощность (кВт) определяется ве
личиной 

N Q i ^ ^ = Q P " M ( 1 3 < 2 ) 
1000 102 

В действительности, полная мощность, затрачиваемая двига
телем, т. е. мощность на валу насоса или эффективная мощность 
N больше теоретической N>NT, вычисленной по формуле (13.2). 
Поэтому отношение Nr :N всегда меньше единицы. Это отноше
ние показывает, какая часть из всей использованной насосом 
энергии затрачивается полезно. Вследствие этого указанное 
отношение принято называть о б щ и м к о э ф ф и ц и е н т о м 
п о л е з н о г о д е й с т в и я н а с о с а и обозначать 

N 

откуда следует, что 

N=* Р р Я м . (13.4) 
102TJ v 

Общий коэффициент полезного действия насоса ц можно рас
сматривать также как отношение полезной (теоретической) ра
боты Е, выполняемой насосом, к полной (эффективной) работе 
насоса Ее , которая включает все потери энергии внутри насоса 
вне зависимости от природы и источников этих потерь: 

Ее 

Эффективная мощность, N потребляемая насосом, больше 
теоретической мощности Nr вследствие затрат некоторого коли
чества энергии на преодоление гидравлических сопротивлений 
А д а в самом насосе. Кроме того, некоторая дополнительная мощ
ность затрачивается насосом на перемещение части жидкости, 
проходящей через проточную часть насоса, но не попадающей в 
нагнетательный трубопровод. Иными словами, через рабочие 
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органы насоса проходит количество жидкости Qo большее, чем 
действительная подача насоса Q, вследствие различных уте
чек (Q 0 >Q). 

Наконец, работа насоса связана с затратой энергии на внеш
нее механическое трение рабочих органов насоса о перекачивае
мую жидкость и трение в подшипниках и других механизмах 
насоса. 

Однако, как видно из формулы (13.3) общий коэффициент по
лезного действия г) дает представление лишь о суммарном влия
нии всех указанных причин на увеличение расхода мощности 
насосом. Он показывает общую степень совершенства конструк
ции насоса, но не дает возможности разобраться в причинах 
недостатков, если они имеются, и принять меры к их устранению. 
Поэтому для характеристики потерь, обусловленных различны
ми процессами, происходящими в насосах, в теории гидравличе
ских машин принято различать: гидравлический, объемный, 
индикаторный и механический коэффициенты полезного дей
ствия. 

Известно, что потери энергии на преодоление гидравлических 
сопротивлений внутри насоса hw будут зависеть от таких фак
торов: длины пути, которую проходит жидкость в проточной 
части насоса, плавности траектории движения, шероховатости 
омываемых стенок, различных местных сопротивлений, создавае
мых элементами конструкции, а также от вязкости и скорости 
движения жидкости. В связи с гидравлическими потерями увели
чивается работа, которую выполняет насос за счет энергии дви
гателя. 

Поэтому напор, потерянный на преодоление гидравлических 
сопротивлений внутри насоса hw, добавляется к манометрическо
му напору Ни и расход мощности на насос соответственно уве
личивается в отношение (HM + hw)/HM. Величина, обратная это
му отношению 

называется гидравлическим КПД, так как показывает степень 
гидравлического совершенства конструкции. 

Гидравлический КПД представляет собой отношение полез
ной работы, выполняемой насосом E = QpgHtA, к работе насоса 
с учетом гидравлических потерь в нем Er = Qpg(HM + hw), т. е. 
равен величине 

ъ=4~- < 1 3 - 7 > 
Ег 

Следует отметить, что в соответствии с перечисленными при
чинами возникновения гидравлических потерь hw внутри насоса, 
гидравлический КПД цг определяется, главным образом, совер
шенством конструкции и качеством изготовления насоса заво
дом. Для конструктивно совершенных и хорошо изготовленных 
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насосов г] г при перекачке воды может достигать значений, рав
ных 0,8—0,96. 

Было указано, что подача насоса Q, т. е. объемное количе
ство жидкости, подаваемое насосом в нагнетательный трубопро
вод, меньше количества жидкости QQ, которое проходит через 
проточную часть насоса, т. е. того количества жидкости, которое 
подвергается действию рабочих органов насоса и на которое за
трачивается работа. 

Чтобы оценить часть непроизводительно затрачиваемой по 
этой причине работы, определяют отношение QIQo и называют 
его о б ъ е м н ы м к о э ф ф и ц и е н т о м п о л е з н о г о д е й 
с т в и я н а с о с а : 

•Чо = - £ - - (13-8) 
Vo 

Объемный КПД (г]о) изменяется в широких пределах в за
висимости от величины зазоров между деталями, отделяющими 
область нагнетания насоса от области всасывания, а также от 
различных неплотностей, через которые жидкость протекает, не 
достигнув нагнетательного трубопровода (например, утечки че
рез сальники насоса и другие уплотнительные приспособления). 

Объемный КПД в значительной степени зависит от свойств 
перекачиваемой жидкости: вязкости, загрязненности и др. В нор
мальных условиях объемный КПД достигает значений, равных 
0,85—0,98. 

Однако, в пищевой промышленности имеются такие произ
водственные станции, где работа насосов при г)о = 0,65—0,7 
считается вполне нормальной. Это относится, например, к порш
невым насосам (находящимся в полной исправности) при пере
качке сиропов и паток, температура которых соответствует тре
бованиям технологического процесса (50—70°С). 

Рассматривая всю затрату энергии на работу внутри насоса 
следует, очевидно, учитывать полное количество жидкости Q0t 

проходящее через рабочие органы насоса и напор насоса с уче
том гидравлических потерь в нем. В таком случае внутренняя 
или индикаторная работа насоса определится так: 

Et = Q0pg(MM + hw). (13.9) 
Индикаторная работа, конечно, больше теоретической (Е). 

Отношение 

Ъ=-§- < 1 3 Л ° ) 
называют и н д и к а т о р н ы м к о э ф ф и ц и е н т о м п о л е з 
н о г о д е й с т в и я н а с о с а . 

Выразим его в таком виде 
= Q?gHM = QH* 

Qo?g (Ни + hw) Q0 (HM + hw) 

185 



Отсюда видно, что индикаторный КПД равен произведению 
объемного и гидравлического КПД: 

•Ч* = -По-Пг. (13.11) 
Если сравнить работу, выполняемую внутри насоса, т. е. ин

дикаторную работу Et с полной или эффективной работой Ее, 
то последняя больше индикаторной на величину, равную меха
ническим потерям. В эти потери входят затраты энергии на прео
доление трения в подшипниках, поверхностях уплотнений, а так
же на внешнее трение дисков рабочих колес о жидкость в 
центробежных насосах. 

Отношение индикаторной работы Et к полной работе Ее на 
валу насоса, которое характеризует собой влияние механических 
потерь, называют механическим коэффициентом полезного дей
ствия насоса: 

?1м = - § L - (13.12) 

Механический КПД хорошо сконструированных насосов при 
тщательном их обслуживании бывает довольно высоким (0,85— 
0,98). 

Как видно из формулы (13.12) эффективная работа 

Подставив это значение в формулу (13.5), получим 
Е 

Учитывая, что r\i =E/Eh получим выражение т] = т14т)м. По
этому с учетом формулы (13.11) можно определить общий КПД 
насосов как произведение объемного, гидравлического и механи
ческого коэффициентов полезного действия: 

1) = V 7}M = V 7 i r - 1 )M. (13 .13) 
В заключение отметим, что каждый из приведенных коэф

фициентов имеет соответствующее применение в практике. Так, 
например, общий КПД применяется при определении расхода 
мощности на насос по его подаче и напору. При расчете подачи 
насосов применяют объемный КПД 

Q = QoV (13.14) 
При расчете напора, создаваемого насосом, применяют гид

равлический КПД. Так, зная теоретический напор, создаваемый 
насосом, можно определить действительный напор 

Я = / У т т ] г . (13.15) 
Механический КПД применяется при определении расхода 

мощности на насос по индикаторным диаграммам 1. 
1 В пособии не рассматриваются. 

186 



Г л а в а ч е т ы р н а д ц а т а я 

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ НАСОСЫ 

УСТРОЙСТВО. ПРИНЦИП ДЕЙСТВИЯ 

Классификация центробежных насосов приведена на схеме 2. 
Схема 2 
Классификация центробежных насосов 

Центробежные насосы 

По типу ра
бочих колес 

По типу 
проточной 

части 
По числу 
ступеней 

По воздействию 
осевых усилий 

По быстро, 
ходности 

С направляющим 
аппаратом 

Без направляюще
го аппарата 

Односту
пенчатые 

Многосту
пенчатые 

Неразгру
женные 

Разгружен
ные 

Закрытые Тихоходные 

Полуоткрытые Нормальные 

Открытые Быстроходные 

Одностороннего входа Диагональные 

Двустороннего входа Осевые (пропеллерные) 

Электрификация промышленных предприятий потребовала 
внедрения группового и индивидуального электроприводов. Ста
ли широко применяться гидравлические машины вращательного 
типа — лопастные центробежные насосы. 

Основными частями центробежного насоса (рис. 89) являют
ся: корпус 6 насоса со всасывающим 1 и нагнетательным 3 
патрубками. Внутри корпуса имеется рабочее колесо 4, жестко 
посаженное на вал 2. В корпусе вокруг рабочего колеса смон
тирован направляющий аппарат 5. 
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IPHC. 89. Центробежный насос. 

Корпус насоса с патрубками служит для подйода жидкости 
к рабочему колесу и для отвода жидкости после воздействия на 
нее рабочего колеса в нагнетательный трубопровод. При вра
щении рабочее колесо своими лопастями непосредственно воз
действует на жидкость, а также создает внутри насоса поле 

центробежных сил за счет 
энергии двигателя. 

Обычно рабочее колесо цен
тробежного насоса (рис. 90) 
представляет собой два диска: 
один плоский со втулкой 1, 
а второй имет вид широкого 
кольца 2. Между дисками 
смонтированы лопасти 3 рабо
чего колеса, образующие рас
ширяющиеся каналы. В цент
ральной части колеса имеется 
втулка 4, при помощи которой 

оно монтируется на валу. Все перечисленные элементы рабочего 
колеса изготовляются в виде единой отливки либо при помощи 
сварки. 

В пищевых производствах для перекачки различных суспен
зий и смесей жидкости с твердыми частицами часто применяют 
рабочие колеса полуоткрытого и открытого типа. 

Рабочее колесо полуоткрытого типа не имеет покрывного 
диска, т. е. диска, представляющего собой широкое кольцо. 
В этом случае его роль выполняет специально приточенная 
крышка корпуса насоса. При отсутствии обоих дисков рабочее 
колесо называется открытым. В этом случае лопасти консольно 
выступают из втулки рабочего колеса. 

Направляющий аппарат представляет собой два неподвиж
ных кольцевых диска, между которыми смонтированы лопасти, 
направленные как бы 
противоположно направ
лению лопастей рабочего 
колеса (см. рис. 89). 

Принцип работы цен
тробежного насоса со
стоит в следующем. При 
пуске корпус насоса дол
жен быть заполнен ка
пельной жидкостью. При 
быстром вращении рабо
чего колеса его лопасти 
оказывают непосред
ственное силовое воздействие на частицы жидкости. Кроме того, 
создается поле центробежных сил в жидкости, находящейся в 
межлопастном пространстве рабочего колеса. Таким образом, 

Рис. 90. Рабочее колесо. 
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жидкость, подвергаясь силовому воздействию лопастей рабочего 
колеса, с большой скоростью перемещается от центра к перифе
рии, освобождая межлопастные каналы рабочего колеса. Поэто
му в центральной части рабочего колеса давление снижается и 
под действием внешнего, чаще всего атмосферного давления, 
жидкость входит во всасывающий патрубок и вновь подводится 
к центральной части рабочего колеса. 

Жидкость, выходящая из каналов рабочего колеса по его 
выходному диаметру, попадает в межлопастное пространство 
неподвижного направляющего аппарата. В направляющем ап
парате жидкость, имеющая большую скорость, как бы тормо
зится и ее кинетическая энергия частично преобразуется в по
тенциальную энергию давления в благоприятных условиях 
течения через плавно изменяющиеся каналы. Если направляю
щий аппарат отсутствует, то преобразование кинетической энер
гии потока в потенциальную энергию давления происходит в 
спиральном корпусе насоса в условиях менее благоприятных. 

Спиральная форма корпуса насоса и эксцентричное располо
жение в нем рабочего колеса обусловлены следующим. В корпу
се насоса по направлению вращения рабочего колеса собирается 
все больший объем жидкости, выходящей из межлопастных ка
налов. Вся эта жидкость направляется к нагнетательному пат
рубку и отводится в нагнетательный трубопровод. Спиральная 
форма обеспечивает увеличение внутреннего объема корпуса 
насоса, примерно пропорциональное количеству жидкости, на
правляющейся к нагнетательному патрубку. Поэтому скорость 
жидкости, проходящей через корпус насоса, во всех сечениях 
примерно одинакова. 

Очень часто нагнетательный патрубок насоса имеет вид диф
фузора. В этом случае преобразование кинетической энергии в 
потенциальную продолжается и при движении жидкости через 
нагнетательный патрубок. В принципе, при отсутствии специаль
ного направляющего аппарата, преобразование кинетической 
энергии, приобретенной жидкостью в рабочем колесе центробеж
ного насоса, должно происходить именно в этом диффузоре. 

ОСНОВЫ ТЕОРИИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Теория центробежных насосов дает физическое объяснение про
цесса преобразования механической энергии двигателя в гид
равлическую, чаще всего в потенциальную энергию давления пе
рекачиваемой жидкости. 

Так как основным рабочим органом центробежного насоса 
является его рабочее колесо, то и теорию центробежного насоса 
часто называют теорией рабочего колеса и понимают под этим 
исследование теоретического напора Я т , создаваемого рабочим 
колесом центробежного насоса. 
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При рассмотрении теории рабочего колеса центробежного на
соса полагают число лопастей рабочего колеса бесконечно боль
шим. При этом считают, что лопасти расположены параллельно 
друг другу и поток жидкости в каждом межлопастном простран
стве состоит из бесконечно большого количества элементарных 
струек, движущихся параллельно друг другу. В этом случае 
теоретический напор, создаваемый насосом, можно рассматри
вать как разность между удельной энергией, которой обладает 
жидкость, прошедшая через насос, и удельной энергией жид
кости перед насосом. Следовательно, теоретический напор мож
но представить в таком виде: 

" * = ( г ' + - + 4 - ) - ( г . + - + Я ' (14.1) 
где с 2 и Ci — абсолютные скорости жидкости соответственно на 
выходе из насоса и перед насосом. 

Пренебрегая разностью геометрических высот жидких ча
стиц, находящихся на выходе из рабочего колеса (z2) и жидких 
частиц при входе в него (z\), что практически вполне допустимо, 
общее выражение теоретического напора может быть представ
лено в виде 

/ / T = = A Z ^ _ + _izL!L. (14.2) 
?g 2^ 

Из этого выражения видно, что теоретический напор, созда
ваемый насосом, состоит частично из потенциальной энергии 

2 2 
давления Pi~~ - и кинетической энергии _? 1. 

pg 2g 
Принято считать, что чем больше потенциальная часть на

пора, создаваемая рабочим колесом центробежного насоса, тем 
больше степень его реактивности. Из формулы (14.2) видно, что 
наивысшая степень реактивности насоса достигается при с2 — С\. 
Обозначим часть напора, создаваемого насосом в виде потен
циальной энергии (статический напор), через Нп= ——L , а дру-

Р2 
гую часть напора, создаваемую в виде кинетической энергии, 

с2—с2 

через Н = — - • Тогда общий напор Н будет равен сумме по-
л 2g 

тенциальной и динамической части: Н — Нп-\-На . 
Избыточное давление, создаваемое насосом, определяется 

коэффициентом статического напора или, иначе,— коэффициен
том реактивности. Он представляет собой отношение части на
пора, создаваемого насосом в виде потенциальной энергии, к 
полному напору: 

= Н*_ = Н-Н& ^ Нл с2

2- с\ 
Р Н Н Н 2gH 

190 



Рассмотрим течение струйки АВ перекачиваемой жидкости 
при ее движении в межлопастном пространстве рабочего колеса 
(рис. 91). 

Обозначим окружную или переносную скорость, направлен
ную по касательной к окружности через и, относительную ско
рость, направленную по касательной к профилю лопасти или 
струйки,— через со. Тогда 
геометрическая сумма и и 
w будет равна абсолютной 
скорости с2, которая являет
ся диагональю параллело
грамма, построенного по ок
ружной и относительной 
скоростям. Угол между на
правлениями окружной и 
абсолютной скоростей обо
значим через а, а угол меж
ду положительным направ
лением относительной ско
рости и отрицательным на
правлением окружающей 
скорости — через р. Индек
сом 1 обозначим величины, 

Рис. 91. Схема к выводу основного 
уравнения центробежных нагнетателей. 

относящиеся к точке входа струйки жидкости в рабочее колесо 
(точка А) на радиусе п, а индексом 2 — величины, относящиеся 
к точке выхода струйки жидкости из рабочего колеса (точка В) 
на радиусе гъ 

Для анализа энергетического баланса рабочего колеса рас
смотрим треугольники скоростей (рис. 92), составленные для 

частиц жидкости при 
входе 8 рабочее колесо в 
точке А и при выходе из 
него в точке В. 

Из треугольника ско
ростей, построенного при 
точке В, видно, что тан
генциальная составляю
щая абсолютной скорости 
выхода Ст — C2COS а2, a 
нормальная или ради
альная составляющая 

cr = c2sm a2. Тангенциальная составляющая может быть также 
выражена величиной 

ст = и2 — ст c t g р а . 
По теореме косинусов из треугольников, показанных на 

рис. 92, можно определить относительные скорости 

Рис. 92. Треугольники скоростей при входе 
в рабочее колесо (а) и выходе (б). 

2 2 I J- n 9 9 
2tllC1 COS O-L И W2 = lt~2 + C2 — 2U2CZ COS a 2 . 
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Составим уравнение баланса энергии струйки АВ при ее от
носительном перемещении через рабочее колесо, предполагая, 
что рабочее колесо неподвижно, а струйки жидкости, в том 
числе струйка АВ, обтекают лопасти рабочего колеса. 

Пренебрегая разностью геометрических высот частиц жид
кости, находящихся в точках А и В, а также гидравлическими 
сопротивлениями внутри рабочего колеса, представим уравнение 
баланса энергии для рассматриваемой струйки АВ в виде 

Pi W ? Pi ®9 

?g 2g ?g 2g 
В этом уравнении не учтено действие центробежных сил на пе
ремещение жидкости вдоль лопастных поверхностей. Если обо
значить через е удельную энергию, которую приобретает в ра
бочем колесе 1 кг жидкости вследствие воздействия на нее 
центробежных сил на пути перемещения от г\ до г2, то уравнение 
(14.3) баланса энергии может быть представлено в форме 

_^+J!L + e = _*L + _!!L (14.4) 
?g Ч ?g 2# 

Удельную энергию е, обусловленную работой центробежных 
сил, можно найти из следующих соображений. Работа центро
бежных сил при перемещении 1 кг жидкости на бесконечно ма
лом пути может быть определена как 

de = -±-io*rdr, (14.5) 
g 

где со — угловая скорость;—<о2г— центробежная сила, воздей-
g 

ствующая на 1 кг жидкости на радиусе г. Следовательно, удель
ная энергия, приобретенная в рабочем колесе 1 кг жидкости, 
вследствие воздействия на нее центробежной силы на пути пере
мещения от /1 до г2, определится интегралом 

1 Г «2 г 2 _ w 2 r 2 ц 2 _ ц 2 
в = — о2 \ rdr = - L = _? L . (14.6) 

g J 2g 2g 
Ту. 

Зная е, уравнение баланса энергии (14.4) может быть запи
сано в таком виде 

Pi _ ^ 1 _ ц 2 - ц 1 _ _Ръ_ , _ ^ 2 _ 

?g 2g 2g Pg 2g 
ИЛИ 

2 
Pi Pi u2 — "1 ""l 

?g 2g 2g 
С учетом уравнений (14.2) и (14.7) общее выражение теоре

тического напора, создаваемого рабочим колесом центробежно-
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го насоса, представим в функции окружных, относительных и 
абсолютных скоростей: 

"• = -^-(«5-«?) + - £ - («?-«©+ -£-<<•?-«?)• ("-в) 
Подставив в это выражение значения относительных скоростей 
W\ и W2, и выполнив простейшие преобразования, получим урав
нение Эйлера 

м U 2 C 2 COS а а—U^C 1 COS a t / 1 4 Q^ 

Из этого уравнения следует, что теоретический напор, созда
ваемый рабочим колесом центробежного насоса, не зависит от 
рода жидкости, которая перекачивается. Следовательно, при со
ответственно одинаковых значениях окружных и и абсолютных 
скоростей с, теоретический напор Нг будет численно одинако
вым для воды, спирта, сахарных растворов различной концен
трации и др. 

Из того же уравнения видно, что теоретический напор будет 
наибольшим, если cci = 90°, т. е. при ai = 90° создаются наиболее 
благоприятные условия входа жидкости на лопасти. 

Подставив значение ai=90° в формулу (14.9), получим 

Я т = - 2 С з c o s a" = - ^ - , (14.10) 
S g 

так как с т = Сг cos аг. 
Заметив, что «2=——, из формулы (14.10) следует, что тео-60 

ретический напор, создаваемый рабочим колесом центробеж
ного насоса, будет наибольшим, если выходной угол аг будет 
наименьшим. Практически принимают аг~5—16°. 

Далее, из формулы (14.10) видно, что теоретический напор 
является функцией выходного диаметра рабочего колеса D2 и 
частоты вращения п: 

HT = f(D2; n). 

Поэтому увеличение диаметра рабочего колеса и частоты его 
вращения может привести к созданию любого высокого напора. 

Фактически теоретический напор, создаваемый рабочим ко
лесом центробежного насоса, ограничен сопротивлением мате
риала, из которого изготовлено колесо. С увеличением окружной 
скорости значительно увеличиваются напряжения в материале 
рабочего колеса. Кроме того, с увеличением скорости вращения 
увеличиваются гидравлические сопротивления внутри насоса и, 
следовательно, уменьшается его гидравлический КПД (г\г). 
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ДЕЙСТВИТЕЛЬНЫЙ НАПОР, 
СОЗДАВАЕМЫЙ ЦЕНТРОБЕЖНЫМ НАСОСОМ, 
И ЕГО ЗАВИСИМОСТЬ 
ОТ КОНСТРУКТИВНЫХ ФОРМ НАСОСА 

Действительный напор Н, создаваемый насосом, всегда меньше 
теоретического вследствие ряда причин. Главной из них являет
ся потеря напора на преодоление гидравлических сопротивле
ний внутри насоса, которая учитывается гидравлическим КПД. 
Кроме того, увеличение потерь напора связано с конечным 
числом лопастей. 

Обычно при рассмотрении теории рабочего колеса центро
бежного насоса исходят из условия параллельного течения 
струек в межлопастном пространстве. Такое течение возможно 
только при бесконечно большом числе лопастей. Так как в дей
ствительности число лопастей рабочего колеса является конеч
ным, то фактически струйки жидкости между лопастями не па
раллельны и это является причиной дополнительного гидравли^ 
ческого сопротивления потоку в межлопастном пространстве. 

Действительный напор, создаваемый рабочим колесом цент
робежного насоса, может быть выражен зависимостью 

Я=Я т - г ] г £== Ы 2 С 2 С 0 5 * 2 7] г £ , (14.11) 
g 

где k — коэффициент, учитывающий уменьшение напора вслед
ствие конечного числа лопастей. Этот коэффициент может быть 
определен по формуле академика Г. Ф. Проскуры: 

k- 1 4 - 2 ^ - 1 I" 1 

* !_ / М " - (14Л2) 

здесь г|5 — коэффициент, учитывающий влияние направляющего 
аппарата; 

z — число лопастей; 
При наличии направляющего аппарата ф = 0,8—1,0, а при его 

отсутствии — г|? = 1 — 1,3. 
В практике насос с одним рабочим колесом создает действи

тельный напор жидкости Я = 30—50 м. Такое ограничение напо
ра объясняется, главным образом, условиями прочности мате
риала, из которого изготовлено рабочее колесо. 

Применение специальных материалов для изготовления ра
бочих колес может повысить напор, создаваемый насосами. 
Однако, в производственной практике для создания больших 
давлений применяют многоступенчатые центробежные насосы 
(рис. 93). 

Из схемы такого насоса видно, что он представляет собой 
последовательно работающие друг за другом рабочие колеса 2, 
снабженные направляющими аппаратами 4 и переливными ка-
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налами 3, служащими для направления жидкости из области 
нагнетания одного рабочего колеса в область всасывания сле
дующего. Все последовательно работающие рабочие колеса 
многоступенчатого насоса монтируются на одном валу и имеют 
один всасывающий 1 и один нагнетательный 5 патрубки. 

Каждое рабочее колесо с его направляющим аппаратом 
ш переливным каналом образует секцию многоступенчатого 

Рис. 93. Схема многоступенчатого цен- Рис. 94. Схема насоса 
тробежного насоса. двустороннего всасыва

ния. 

насоса. Перекачиваемая жидкость последовательно переходит из 
одного колеса в другое и выходит в нагнетательный патрубок с 
напором, пропорциональным числу ступеней или колес. Много
ступенчатые насосы именуются по числу ступеней — двух-, трех-
и т. д. многоступенчатыми. 

Часто в условиях производства требуется подавать большие 
количества жидкости. В этих случаях применяют насосы двух
стороннего всасывания (рис. 94), в которых жидкость входит в 
рабочее колесо с двух сторон, что положительно сказывается на 
распределении сил, действующих на вращающиеся детали на
соса. 

Напор, создаваемый центробежным насосом, зависит от типа 
лопастей рабочего колеса. Большое влияние на создаваемый 
рабочим колесом теоретический напор оказывает направление 
струи, выбрасываемой из межлопастного пространства рабочего 
колеса, характеризующееся углами аг и (Зг- Действительно, как 
следует из уравнения (14.10), теоретический напор Я т зависит 
от угла сс2. С помощью того же уравнения можно показать, что 
Я т зависит и от угла р2- Так как сг =и2—crctg p2 (см. рис. 92), 
то 

M? = ^(u2-crctg$2). (14.13) 
g 

Используя это равенство, сравним теоретический напор, со
здаваемый рабочим колесом с лопастями, отогнутыми назад, 
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радиальными лопастями и лопастями, загнутыми вперед 
(рис. 95). 

Из анализа этой зависимости видно, что: 
для радиальных лопастей (рис. 95, б) 

ра = 90°; ctgP, = 0; Я т = 

(14.14) 

для лопастей, отогнутых назад (рис. 95, а), 

Р 2 < 9 0 ° ; c t g p a > 0 ; Я Т < - ^ - ; 
g 

для лопастей, загнутых вперед (рис. 95, в), 

Р 2 >90° ; ctg р2 < 0; Н7 > - ^ - . 

Таким образом, наибольший теоретический напор создается 
рабочим колесом с лопастями, загнутыми вперед, наименьший — 
с лопастями, отогнутыми назад. Рабочее колесо с радиальными 
лопастями создает некоторый средний теоретический напор. 
В практике применяют почти исключительно рабочие колеса с 
лопастями, отогнутыми назад. Хотя они создают меньший тео
ретический напор по сравнению с лопастями, загнутыми вперед, 
но обладают более высоким КПД. 

Рис. 95. Типы лопастей рабочих колес 
центробежных насосов — отогнутых на
зад (а), радиальных (б), загнутых впе
ред {в) и схема лопастей с перекрыти
ем (г, д). 

Следует отметить, что с увеличением абсолютной скорости 
жидкости с2 при выходе из рабочего колеса коэффициент реак
тивности уменьшается и его КПД падает. Это происходит не 
только вследствие увеличения потерь при преобразовании ки-
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нетической энергии в потенциальную энергию давления, но и 
вследствие значительного искривления каналов межлопастного 
пространства в случае, когда лопасти загнуты вперед (р 2>90°). 
Практически следует считать оптимальным значение углов а 2 

и р 2 в пределах: а 2 = 5—18° (чаще всего а 2 = 8—12°); р2=14—60° 
(чаще всего р2 = 15—35°). 

Обычно угол (Xi принимается равным 90° из условий безудар
ного входа жидкости на лопасти рабочего колеса. Из тех же 
соображений угол |$i определяется из условия tg |$i= —L-. 

Что касается числа лопастей, то для уменьшения площади 
трения и упрощения технологии производства целесообразно 
было бы применять рабочие колеса с минимальным количеством 
лопастей. Однако энергетические условия работы лопастей при 
этом ухудшаются. Практически стремятся к наименьшему числу 
лопастей рабочего колеса, однако при условии, что снижение 
числа лопастей не приводит к потере их направляющего дей
ствия. 

Исходя из этого, рекомендуется определять число лопастей 
зависимостью 

g - 6 t 5 ^ + D ' - s l n h ± i i . 
D2 - Dy 2 

Число лопастей, определенное по этой формуле, следует кор
ректировать в сторону увеличения с тем, чтобы выходная кром
ка каждой последующей (по направлению вращения колеса) ло
пасти перекрывала входную кромку предыдущей (рис. 95, г), 
иначе теряется направляющее действие лопастей (рис. 95, д). 
В практике пищевых производств чаще всего встречаются цент
робежные насосы с рабочими колесами, имеющими 6—8 ло
пастей. Но имеются также насосы для перекачки фекальных 
жидкостей, жома, дробины, картофеля и свекло-водяной смеси, 
рабочие колеса которых имеют только по две лопасти (см. рис. 
130) Толщина лопастей должна быть наименьшей, но отвечаю
щей условиям прочности. 

ОСНОВЫ ТЕОРИИ ПОДОБИЯ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Из-за сложного характера движения жидкости в проточной части 
центробежных насосов до настоящего времени нет еще строгой 
надежной теории расчета проточной части. Однако, исследования 
в области теории центробежных насосов, изыскание новых кон
струкций, а также практика эксплуатации их приводит к необ
ходимости сравнения различных конструкций и типов насосов 
с учетом основных гидравлических параметров работы. В част
ности, разработка и доводка новых конструкций крупных насо
сов связана с предварительным созданием и испытанием 
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относительно небольших моделей, обладающих теми же гидрав
лическими свойствами, что и действительные (натуральные) ма
шины. Следовательно, такие модели, обладая определенными 
качествами, должны быть гидродинамически подобны натураль
ным машинам. 

Для того чтобы модельный и натуральный насосы или вооб
ще какие-либо два (или несколько) лопастных насосов были 
гидродинамически подобны друг другу, необходимо, чтобы они 
отвечали некоторым определенным условиям. 

Во-первых, должно существовать геометрическое подобие 
проточной части рабочих органов насосов. Это значит, что от
ношение сходственных линейных размеров в модели и в натуре 
должны быть одинаковыми: 

D? £>о ЬУ Ь% I» 
r = i d e m . (14.15) 

Здесь и далее индекс «м» соответствует линейным размерам 
и другим величинам, относящимся к модели, а индекс «н» — ли
нейным размерам и другим величинам, относящимся к натуре. 

Кроме того, соответственные углы у модели и натуры должны 
быть равны: 

ам = а н ; а « = ан; р» = ф« ; р» = (3» . 

Во-вторых, должно существовать кинематическое подобие по
токов, которое предполагает пропорциональность скоростей жид
кости в сходственных точках и одинаковое их направление, т. е. 
подобие траекторий потоков, проходящих через проточную часть 
насосов. 

Пропорциональность скоростей в сходственных точках или, 
что то же, пропорциональность расходов определяется безраз
мерным отношением 

= idem, (14.16) 
nD3 

где п — частота вращения рабочего колеса. 
В-третьих, должно существовать подобие динамических 

свойств потоков жидкости, подаваемых насосами или, что то же, 
подобие режимов движения, что устанавливается одинаковостью 
критерия: 

Re = ^ ^ - = idem, (14.17) 
v-

где Dn=v. 
Поэтому, рассматривая сходственные точки в рабочих коле

сах двух подобных насосов, например, модели и натуры, для 
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которых действительны перечисленные три условия, можно 
утверждать, что в этих точках направление одноименных скоро
стей в обоих случаях одинаково. Кроме того, это значит, что 
характерные углы, составляемые направлениями скоростей, рав
ны, а значения скоростей — пропорциональны. Следовательно, 
в подобных насосах тре- „„ в 
угольники скоростей, по
строенные для сходствен
ных точек потоков, — по
добны. 

На этом основании мож
но строить подобные тре
угольники скоростей для 
любых сходственных точек А 

потоков в межлопастных h ' -1 с" "г I ~г 

каналах подобных насосов, 
н а п р и м е р , модели И нату- Рис. 96. Треугольники скоростей подоб-
о ь 1 ных насосов. 

Для вывода основных за
конов подобия центробежных насосов рассмотрим подобные 
треугольники скоростей для точек, находящихся на выходных 
кромках лопастей рабочих колес насосов натуры и модели 
(рис. 96). 

Треугольник ABC образован скоростями и", w* и соотнося
щимися к выходной кромке лопасти рабочего колеса натуры. 
В этом треугольнике сторона АС выражает в некотором масшта
бе окружную скорость и" на выходе из рабочего колеса. Сторо
на АВ в том же масштабе выражает абсолютную скорость с\ 
выхода жидкости из рабочего колеса натурального насоса. Сто
рона треугольника СВ выражает относительную скорость w\ 
жидкости при выходе из рабочего колеса. Отрезок BD представ
ляет собой в том же масштабе значение с? радиальной состав
ляющей абсолютной скорости выхода (с") жидкости из рабо
чего колеса натуры, а отрезок AD — ее тангенциальную состав
ляющую с*. 

Треугольник АВ'С образован скоростями ut, w™ и с2 , от
носящимися к выходной кромке лопасти рабочего колеса моде
ли. В этом треугольнике сторона АС выражает в принятом 
масштабе окружную скорость и™ на выходе из рабочего колеса 
модели. Сторона АВ' в том же масштабе выражает абсолютную 
скорость выхода жидкости из рабочего колеса модели. Сторона 
СВ' выражает относительную скорость сог жидкости при выходе 
из рабочего колеса модели. Отрезок B'D' равен значению с" ра
диальной составляющей абсолютной скорости выхода (с2

м) из 
рабочего колеса модели, а отрезок AD' — ее тангенциальную 

м 
составляющую с т . 
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Из подобия треугольников ABC и АВ'С следует, что 
с™ с™ с™ и% кО™п"№ D^nM 

Пользуясь этими отношениями, выведем первый закон подо
бия, устанавливающий зависимость расхода Q подобных насосов 
от их геометрических размеров и частоты вращения рабочих 
колес. 

Определим подачу (или расход) QM жидкости рабочего ко
леса модельного насоса. Для этого следует по закону постоян
ства расхода (неразрывности потока) определить произведение 
площади выходного сечения колеса (nD™ &гфм) на скорость жид
кости, выходящей из этого сечения и направленной нормально к 
нему. Этой скоростью является радиальная составляющая абсо-
лютнои скорости выхода ст . Заметим, что при определении пло
щади живого сечения на выходе из рабочего колеса введен коэф
фициент стеснения выходного сечения г|? лопастями рабочего 
колеса. 

Тогда с учетом объемного КПД действительная подача на
соса модели определится величиной 

QM = тс D£6£ с" f т$ . (14.19) 
Аналогично, действительная подача насоса натуры опреде

лится как 
QH = тс £>2

И Ь\ с* <рн т}«. (14.20) 
Определив отношение подач насосов модели и натуры, по

лучим 

Ш = Л 3- JL ^ А. П42П 
Отметим, что у подобных насосов вследствие их геометриче

ского подобия сходственные линейные размеры пропорциональ
ны и поэтому 

- ? - = —- = . (14.22) 

Примем, что степень стеснения выходных сечений рабочих 
колес модели и натуры одинакова, т. е. i|?M = i|)H . Кроме того, по 

зависимости (14.18) —•=• 

Тогда выражение (14.21) примет вид 
QM £>м £)м £>м„м ^м / р м у пи ^м 

04.23) 
QH £>н £)н £)н„н т н \ D" J пн т$ 

Это и есть первый закон подобия, указывающий, что подача 
подобных насосов пропорциональна третьей степени их линей-
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ных размеров, первой степени частоты вращения рабочих колес 
и объемных КПД. 

Второй закон подобия устанавливает зависимость напора 
подобных насосов от их геометрических размеров и частоты вра
щения рабочих колес. 

Чтобы получить аналитическое выражение второго закона 
подобия напомним, что согласно формуле (14.11) действитель
ный напор, создаваемый рабочим колесом центробежного насоса 

И = Ит т]г k 
g 

^ 2 т 'Mr *^ • 

Пользуясь принятыми обозначениями величин, относящихся 
к модели и натуре, найдем отношение создаваемых ими напоров: 

Я н g 
(14.24) 

Примем, что поправки на конечное число лопастей для рабо
чих колес модели и натуры одинаковы, т. е. ku =kH, тогда зави
симость (14.24) запишется в виде: 

/ум 

7/н 

(14.25) 

l H ГИ Y l " 

Н ст г̂ 
и в соответствии с формулой (14.18) получим 

н» ( D* \ 3 / л м у т£ 

Это и есть второй закон подобия, указывающий, что напоры 
подобных насосов пропорциональны квадратам их линейных раз
меров и частоты вращения рабочих колес, а также первой сте
пени их гидравлических КПД. 

Третий закон подобия устанавливает зависимость мощности, 
потребляемой подобными насосами, от их линейных размеров 
и частоты вращения рабочих колес. 

Известно, что расход мощности любым насосом определяет
ся величиной 

Q?gH N 
WOOTJ 

Пользуясь принятыми обозначениями, найдем отношение рас
хода мощности насоса модели к расходу мощности подобного 
насоса натуры: 

N _^_._L_. iL_. ]L_, (14.26) 
№ 

На основании первого и второго законов подобия, аналитиче
ски выраженных формулами (14.23) и (14.25) можно записать 

№ 
D" 

< J 

£)М 

~5* (14.27) 
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Заметив, что согласно формуле (13.13) ,п='По'Рг м̂ах» выраже
ние (14.27) может быть окончательно записано в виде 

п" 

г, н 
1мех 

'мех 
(14.28) 

Это и есть третий закон подобия, указывающий, что расходы 
мощности подобными насосами прямо пропорциональны пятой 
степени их линейных размеров, кубу частоты вращения их ра
бочих колес, первой степени плотности перекачиваемой жидкости 
и обратно пропорциональны их механическим КПД. 

Пользуясь законами подобия центробежных насосов (14.23), 
(14.25) и (14.28), практически в первом приближении можно 
считать, что коэффициенты полезного действия подобных насо
сов соответственно равны между собой, а именно: 

''О 'О ' 'г " " 'г ' 'мех ~~ 'мех 

Тогда законы подобия примут вид 
QM 
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л / м 

(14.29) 

(14.30) 

(14.31) 

Заметим, что преобразуя формулу (14.28) в формулу (14.31), 
полагаем перекачку насосами одинаковой жидкости р м = р н . 

Применим законы подобия в формуле, представленной зави
симостями (14.29), (14.30) и (14.31), к двум совершенно одинако
вым насосам, работающим с различной частотой вращения рабо
чих колес. Тогда будем иметь 

<?i п, я, 
Wo 

Пл 
(14.32) 

Q 2 «2 ^ 2 «2 ^ 3 «2 

В формулах (14.32) подача Q, напор И и расход мощности 
N не зависят от линейных размеров насосов, так как речь идет 
о совершенно одинаковых насосах. Исходя из этого, приведен
ные формулы по их смыслу могут быть применены к одному на
сосу, работающему с различной частотой вращения п. 

Зависимости (14.32) обычно называют формулами пропор
циональности или законами пропорциональности центробеж
ных насосов. Практически они очень важны для выяснения 
условий эксплуатации насосов. 

Так, первый закон пропорциональности указывает, что пода
ча Q насоса пропорциональна первой степени частоты вращения 
рабочего колеса 

Q = k{n. (14.33) 
Второй закон пропорциональности указывает, что напор Я, 
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создаваемый насосом, пропорционален второй степени частоты 
вращения рабочего колеса: 

H = k2n2. (14.34) 
Третий закон пропорциональности указывает, что расход 

мощности N, затрачиваемый насосом, пропорционален третьей 
степени частоты вращения рабочего колеса: 

N = k3n\ (14.35) 
Законы пропорциональности являются приближенными, так 

как фактически с изменением частоты вращения рабочего коле
са меняется и его КПД. Причем степень неточности расчетов по 
формулам (14.33), (14.34) и (14.35) тем больше, чем больше 
разница частоты вращения П\ и щ сравниваемых режимов. 

ТИПИЗАЦИЯ ЛОПАСТНЫХ НАСОСОВ 
ПО КОЭФФИЦИЕНТУ БЫСТРОХОДНОСТИ 

В пищевой промышленности применяется большое количество 
различных типов и конструкций лопастных насосов. Например, 
в сахарном производстве они служат для подачи холодной воды 
в завод, нагнетания горячих конденсатов в паровые котлы, пе
рекачки очень вязких полупродуктов производства, подачи раз
личных суспензий, удаления фекальных жидкостей из завода на 
значительные расстояния и т. д. 

Применяются, например, специальные насосы для перемеще
ния сокостружечной смеси, для подъема свекло-водяной смеси, 
для подъема сахарных утфелей и пр. 

Механизация производственных процессов и совершенствова
ние технологии производства расширяют сферу применения ло
пастных насосов и предъявляют все новые требования к их 
конструкции, гидравлическим характеристикам и степени эко
номичности насосных установок. В этих условиях создание новых 
насосов, их правильный подбор для установки на производстве 
и рациональная эксплуатация возможны лишь в том случае, 
если будет существовать какой-то общий критерий (эталон) 
сравнения лопастных насосов. 

Эталонный критерий, будучи выражен в функции основных 
параметров, может быть полезным для сравнения существую
щих насосов, изыскания новых конструкций и типов с желаемы
ми гидравлическими параметрами, для создания моделей про
ектируемых крупных установок и рационального подбора 
насосов, имеющих определенное назначение. 

Для определения такого критерия обычно условно вводится 
понятие об эталонном насосе для серии гидродинамически по
добных насосов. Таким для данной серии является насос, со
здающий напор Hs, равный условной единице ( # у = 1 ) и полезно 
использующий для этого (при ,п5. = 1) условную единичную мощ
ность (Л^ = 1). 
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Рабочее колесо такого насоса называется модельным для 
данной серии, а частота его вращения называется удельной ча
стотой вращения ns или коэффициентом быстроходности. Этот 
коэффициент может быть выражен в зависимости от действи
тельной частоты вращения п рабочего колеса рассматриваемого 
насоса, от его подачи Q и напора Н. 

Для установления этой зависимости воспользуемся законами 
подобия центробежных насосов, причем, при формулировании 
необходимых зависимостей индекс «s» будем относить к пара
метрам модельного насоса, а параметры рассматриваемого на
соса той же серии подобных насосов будем обозначать без 
индексов. 

На основании второго закона подобия в формуле (14.30) мож
но записать 

Hs \DS) \ns 

откуда при Hs = 1 получим 

* - ( £ ) ' • fc)' (14-36) 

Из третьего закона подобия в формуле (14.31) имеем 
JL = IJ*X (JL 
Ns \DS)'\ ns 

откуда при Ns = 1 находим 

»-{£)'it)'- (14-37) 

Исключим из уравнений (14.36) и (14.37) линейные размеры. 
Для этого возведем уравнение (14.36) в пятую степень, а урав
нение (14.37) —во вторую. Получим 

»-(£),4t)"°™'" (£)"-"•(?" 

Правые части двух последних равенств равны между собой, 
( D \Ю 

так как каждая из них представляет отношение [ —- . Следо
вательно, Я 5 (—) — N2 [ — 1 . Сократим правую и левую части 

уравнения на[ — ] , получим выражение / / 5 ( — ] =ЛГ £. Отсюда 

определим коэффициент быстроходности 

ns = n — - = nNlt2 М-5* . (14.38) 

„5/4 
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Этот коэффициент является функцией величин Q, И, п. Для 
того, чтобы представить коэффициент быстроходности в виде 
функции /г, =/(Q, H, п), расшифруем в уравнении (14.38) зна
чение N = QpgH, выразив величину N в условных единицах мощ
ности, каждая из которых принимается равной 736 Вт. Тогда 
при перекачке воды плотностью р= 1000 кг/м3 получим в услов
ных единицах 

V7J- Л/AIML = VW-vmrm = з,б5 КО". 
V 736 /736 

Подставим полученное значение -\Z~NB равенство (14.38), тогда: 

ns =- 3,65п VQH-H-W = 3,65/г —~- • (14.39) 
н' 

При определении коэффициента быстроходности ns много
ступенчатого насоса в формулу (14.39) входит значение напора 
Я одной ступени. Для насосов с рабочими колесами двусторон
него всасывания в формулу (14.39) вместо подачи Q подставля-

Q ют значение — . 
2 

Общепринятый коэффициент 3,65 получен исходя из значе
ния условной единицы мощности, равной 736 Вт, и является 
категорией исторической. 

Таким образом, коэффициент быстроходности ns насоса тем 
больше, чем больше его подача Q и меньше создаваемый напор 
Н при данной частоте вращения п; коэффициент быстроходности 
ns возрастает с увеличением частоты вращения п при сохране
нии прежних значений подачи Q и напора Н. 

Однако с увеличением частоты вращения рабочего колеса при 
неизменном расходе Q и напоре Н размеры насоса должны 
уменьшаться. 

Действительно, в соответствии с уравнением (14.13) можно 
приближенно считать, что напор центробежного насоса пропор
ционален квадрату окружной скорости жидкости на выходе из 
рабочего колеса, т. е. H = ku2. Поэтому при неизменном напоре 
окружная скорость также не меняется. 

С увеличением частоты вращения п и при сохранении неиз
менной окружной скорости выходной диаметр Вч рабочего коле
са должен уменьшаться, а следовательно и все выходные раз
меры насоса тоже должны уменьшаться. Это следует из равен
ства 

те D,n 
3 60 

Диаметр отверстия входа в рабочее колесо DQ определяется, 
главным образом, подачей насоса и незначительно уменьшается 
с увеличением частоты вращения. Следовательно, с увеличением 
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коэффициента быстроходности отношение D2!DQ должно умень
шаться. 

На основе этих выводов базируется типизация лопастных на
сосов по коэффициенту быстроходности ns (рис. 97). В соответ
ствии с данными, полученными из практики, лопастные насосы 
подразделяются на два типа: собственно центробежные и осе-

тгЩ лЯ] т^Т Т& 

Рис 97. Эскиз сечения рабочего колеса лопастных насосов: 
а—тихоходных; б—нормальных, в — быстроходных; г — полуосевых 
нальные); д — осевых (пропеллерные) 

(диаго-

вые или пропеллерные. Согласно принятой типизации, к центро -̂
бежным насосам относят: тихоходные, нормальные, быстроход
ные и полуосевые. 

Т и х о х о д н ы е ц е н т р о б е ж н ы е н а с о с ы имеют ко
эффициент быстроходности 50</г 5 <80. Малый коэффициент 
быстроходности свидетельствует о малой подаче Q и относитель
но большом напоре насоса Я. 

Для этих насосов отношение D2/DQ достаточно велико и со
ставляет приблизительно 2,5. Рабочее колесо как бы вытянуто в 
радиальном направлении и большой выходной диаметр влечет 
за собой значительные дисковые потери на трение. Это, в свою 
очередь, снижает КПД насоса. Поэтому уменьшению коэффици
ента быстроходности ns сопутствует снижение КПД насоса.. 
Практически при ns<A0 центробежные насосы не следует при
менять. В этих случаях лучше использовать объемные насосы,, 
степень экономичности работы которых не зависит от создавае
мого напора. 

Отметим, что в пищевой промышленности подавляющее 
большинство применяемых центробежных насосов относится к 
тихоходным машинам, так как по технологическим условиям 
чаще всего требуется небольшой расход при относительно боль
шом напоре. 

Ц е н т р о б е ж н ы е н а с о с ы н о р м а л ь н о й б ы с т р о 
х о д н о с т и имеют коэффициент быстроходности 80<п^<150. 
Увеличение коэффициента быстроходности свидетельствует об 
относительном увеличении подачи (ширина колеса увеличивает
ся) и уменьшении напора (D^ — уменьшается). В таких насосах 
отношение Z)2/Z)o~2. 

Б ы с т р о х о д н ы е ц е н т р о б е ж н ы е н а с о с ы имеют 
коэффициент быстроходности 150</г, <300. Здесь более резко 
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проявляются тенденции, связанные с ростом ns: рабочие колеса 
становятся все шире, а выходной диаметр их относительно 
уменьшается. Для таких насосов D2IDQ~ 1,8—1,4. 

П о л у о с е в ы е и л и д и а г о н а л ь н ы е н а с о с ы имеют 
коэффициент быстроходности 300<я 5 <600. Увеличение ns при
водит к дальнейшему росту ширины рабочих колес и к уменьше
нию выходного диаметра. Направление выброса жидкости из ра
бочего колеса становится диагональным. Для них Z)2/Z)0~l,2— 
1,1. По своим параметрам и гидравлической схеме работы они 
занимают промежуточное положение между центробежными и 
осевыми насосами. 

К о с е в ы м и л и п р о п е л л е р н ы м относятся насосы с 
коэффициентом быстроходности §№<ns <1200. Большой коэф
фициент быстроходности свидетельствует о большой подаче на
соса при малом напоре. Такие параметры имеют насосы, переме
щающие жидкость вдоль оси. Рабочие колеса осевых насосов 
составлены из лопастей, не соединенных общим ободом, изогну
тых по винтовой поверхности. Это насосы, у которых отношение 
Z)2/£>o~l,0—0,8; КПД их довольно велик. Это, собственно, уже 
не центробежные насосы и теория их работы имеет некоторые 
особенности. 

ОСЕВОЕ ДАВЛЕНИЕ В ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСАХ 
И МЕТОДЫ ЕГО УРАВНОВЕШИВАНИЯ 

При работе центробежного насоса рабочее колесо вращается в 
пространстве, заполненном перекачиваемой жидкостью. По
верхности дисков рабочего колеса подвергаются действию раз
личных сил, которые, как показывает опыт, не уравновешива
ются. 

Рассмотрим действие на рабочее колесо центробежного насо
са только поверхностных сил, которые собственно и определяют 
динамические условия его работы. Силы давления на рабочее 
колесо, вращающееся в корпусе насоса, заполненном жидкостью, 
могут быть найдены из следующих соображений (рис. 98, а) 
Как известно, давление р\ при входе в насос является начальным 
давлением всасывания. Это давление действует на площадь 
кольцевого сечения, которая определяется величиной 

/4 = -i-ic(Z)?-rf*), 
где D] — внешний диаметр всасывающей полости рабочего ко

леса; 
d — диаметр вала. 

Следовательно, сила давления жидкости на рабочее колесо в 
области всасывания составит 
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В конструкциях центробежных насосов всегда предусматри
вается тщательное отделение области всасывания с начальным 
давлением рг от области нагнетания с конечным давлением рч. 
Такое отделение осуществляется с помощью уплотнительных ко
лец. Зазор между внутренней поверхностью уплотнительного 
кольца и внешней поверхностью рабочего колеса по диаметру 
входа должен быть небольшим, порядка 0,15—0,2 мм. 

Выход жидкости из рабочего колеса осуществляется свобод
но, подчас при значительном расстоянии между выходным диа
метром Di рабочего колеса и внутренним диаметром направляю
щего аппарата или соответствующей кромкой приемного отвер
стия нагнетательного патрубка. 

Поэтому давление рч действует на всю площадь F^ заднего 
диска рабочего колеса, определяемую величиной / 7

2 = ~:^(D\ — 

—d 2), и на площадь кольцевого покрывного диска Fs= —:t(D\ — 
9 

—D\ ) . Причем, силы, обусловленные давлением р2, действующие 
на обе стороны рабочего колеса, по направлению взаимно про
тивоположны. 

Определим силы давления по обе стороны рабочего колеса, 
которые обусловлены действием давления нагнетания рг-

4 
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где Рг — полная сила давления на всю площадь заднего диска 
рабочего колеса; 

Рз — полная сила давления на кольцевой покрывной диск ра
бочего колеса. 

Осевая сила Р 0с, очевидно, является равнодействующей пере
численных сил Р\, Рч и Ръ, причем, направление ее соответствует 
направлению большей силы: 

+ Р'< 4 ' * 4 
или после приведения подобных членов получим 

Рос = 4" * (Д? - d") ЛРш-Рх). (14.40) 
Таким образом, осевое давление определяется произведени

ем разности между конечным давлением, которое создает насос 
(/?2), и начальным давлением на всасывании ръ умноженной на 
площадь живого сечения потока при входе в рабочее колесо. Так 
как Р2>Р\, то осевое усилие Рос направлено в сторону всасы
вания. 

Осевое усилие Р о с стремится сдвинуть рабочее колесо вместе 
с валом в сторону всасывающего патрубка. Если это усилие 
окажется достаточно большим, оно приведет к поломке подшип
ников, истиранию в первую очередь уплотнительных колец, а 
затем и ко взаимному истиранию корпуса насоса и рабочего ко
леса. 

Чтобы предотвратить эти явления, которым сопутствует уве
личение расхода мощности, потребляемой насосом, и падение 
его КПД, применяют различные способы. 

1. У с т а н о в к а у п о р н ы х и л и г р е б е н ч а т ы х под
ш и п н и к о в с к о л ь ж е н и я . 

Такой способ предотвращения вредного влияния осевого уси
лия применяется только при очень небольшой осевой силе как 
вспомогательная мера, или в случае невозможности применить 
другие способы, перечисленные ниже. 

2. С в е р л е н и е р а з г р у з о ч н ы х о т в е р с т и й . 
Для уравновешивания сил давления в центральной части ра

бочего колеса сверлят отверстия (рис. 98, б) 1 в заднем диске 
рабочего колеса. Таких разгрузочных отверстий может быть ча
ще всего четыре. С их помощью выравнивается давление жид
кости с обеих сторон рабочего колеса. Чтобы предотвратить пе
ретекание жидкости через эти отверстия из области высокого 
давления на нагнетании в область низкого давления на всасыва
нии, делают кольцевые выступы 2 на наружной стороне заднего 
диска и устанавливают охватывающие его с небольшим зазором 
уплотнительные кольца <5 в корпусе насоса. 
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Сверление отверстий в центральной части рабочего колеса 
как метод уравновешивания осевого давления является наиболее 
простым и распространенным. 

3. П р и м е н е н и е г и д р а в л и ч е с к о г о п р и с п о с о б 
л е н и я с р а з г р у з о ч н ы м д и с к о м . 

Если осевые усилия достигают больших значений, например, 
в высоконапорных многоступенчатых насосах, то сверление раз
грузочных отверстий в центральной части рабочих колес оказы
вается недостаточным. В этих случаях после конечной ступени 
насоса на нагнетании монтируется гидравлическое приспособле
ние, с помощью которого создается усилие на ротор насоса, рав
ное осевому, но противоположно ему направленное. 

На рис. 98, в показана последняя ступень многоступенчатого 
насоса. На одном валу с рабочим колесом посажен на шпонке 
разгрузочный диск 2, имеющий уплотнительное кольцо 6 с перед
ней стороны и такое же кольцо 4 с тыльной. Зазоры в этих 
уплотнительных приспособлениях — минимальные, только для 
обеспечения жидкостного трения между вращающимися и не
подвижными поверхностями. 

Разгрузочный диск с уплотнительными приспособлениями 
монтируется в специальной камере 3, которая разделена на две 
части диафрагмой с уплотнительным кольцом. Правая часть ка
меры соединяется со свободной атмосферой при помощи отвер-

Рис. 99. Схема конструкций центробеж
ных насосов, предотвращающих возник

новение осевого давления. 

стия 5. Если от этого отверстия провести трубку к всасывающей 
камере насоса, то давление в камере будет практически равно 
давлению всасывания. В полости насоса за задним диском по
следнего рабочего колеса, как известно, будет конечное макси
мальное давление. Это давление действует не только на задний 
диск рабочего колеса в сторону всасывания (влево), но и на 
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разгрузочный диск (вправо) — в противоположном направлении 
осевому усилию. 

При соответств>ющих размерах разгрузочного диска, кото
рые могут быть рассчитаны, осевое усилие полностью уравно
вешивается. Конечно, для этого необходимо, чтобы с внешней 
(правой) стороны разгрузочного диска было пониженное давле
ние, приближающееся к давлению всасывания или к атмосфер
ному давлению. 

4. П р и м е н е н и е н а с о с о в д в у с т о р о н н е г о в с а с ы 
в а н и я . 

Для выравнивания осевого давления применяют насосы дву
стороннего всасывания, у которых осевое давление вообще от
сутствует (рис. 99, а). 

В многоступенчатых насосах применяют иногда такую схему 
установки рабочих колес, при которой всасывающие стороны 
половины ступеней расположены симметрично, но противопо
ложно по направлению всасывающим сторонам другой полови
ны ступеней (рис. 99, б). Причем, компоновка работы ступеней 
по обе стороны установки может быть различной. 

ХАРАКТЕРИСТИКИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Для правильной эксплуатации центробежных насосов и их под
бора при создании различных перекачивающих установок и 
станций необходимо знать как изменяются основные параметры 
насосов в различных условиях их работы. Важно иметь сведе
ния об изменении напора Я, расхода мощности N и КПД насоса 
т] при изменении его подачи Q. В технике принято такие зави
симости представлять в виде графиков, которые характеризуют 
взаимное изменение основных параметров насоса в различных 
условиях работы. Поэтому графические изображения функцио
нальной зависимости напора Н, расхода мощности N и КПД на
соса т[ от его подачи Q называют Q—Н, Q—N и Q—ц характе
ристиками насоса. Основной считают Q—Н характеристику, 
очевидно потому, что расход мощности N И КПД ц являются 
следствием работы насоса по созданию подачи Q и напора Я, 
которые собственно и являются целью применения насоса. 

ТЕОРЕТИЧЕСКИЕ Q—Нт ХАРАКТЕРИСТИКИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Рассмотрим зависимость теоретического напора Я т от подачи 
насоса Q. Теоретический напор насоса может быть определен 
из формулы (14.13) в таком виде 

tfT=^ = ^L ( „ 2 _, r ctgP 2 ) . 
s g 
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Чтобы представить зависимость теоретического напора Нт 
от подачи Q, выразим радиальную составляющую абсолютной 
скорости выхода по закону неразрывности потока через Q: 

е , — 2 - . 
ТЕ Оф-}. 

где Ь2 — ширина лопасти на выходе из рабочего колеса. 
Следовательно, теоретический напор может быть выражен 

зависимостью 
U ^,--4-ct g p 2 V (14.41) / " / - г = 

s к Dnbc, 

Рассмотрим изменение теоретического напора от подачи для 
насосов с лопастями радиальными, отогнутыми назад и загну
тыми вперед. 

Допустим, что лопасти насоса радиальные (см. рис. 95, б), т. е. 
и\ 

р 2=90°. Тогда теоретический напор Я т = — не зависит от пода
чи насоса. Если представить эту зависимость графически в 
координатах Q—Ят, то она будет иметь вид прямой, параллель
ной оси абсцисс (рис. 100, а, кривая / ) . 

Если лопасти насоса отогнуты назад (см. рис. 95, а), то В 2 < 
<90° и ctg В 2>0. Следовательно, в соответствии с зависимостью 
(14.41) при увеличении подачи напор будет линейно умень-

и 
шаться по сравнению с величиной — . График этой зависимости 
в Q—Ят координатах будет иметь вид прямой, наклоненной вниз 
(см. рис. 100, а, кривая / / ) . 

75d° I 

/,4л=const 
l,2n*const 
'const 

0,6п=const 
0,6п const 

Рис. 100. Теоретические (а) и действительные (б) Q — H характеристи
ки центробежных насосов. 

Если лопасти насоса загнуты вперед (см. рис. 95, в), 
то В2>90°, a ctg B 2<0. Следовательно, при увеличении подачи 
насоса Q теоретический напор будет увеличиваться также ли
нейно. График этой зависимости в координатах Q—Нг будет 
иметь вид прямой, наклоненной вверх (кривая / / / ) . 
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ДЕЙСТВИТЕЛЬНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 

*я Q„ Q,Mfc 

Рис 101 Q — ц, Q — H, Q — N ха
рактеристики центробежного насоса 

Приведенные выше теоретические характеристики (Q—Нт) цен
тробежных насосов в практике не применяются. Они рассмат
риваются только для ознакомления с сущностью полученных 
теоретических зависимостей. В практике применяются действи
тельные характеристики, которые получаются только при испы
тании центробежных насосов. 
Аналитические способы по
строения характеристик очень 
сложны и не дают достаточно 
надежных результатов. Поэто
му для получения характери
стик центробежных насосов их 
испытывают. При испытании 
насос работает при постоянной 
частоте вращения (п~const). 
Меняя положение нагнетатель
ной задвижки от ее полного 
закрытия до полного откры
тия, фиксируют основные па
раметры работы насоса в не
скольких точках и полученные 
данные заносят на графики в координатах Q—Н (рис. 100, б). 
При уменьшении частоты вращения, например, до 0,8 или 0,6 п, 
Q—Н характеристики насоса располагаются эквидистантно ни
же, а при увеличении п — выше характеристики, полученной ис
пытанием насоса при п — const. 

В процессе испытания центробежного насоса при определен
ном положении задвижки, т. е. при определенной степени ее 
открытия, с помощью соответствующих приборов и приспособ
лений измеряют не только подачу Q и напор Н, но и расход 
мощности насосом N. Измерение этих величин производится 
одновременно, поэтому полученные значения напора и расхода 
мощности будут относиться к соответствующей подаче. 

Если данные о расходуемой мощности N отмечать в виде то
чек на графике в координатах Q—N при различной степени от
крытия нагнетательной задвижки, а затем эти точки соединить, 
то получим график Q—N (рис. 101). Изменение общего коэффи
циента полезного действия насоса т] в зависимости от подачи Q 
представляется также графически в виде Q—ц характеристики 
насоса 

7) = 
102N 

(14.42) 

Если в эту зависимость подставлять значения Q, И и N, полу
чаемые во время испытания насоса для ряда точек, соответству
ющих определенным положениям задвижки, а следовательно, и 
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определенным значениям подачи, то в результате получают ве
личины TI = / ( Q ) . 

Данные, полученные по формуле (14.42), наносят на график 
с координатами Q и ц в виде точек. Соединив указанные точки,, 
получают Q—у\ характеристику насоса. 

Обычно Q—Н, Q—N и Q—ц характеристики центробежного 
насоса совмещаются на одном графике. Масштаб для каждой из 
характеристик произвольный, но выбирается он так, чтобы эти 
кривые расположились на всем поле координат. По составлен
ному графику устанавливается оптимальный режим работы на
соса, соответствующий максимальному значению г\тах, а также 
определяются значения Q, Н и N, соответствующие наиболее вы
годным условиям работы насоса. 

Действительные характеристики насосов используются при 
подборе центробежного насоса для работы при заданной подаче 
Q и манометрическом напоре Ни. При этом стремятся к тому,, 
чтобы в производственных условиях насос работал в оптималь
ных (или близких к оптимальным) условиях с учетом возмож
ных отклонений подачи и напора. 

Характеристики центробежных насосов используют также для,-
анализа работы насосов при эксплуатации. С помощью характе
ристик устанавливают действительные условия работы насосов» 
степень экономичности насосных установок, их соответствие 
технологическим требованиям и характер изменения всех основ
ных параметров работы насоса с изменением подачи или созда
ваемого напора. 

При анализе работы центробежного насоса точка а на его* 
Q—Н характеристике (см. рис. 100, б), соответствующая избран
ным заранее или отвечающая действительным условиям работы 
насоса, называется рабочей точкой. По рабочей точке на Q—If 
характеристике насоса определяют действительные подачу Q и 
напор Н, создаваемые насосом. 

Рис. 102. Q—Н характеристики насоса (а), трубопровода (б) и построение 
совмещенной Q—H характеристики насоса и трубопровода (в). 

Выбирать рабочую точку центробежного насоса следует на 
нисходящей ветви кривой Q—Н. Это область устойчивой работы 
насоса. Восходящая часть кривой Q—Н является областью не
устойчивой работы, частых срывов подачи. Q—Я характеристи-
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ки насосов, у которых имеется восходящая часть кривой, назы
ваются лабильными характеристиками. 

Имеются центробежные насосы, Q—Н характеристики кото
рых не имеют восходящей ветви кривой (рис. 102, а), такие ха
рактеристики называются стабильными. Насосы со стабильными 
Q—Н характеристиками устойчиво работают при любой малой 
производительности. К ним относятся насосы с полуоткрытыми 
рабочими колесами. В пищевой промышленности они весьма 
распространены, так как способны перекачивать суспензии и 
инкрустирующие жидкости, не создавая чрезмерной опасности 
закупоривания межлопастных каналов. 

Межлопастные каналы таких рабочих колес легко очищают
ся при снятии крышки насоса со стороны всасывания. Эта крыш
ка насоса точно пригоняется к торцам лопастей открытого ра
бочего колеса с минимальным зазором. 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАБОЧЕЙ ТОЧКИ ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАСОСА 
СОВМЕЩЕНИЕМ ХАРАКТЕРИСТИКИ НАСОСА 
И ХАРАКТЕРИСТИКИ ТРУБОПРОВОДА 

В любой производственной насосной установке насос работает 
в системе всасывающего и нагнетательного трубопроводов (см. 
рис. 88). Энергия, создаваемая насосом за счет работы двига
теля, в виде манометрического напора передается жидкости, 
находящейся в трубопроводах, примыкающих к насосу со сторо
ны всасывания и нагнетания. Эта энергия определяется зави
симостью (13.1), выражающей манометрический напор: 

Я м = гх + гг + -BmEi. + h'w + A». 
?g 

Статическая часть манометрического напора, которая затра
чивается на преодоление геометрической высоты всасывания z\ 
и геометрической высоты нагнетания z2, а также на преодоле
ние разности давлений на концах трубопровода р2—р\ — не за
висит от подачи насоса. От подачи насоса зависят гидравличе
ские потери в трубопроводах на всасывании и нагнетании. Есте
ственно, чем больше подача насоса в данный трубопровод, тем 
больше будут гидравлические сопротивления вследствие увели
чения скорости движения жидкости. Гидравлические сопротив
ления во всасывающем круглом трубопроводе могут быть опре
делены в зависимости от подачи Q насоса: 

а гидравлические сопротивления в нагнетательном трубопрово
де, аналогично: 
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Таким образом, зависимость манометрического напора Нм 

от подачи Q принимает вид 

1 ' eg 2g^d\ \лл d,)^ 

+ ^ ( £ ^ + ^ < 1 4 - 4 5 > 
или после простых преобразований 

Hu = zx + z% + P*~Pl +AQ\ (14.46) 

где 

Зависимость (14.46) графически представляет собой парабо
лическую кривую (рис. 102, б). Этот график называют характе
ристикой трубопровода. Он изображает закон изменения напо
ра, необходимого для продвижения жидкости через данную 
систему всасывающего и нагнетательного трубопроводов при 
различной подаче насоса. Статическая часть напора при этом не 
меняется. 

Q—Н характеристика трубопровода показывает величину 
теряемого напора при подъеме и нагнетании жидкости, а также 
преодолении гидравлических сопротивлений в данном трубопро
воде или системе трубопроводов при различной подаче насоса. 

Q—Н характеристику насоса можно рассматривать как рас
полагаемый напор, создаваемый насосом при различной подаче. 

Очевидно, при работе данного насоса на данный трубопро
вод с определенной подачей располагаемый напор, создаваемый 
насосом, должен быть равен потерянному напору на перекачку 
жидкости в таком же количестве при прочих равных условиях. 
Следовательно, характеристики насоса и трубопровода, пред
ставленные в одинаковом масштабе, должны иметь общую точ
ку. Этой общей точкой является точка пересечения Q—Н ха
рактеристик насоса и трубопровода (рис. 102, в). 

Рабочая точка указывает, какую подачу Q и напор Н созда
ет насос при работе на данный трубопровод. Вместе с тем рабо
чая точка является точкой максимальной (предельной) подачи 
данного насоса на данный трубопровод. 

Действительно, по Q—Н характеристике насоса увеличение 
подачи за рабочей точкой соответствует снижению напора, со
здаваемого насосом. В то же время, в соответствии с Q—Н ха
рактеристикой трубопровода с увеличением расхода жидкости 
через трубопровод напор, необходимый для ее перекачивания, 
увеличивается. Следовательно, при подаче, большей чем та, ко
торая соответствует рабочей точке, данный насос не будет пода
вать жидкость на данный трубопровод в связи с недостатком 
создаваемого напора. 
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РЕГУЛИРОВАНИЕ ПОДАЧИ ЖИДКОСТИ 
ЦЕНТРОБЕЖНЫМ НАСОСОМ 

Центробежный насос, подающий жидкость на определенный тру
бопровод, не может развить большую подачу, чем та, которая 
определяется рабочей точкой. Но, прикрывая задвижку на на
гнетательном трубопроводе, можно уменьшать подачу жидкости 
вплоть до полного ее прекращения. 

JJ M i i Ml Н i 1 > „I i и. 
9, Q3 й г Q, Q ° Иг О, С 

а 6 
Рис. 103. Совмещенные Q — Н характеристики насоса и трубопровода при ре
гулировании подачи с помощью задвижки на нагнетании (а) и изменением 

частоты вращения (б). 

Пусть рабочей точке насоса а соответствуют подача Qy и на
пор # i (рис. 103, а). Прикрытие нагнетательной задвижки при
водит к изменению Q—Н характеристики трубопровода вслед
ствие увеличения его гидравлического сопротивления. При этом 
статический напор, преодолеваемый насосом 21+22+ — М 

при подаче жидкости в трубопровод, не изменится. Увеличивается 
лишь крутизна параболической кривой Qd\, представляющей 
Q—Н характеристику трубопровода в новых условиях. Появля
ется новая рабочая точка й\, которой соответствует новый напор 
насоса Н2н и новый напор Н2тр, необходимый для прокачивания 
через трубопровод меньшего количества жидкости Q2 вследствие 
некоторого прикрытия нагнетательной задвижки. При этом на
пор, создаваемый насосом (Я 2 „> / / 2 т р )> больше напора, необхо
димого для перекачивания жидкости в количестве Q через тру
бопровод, вследствие того, что некоторая часть напора ( # з = 
= /i2H—#2тР) затрачивается насосом на преодоление сопротив
ления частично прикрытой задвижки. 

Если еще прикрыть задвижку, уменьшив подачу насоса до 
Q3, то Q—Н характеристика трубопровода станет еще круче и 
примет вид параболической кривой Оа^— появится новая рабо
чая точка а2, в которой новая Q—Н характеристика трубопрово-
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да пересекается с Q—Н характеристикой насоса. Этой точке 
соответствует напор, создаваемый насосом Нзн при уменьшен
ной подаче <2з вследствие прикрытия задвижки. Напор, созда
ваемый насосом # з н

 в н о в ы х условиях, больше напора # з т р , 
необходимого для перекачивания уменьшенного количества жид
кости <3з через трубопровод. Разность между этими напорами 
#з = # 3 н—^зтр затрачивается на преодоление сопротивления 
частично прикрытой задвижки. 

Разность напоров Н1

3 при дальнейшем прикрытии задвижки 
может стать довольно значительной и вследствие этого регули
рование задвижкой становится экономически невыгодным. По
иски экономически более выгодного способа регулирования по
дачи центробежного насоса приводят к попыткам регулирования 
изменением частоты вращения рабочего колеса. Действительно, 
уменьшение подачи насоса от Q\ при полностью открытой за
движке до некоторой подачи Q2 можно достичь за счет уменьше
ния частоты вращения (рис. 103, б). 

В этом случае потери напора на преодоление сопротивления 
частично прикрытой задвижки отсутствуют. Рабочая точка а 
как бы переносится в новое положение а\, вследствие перемеще
ния Q—Н характеристики насоса из-за уменьшения частоты 
вращения рабочего колеса. 

В гидравлике такой метод регулирования насосов может счи
таться вполне приемлемым. К сожалению, пока отсутствуют 
простые, надежные и экономически выгодные способы измене
ния частоты вращения электродвигателей. Поэтому регулирова
ние подачи центробежных насосов осуществляется, главным об
разом, с помощью задвижки на нагнетательном трубопроводе. 

ПАРАЛЛЕЛЬНАЯ РАБОТА ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Параллельной работой насосов называют совместную подачу 
жидкости двух или нескольких насосов в один трубопровод. 

Рассмотрим простейший случай параллельной работы двух 
одинаковых центробежных насосов. Пусть Q—Я характеристи
ка одного из насосов и характеристика трубопровода известны 
(рис. 104). 

Рабочей точкой а\ определяются подача одного насоса Q] и 
создаваемый напор # i при работе на данный трубопровод. Сов
местную Q—Н характеристику двух одинаковых насосов можно 
построить, если учесть, что подача двух насосов Q2 увеличится 
вдвое для каждого значения напора Н. Q—Н характеристика 
двух насосов пересекает Q—Н характеристику трубопровода в 
точке а2. Точка а2 является рабочей точкой при совместной ра
боте двух одинаковых насосов, подающих жидкость на один и 
тот же трубопровод. Из приведенных характеристик видно, что 
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подача двух параллельно работающих насосов Q2 больше, чем 
подача Qi одного насоса, работающего на данный трубопровод. 
При этом, однако, Q2<2Qi-

Таким образом, подключение второго насоса для параллель
ной работы приводит к некоторому увеличению подачи Q2 и на
пора # 2 . Прибавка подачи Q2—Qi будет тем большей, чем более 
пологой оказывается характе
ристика трубопровода. 

Известно, что крутизна ха
рактеристики трубопровода 
увеличивается с увеличением 
гидравлических сопротивлений 
в нем. Следовательно, наибо
лее выгодно подключать насос 
для параллельной работы в 
случае достаточно большого 
диаметра трубопровода, обес
печивающего малые гидравли
ческие сопротивления в нем. 

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНАЯ РАБОТА 

Последовательной работой насосов называют совместную рабо
ту двух или нескольких насосов при условии, что один из них 
(1-я ступень) всасывает жидкость из приемного резервуара и 
нагнетает ее во всасывающий патрубок другого насоса (2-я 
ступень) и т. д. Компоновка последовательной работы центро
бежных насосов может быть разнообразной (близкое и дальнее 
расположение насосов друг от друга). 

Последовательно работающие насосы могут иметь одинако
вые, а также разные характеристики. На практике предпочитают 
для последовательной работы применять насосы с одинаковыми 
характеристиками. 

В пищевой промышленности, главным образом, в свеклоса
харном производстве применение последовательной работы 
центробежных насосов или, как выражаются в практике, работы 
«насоса в насос» связано с перекачкой фекально-загрязненных 
жидкостей на дальние расстояния. Часто очистные сооружения — 
отстойники или поля фильтрации — расположены вдали от тер
ритории завода. Поэтому для подачи фекальных жидкостей на 
такие расстояния требуются большие напоры. Их могут созда
вать многоступенчатые насосы, которые не способны перекачи
вать грязные жидкости. Когда напора одного насоса недостаточ
но для подачи жидкости, а использование многоступенчатых 
насосов невозможно, применяют последовательную работу двух 
насосов. 

Один насос с соответствующей ему характеристикой не может 
подавать жидкость через трубопровод с характеристикой, 

Рис. 104. Совмещенная Q — Н харак
теристика при параллельной работе 

двух насосов на один трубопровод. 

ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 
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показанной на рис. 105, а. Если к насосу / подключить последова
тельно еще один такой же насос //, то суммарная Q—Н 
характеристика последовательно работающих двух одинаковых 
насосов Q—Нц+и) может быть получена увеличением вдвое 
(ординат) напоров для каждой подачи. Пересечением суммарной 
Q—Н характеристики обоих насосов и трубопровода определяет-

Рис. 105. Совмещенная Q — Н характеристика при последовательной рабо
те двух насосов на один трубопровод. 

ся рабочая точка а, соответствующая подаче двух одинаковых 
последовательно работающих насосов Qu+u) и напору //(/+//>, 
который ими создается при совместной работе. 

Иногда на практике встречается и другой случай последова
тельной работы центробежных насосов, при котором общая по
дача жидкости в трубопровод несколько возрастает. При этом 
Q—Н характеристика одного насоса пересекает характеристику 
трубопровода в точке а\ и соответствует подаче Q\ одного насо
са на этот трубопровод при напоре Н\. Если подключить для 
последовательной работы на этот трубопровод еще один такой 
же насос, то суммарная Q—Я характеристика работы насосов 
(рис. 105, б), построенная путем удвоения напоров для любых 
подач насосов, пересечет характеристику трубопровода в точке 
а2. Отсюда следует, что при последовательной работе двух на
сосов может в некоторой степени увеличиться и общая подача 
насосов на данный трубопровод. 

Такое увеличение подачи последовательно работающих насо
сов может быть объяснено тем, что при увеличении напора в 
системе энергия жидкости возрастает и при сохранении статиче
ского напора прирост энергии расходуется на увеличение ско
рости жидкости. Возрастание напора будет тем больше, чем 
круче характеристика трубопровода. 

Последовательная работа центробежных насосов предпола
гает значительное повышение давления в том насосе, который 
представляет собой вторую ступень. Иногда повышение давле
ния становится столь значительным, что угрожает прочности 
конструкции. В таком случае целесообразно устанавливать на-
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сое, являющийся второй ступенью, не сразу после первой сту
пени, а на расстоянии, достаточном для снижения давления до 
безопасного значения. Место установки насоса второй ступени 
может быть определено при помощи построения пьезометриче
ской линии напорного трубопровода. 

При окончательном выборе схемы расположения последова
тельно работающих насосов следует учитывать такие факторы: 
соответствие технологическим требованиям, прочность и надеж
ность работы установки, экономия помещения, удобство обслу
живания и т. д. 

УНИВЕРСАЛЬНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА 
ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАСОСА 

Для широко распространенных в практике центробежных насо
сов составляют универсальные характеристики. Такие характе
ристики очень удобны при подборе насосов и определении наи
более выгодных эксплу
атационных условий. Н,м 

Универсальная харак
теристика представляет 
собой график, на котором 
приведен ряд Q—Н и 
Q—N характеристик на
соса при различных час
тотах вращения п рабо
чего колеса и нанесены 
линии одинаковых КПД 
T] = const. На рис. 106 
представлена универсаль
ная характеристика цен
тробежного насоса, опи
сывающая условия его 
работы при изменении 
частоты вращения рабо
чего колеса от п =1500 
мин"1 до м=2900 мин - 1 . 

Для составления уни
версальной характеристи
ки насоса нужно иметь 
Q—Н и Q—N характери
стики хотя бы для одно-

Рис. 106. 
а, л ic 

Универсальная характеристика 
центробежного насоса. 

го какого-либо значения частоты вращения. Подобные характе
ристики для других значений п можно получить, пользуясь фор
мулами (14.32). 

Что касается КПД насоса, то максимальное его значение 
ш̂ах соответствует только оптимальным условиям работы насоса 

при значениях Q, Н и п на которые насос проектировался. 
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С помощью универсальных характеристик можно, например, 
графически определить требуемую частоту вращения п рабочего 
колеса насоса для создания необходимой подачи Q и напора Н. 
Для этого достаточно найти пересечение перпендикуляров, про
веденных из точки на оси абсцисс, соответствующей данной по
даче Q, и из точки на оси ординат, соответствующей известному 
напору //. 

Для того чтобы определить, какой напор создает насос при 
известной подаче Q и частоте вращения рабочего колеса п, сле
дует восстановить нормаль к абсциссе в точке, соответствующей 
известной подаче Q до ее пересечения с Q—Н характеристикой 
насоса, составленной для данной частоты вращения п = const. 
Из полученной таким образом точки пересечения проводится ли
ния, параллельная оси абсцисс. Эта линия отсекает на оси орди
нат искомое значение напора //. 

Допустим, что насос, универсальная характеристика которо
го представлена на рис. 106, установлен с электродвигателем, ча
стота вращения которого я = 2900 мин - 1 . Подача насоса должна 
быть Q = 22,5 л/с. 

По графику находим рабочую точку А, соответствующую 
искомой подаче Q. Напор, создаваемый насосом, при этом дости
гает // = 30 м; расход мощности составит N = 9,35 кВт; насос бу
дет в этих условиях работать при т) = 0,72. 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПРЕДЕЛЬНОЙ ВЫСОТЫ 
УСТАНОВКИ НАСОСА 
ИЗ УСЛОВИЙ ПРЕДОТВРАЩЕНИЯ КАВИТАЦИИ 

Как было показано ранее, теоретический напор Нт=—и2с2 cos a%, 
g 

создаваемый центробежным насосом на нагнетании, не ограни
чен, так как с увеличением диаметра рабочего колеса D2 или 
частоты вращения п теоретический напор / / т будет непрерывно 
возрастать. Ограничивается теоретический напор Я т лишь усло
виями сопротивления материалов. 

Однако геометрическая высота Z\, на которую центробеж
ный насос может всасывать жидкость, или, что то же — высота 
установки насоса над уровнем жидкости в резервуаре, из кото
рого производится всасывание,— строго ограничена условиями 
работы насоса на стороне всасывания и зависит от ряда факто
ров. 

Для определения высоты всасывания составим уравнение 
Бернулли для двух плоскостей 0—0 и /—/ (рис. 107, а): 

z0+-^+A = Zl + 1±. + A + h„. (14.47) 
?g %g pg 2g 
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Так как по условию ZQ = 0 и Со = 0, то 

+ hz 

Ро , Pi с\ 
— = 2 l + — + — 
Р g Pg 2g 

Из этого уравнения можно найти абсолютное жидкости при входе в рабочее колесо: 

Pi =Po— P£ U i + h\ + 
-1 

2g 

(14.48) 

давление р\ 

(14.49) 

Давление р\ не должно быть меньше упругости паров жид
кости при температуре перекачивания. В противном случае 
происходит интенсивное выделение пузырьков воздуха и газов, 
растворенных в жидкости, т. е. происходит ее вскипание. При 
этом отдельные пузырьки, соединяясь в колонии, образуют кавер
ны, нарушают сплошность потока. Этот процесс называется кави
тацией. 

Естественно, что такой процесс наиболее вероятен в тех мес
тах проточной части насоса, где давление наименьшее, т. е. во 
всасывающей области при входе жидкости в рабочее колесо. В 
этом месте процесс еще усугубляется дополнительным падением 
давления pghh вследствие неравномерного распределения абсо
лютных скоростей С\ по входному сечению рабочего колеса и раз
личного значения относи
тельных скоростей W\ при 
входе на его лопасти. 

С учетом дополнительно
го падения давления уравне
ние (14.48) запишется в та
ком виде: 

Рь Р\ 
— = z H Ь 
р ^ pg 

+- г- Дй-f hw, 
*g 

а уравнение (14.49) может 
быть представлено так 

Р\ Ро 
— \ z i 

?g pg 

(14.50) 

= \z1 + hw + 

+17 + А Л (14.51) 

Рис. 107. Схемы установки насосов при 
положительной высоте всасывания (а) щ 

при работе под заливом (б). 

Если напор, соответствующий давлению насыщения при тем
пературе f, С, обозначить через ht, то условием предотвращения 
кавитации жидкости во всасывающей области рабочего колеса 
будет неравенство — >/г,, которое может быть записано в виде 

Ро 
pg 

- [zl + hw+ -—+ bh)> ht 
(14.52) 
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Обычно, скоростный напор С\ /2g при входе в рабочее колесо и 
дополнительное падение напора А/г выражают в долях общего 
напора Н, создаваемого насосом, а именно: 

—1- + Д/г = оЯ. (14.53) 

Величину а называют коэффициентом кавитации и определяют в 
зависимости от быстроходности насоса ns выражением 

1 0 (»SWY'\ ( M - 5 4 ) 

н \ с 
где С — кавитационный коэффициент быстроходности: при ns = 
= 50—80, С = 600-4-800; при ns =80—150, С = 800—1000; для насо
сов с повышенными кавитационными свойствами С =1300—3000. 

Условие предотвращения кавитации с учетом формулы 
(14.52) может быть выражено так 

— - (zl + tiw + cH)> ht. (14.55) 
? g 

Из условия предотвращения кавитации найдем Высоту Z\ ус
тановки насоса: 

и предельную высоту 

zl < -&- - {ht + hw + с Н) (14.56) 
?g 

z?=-^-- (ht + h'w + oH), (14.57) 

превышение которой вызывает возникновение кавитации. Эту 
высоту часто называют критической высотой всасывания. 

Практически может случиться, а в насосных установках пи
щевой промышленности это часто встречается, что Zi<0. Это 
объясняется тем, что в пищевых производствах (сахарном, спир
товом, пивоваренном и др.) приходится нередко перекачивать 
горячие жидкости, для которых значение ht довольно велико и 
при перекачке из открытых резервуаров hpz, — ^ 10 м. 

?g 
В таких случаях высота установки насоса становится отрица

тельной и для предотвращения кавитации в насосе его следует 
устанавливать ниже уровня жидкости в резервуаре, из которого 
происходит всасывание (рис. 107, б). 

Поэтому на большинстве пищевых предприятий насосы, пере
качивающие технологические жидкости, устанавливаются на пер
вом этаже, а связанная с ними технологическая аппаратура — на 
втором этаже и площадках, расположенных выше. 

При рассмотрении работы насоса на всасывании применяется 
также понятие допустимого кавитационного запаса АЛД0П , т. е. 
превышения полного напора жидкости во всасывающем патруб-
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ке насоса над упругостью ее паров при температуре перекачива
ния. Это превышение должно обеспечивать предотвращение ка
витации. По определению Д/гдоп=(—-f~ — I—ht\ здесь ^соответ-

\Pg 2gJ 
ствует упругости паров жидкости при входе в насос. 

Предельная высота z\ установки насоса приближенно может 
быть определена так 

z, = — - ht - tiw — 1,25Д hдоп. 
pg 

Если перекачивается холодная вода из открытого в атмосферу 

резервуара, то 
Pg 

ЛО м. 

Предотвращение кавитации очень важно, так как ее послед
ствия весьма отрицательно сказываются на работе насоса и проч
ности его деталей, поверхность которых обращена к проточной 
части. Возникающие в области всасывания при входе в рабочее 
колесо центробежного насоса в условиях кавитации пузырьки 
пара и каверны, заполненные воздухом и другими газами, пере
носятся по движению потока в область нагнетания с давлением 
р2, значительно превышающим упругость паров. Следствием это
го является мгновенная конденсация паров, сопровождающаяся 
столь же быстрым смыканием поверхностей пузырьков и каверн. 
При этом частицы жидкости с огромной скоростью устремляются 
к центру пузырьков и пустот. Встречая на своем пути металличе
ские поверхности деталей насоса, частицы ударяются о них, соз
давая точечные очаги высокого 
давления, достигающего 100 и бо
лее МПа (1000 и более атмо
сфер). Металл приобретает губ
чатое строение и разрушается. 
Этот процесс называют к а в и-
т а ц и о н н о й э р о з и е й , кото
рая усугубляется быстрым раз
витием химической коррозии 
вследствие того, что кислород, 
содержащийся в жидкости обыч
но в растворенном виде, при ка
витации непосредственно дей
ствует на поверхность металли
ческих деталей, оголенных от 
окисных защитных пленок. 

Кроме эрозии металла при кавитации происходит нарушение 
нормальных гидравлических условий работы насоса, ухудшение 
технических и экономических показателей его работы. Происхо
дит уменьшение подачи насоса, резкое колебание напора, значи
тельное снижение КПД. Возникает характерный шум и даже ко
лебание (вибрация) насоса, а иногда и срыв его работы. 

пл 
80 

•60 

W 
N,KBm\20 
W 

60 80 J00 <?,л/с 
О S0 160 240 320 Q,M3/4 

Рис. 108. Характеристики центро
бежного насоса 8К-12. 
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Работа центробежного насоса, установленного на предельной 
высоте (ei p ) от уровня жидкости в резервуаре на всасывании, 
недопустима, так как малейшее увеличение температуры или 
уменьшение внешнего давления приводит к возникновению кави
тации. Следовательно, при определении высоты установки насо
са необходимо предусмотреть некоторый запас напора, обеспечи
вающий бескавитационную работу насоса. Такая высота Ява" , 
гарантирующая бескавитационную работу насоса при различных 
подачах Q, указывается в характеристиках насосов, приводимых 
в каталогах (см. рис. 108). 

Допустимая вакуумметрическая высота всасывания для раз
личных подач насоса может быть определена с помощью специ
альных кавитационных испытаний. 

ПОДБОР ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Центробежные насосы подбирают в зависимости от их назначе
ния и условий работы. При этом некоторые основные параметры 
насоса могут быть известны, а некоторые неизвестны. Далее при
водятся сведения, которые необходимы и достаточны для подбо
ра насоса. 

В условиях производства при подборе насоса для какой-либо 
технологической станции обычно известно количество жидкости 
или жидкого продукта, которое будет транспортироваться, т. е. 
известно Q, часто известен также напор Я м . 

Если же напор неизвестен, то можно его определить с доста
точной для практики точностью. Для этого необходимо выяснить 
значение величин, составляющих манометрический напор: 

Pi —Р\ ' " 
Нм — г\ + г2 Н Ь hw + hw. 

?g 
Из действительных условий работы технологической станции 

можно установить: геометрические высоты всасывания zx и на
гнетания z 2; давления на поверхности жидкости в резервуарах на 
всасывании р\ и нагнетании р2, а затем определить хотя бы при
ближенно гидравлические сопротивления трубопроводов на вса
сывании hw и на нагнетании hw . 

Для подбора центробежного насоса необходимо также знать 
назначение насоса, главным образом, характер взаимных изме
нений подачи Q и напора Ни в процессе эксплуатации насоса. 

По своим конструктивным особенностям центробежные насо
сы, покрывающие одно и то же поле подачи и напора, могут 
иметь Q—Н характеристики различной кривизны: крутые (рис. 
109, кривая 3), пологие (кривая 1) и средней крутизны (кри
вая 2). 

Если предполагают, что при значительном изменении подачи 
Q напор Н должен изменяться незначительно, то выбирают на-
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сое имеющий пологую характеристику. Например, питательные 
насосы в котельных должны обладать пологой характеристикой 
Q—Н, так как количество подаваемой воды для питания котлов 
может значительно изменяться, но давление в котлах практиче
ски постоянно. 

Насосы, подающие суспензию на фильтрационные аппараты 
(например, фильтр-прессы) с резко меняющимися сопротивлени-

Рис. 109. Подбор центробежных насосов по их характеристикам. 

ем слоя осадка в процессе фильтрации, выбирают с крутой харак
теристикой. При соответствующем выборе таких насосов их пода
ча будет незначительно меняться даже при значительном увели
чении гидравлического сопротивления фильтрационных аппара
тов или, что то же, напора, преодолеваемого насосом. 

Если в процессе эксплуатации меняется и подача насоса и его 
напор, то применяют насосы с Q—Н характеристикой средней 
крутизны. 

Следовательно, для подбора центробежного насоса в общем 
случае необходимо и достаточно знать подачу насоса Q, напор 
Н и его назначение. Затем по каталогам насосных заводов выби
рают насос, удовлетворяющий поставленным требованиям. 

Следует отметить, что в настоящее время количество насос
ных заводов и номенклатура насосов, изготовляемых промы
шленностью СССР, возросли настолько, что составление единых 
общесоюзных каталогов-справочников стало практически невоз
можным. При этом непрерывное совершенствование и модерни
зация конструкции насосов приводит к быстрому устареванию 
справочных сведений. 

Поэтому необходимо пользоваться действующими ГОСТами, 
централизованными методами технической информации, а также 
ведомственными материалами, т. е. каталогами, составленными 
для отдельной отрасли, например, нефтехимической и др. В боль
шинстве случаев такие материалы составляются отдельными на
сосными заводами и специальными цехами машиностроительных 
заводов в виде насосных каталогов (номенклатуры завода). 

Что касается сведений, приведенных в данном пособии, о не
которых насосах, изготовляемых отечественными заводами, то 
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они преследуют лишь цель ознакомить читателя с современной 
методикой подбора насосов и использования номенклатурных 
технических данных и характеристик при их эксплуатации. 

Желательно иметь характеристику насоса и трубопровода, 
вычерченные в одинаковом масштабе (рис. 109, б). Тогда совме
щение этих характеристик укажет рабочую точку выбранного 
насоса при его работе на данный трубопровод. В этом случае 
будет виден допустимый предел регулирования (участок а—Ь) 
насоса в области устойчивой его работы, а также степень эконо
мичности установки в эксплуатационных условиях. 

Конечно, следует стремиться, чтобы рабочая точка насоса 
соответствовала максимуму КПД или величине, близкой к т) т а х . 
Дополнительную проверку правильности выбранного типа насо
са можно произвести определением коэффициента быстроход
ности, приняв для вычисления ту частоту вращения п, при кото
рой составлена Q—Н характеристика насоса. 

РАБОТА ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСОВ 
ПРИ ПЕРЕКАЧКЕ ВЯЗКИХ ЖИДКОСТЕЙ 

При перекачке центробежными насосами жидкости большей 
вязкости, чем вязкость воды (v>0,0bl0~ 4 м 2/с), наблюдается 
увеличение сопротивления на трение в проточных каналах насо
са. Поэтому подача и напор, создаваемый насосом, уменьшаются, 
уменьшается при этом и КПД насоса. Растет мощность, затрачи
ваемая на насос. С увеличением вязкости жидкости объемные 
потери уменьшаются. Уменьшаются, очевидно, и потери энергии 
при внезапном расширении струи. Вследствие указанного, харак
теристики насосов при перекачке ими вязких жидкостей сущест
венно отличаются от обычно приводимых в каталогах-справочни
ках, составленных при работе насосов на воде. 

Поэтому при анализе работы центробежных насосов, работа
ющих на вязких жидкостях, изменение их характеристик по 
сравнению с характеристиками, полученными при работе на во
де, определяют соответствующим пересчетом с помощью попра
вочных коэффициентов. 

Эти поправочные коэффициенты представляют собой безраз
мерные отношения основных параметров насоса при его работе 
на вязкой жидкости (в данном случае, нефти) к соответствую
щим параметрам, относящимся к работе на воде (рис. ПО): 

коэффициент изменения подачи 
^ Q = _G*3K_. (14.58) 

Уводз 
коэффициент изменения напора 

^ = Язя_зк. . (14.59) 
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коэффициент изменения КПД 

(14.60) IS ^вязк 
^вода 

С изменением вязкости жидкости характеристики насоса ме
няются, в основном, под влиянием гидравлических и дисковых 
потерь в насосе. Достаточно характерным критерием этих потерь 
является критерий Re, который может быть выражен в виде 

2 vrf Q Re = Re или Re = d v 
(14.61) 

Более подробное описание условий работы центробежных на
сосов при перекачке вязких жидкостей следует искать в специ
альной литературе. 

Условия работы центробежных насосов при перекачке вязких 
жидких продуктов пищевых производств в существующих пре
делах критерия Re сопоставимы с условиями их работы на неф
тепродуктах. Поэтому, основываясь на результатах исследова-

"о ~@бязк /С— • _-. . м«ч! 
1 1 

к* "Нбязп /Мбода 
• _-. ч*Г •.( ^ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
№ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
ОН 
0,3 
0,2 

^ 'ВАг 0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
№ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
ОН 
0,3 
0,2 

/* 0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
№ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
ОН 
0,3 
0,2 

/ 1 У к 
0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
№ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
ОН 
0,3 
0,2 

' As 

1 У 
лв 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
№ 

0,8 
0,7 
0,6 
0,5 
ОН 
0,3 
0,2 
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Рис. ПО. Кривые зависимости коэффициентов изменения 
подачи KQ, напора /Сни КПД /Ц от числа Рейнольдса по 

данным: 
Айзенштейна при л 5 =51, 60 и 70 (J); Суханова при ns =82 и 130 
(2); Иплена при л =90 и 115 (3); Степанова при ng =82 (4). 

ний М. Д. Айзенштейна [2] применительно к нефтепродуктам, 
делаются следующие важные выводы по вопросу перекачки вяз
ких жидких продуктов пищевых производств: 

1. Подача, напор и КПД центробежных насосов уменьшаются 
по сравнению с таковыми при перекачке воды. Потребляемая 
мощность при этом увеличивается; указанное влияние вязкости 
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на снижение Q, Н и т) меньше сказывается для насосов большой 
подачи. 

2. При относительно небольшом повышении вязкости по 
сравнению с водой КПД насоса снижается, главным образом, 
из-за увеличения потерь на дисковое трение. 

3. При больших вязкостях перекачиваемых жидкостей рост 
потерь происходит, главным образом, за счет увеличения гид
равлических потерь на трение в каналах насоса. Потери на пре
образование скоростного напора в давление уменьшаются. 

4. При п = const и rcy = const насос с максимальным КПД для 
воды дает лучшие показатели и при перекачке вязкой жидкости. 

5. Потери на дисковое трение при заданной окружной ско
рости увеличиваются в большей степени с увеличением внешнего 
диаметра рабочего колеса, по сравнению с увеличением частоты 
вращения. Поэтому для увеличения КПД необходимо стремиться 
к увеличению частоты вращения и применять насосы с возможно 
большим коэффициентом быстроходности ns. 

6. Следует применять центробежные насосы с удельной быст
роходностью п^=85—100. При ns >100 для создания определен
ного напора приходится увеличивать число ступеней насоса, ус
ложняя его конструкцию. При ns<85 рабочие колеса получают
ся с большим выходным диаметром, вследствие чего значитель

но увеличивается затрачи
ваемая мощность на преодо
ление дискового трения, так 
как эта мощность пропор
циональна D\ . 

7. Насосы большего раз
мера, т. е. большей подачи, 
позволяют перекачивать бо
лее вязкую жидкость (рис. 
111). 

8. Уменьшение ширины 
уплотняющих колец и тол
щины стенок дисков рабо
чих колес уменьшает мощ
ность, затрачиваемую на 
трение при перекачке вяз
ких жидкостей. 

9. У насоса с рабочим 
колесом с полным внешним 
диаметром D2 напор при 
Q = 0 не зависит от вязкости 

жидкости, у колес с обточенным внешним диаметром при Q - 0 
с увеличением вязкости напор уменьшается по сравнению с на
пором при перекачке воды. 

10. С увеличением вязкости всасывающая способность насоса 
ухудшается. 

.̂ 9 

1 \ 

' 1 1 
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йис. 111. Области применения центро
бежных насосов в зависимости от пода
чи и вязкости перекачиваемого продук-

/ — максимально допустимый предел; 2 — ре
комендуемый предел применения ц, 
=0J П П П 7 Г Я • •нефть 
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В заключение следует отметить** что движение жидкости в 
проточной части центробежных насосов является турбулентным. 
В настоящее время нет основания считать, что центробежные 
насосы в какой-либо точке на характеристике работают при ла
минарном режиме. 

ПРОПЕЛЛЕРНЫЕ (ОСЕВЫЕ) НАСОСЫ 

Как известно, коэффициент быстроходности ns характеризует в 
некоторой степени геометрические формы лопастного насоса: 

ns = 3,65/1 VQ - # - 3 / 4 . 
Исходя из этого, можно полагать, что основные параметры 

работы лопастного насоса — подача Q, напоя Н и частота враще
ния рабочего колеса п — определяют конструктивные особеннос
ти насоса. 

С увеличением подачи насоса и частоты вращения рабочего 
колеса, при уменьшении напора коэффициент быстроходности 
насоса растет. Вместе с этим изменяется соотношение размеров 
рабочего колеса — уменьшается отношение выходного диаметра 
D2 к входному Du достигая значения D2fDi = \. Лопасти рабочего 
колеса принимают перпендикулярное направление по отношению 
к валу насоса (рис. 112). Рабочее колесо / 
приобретает вид пропеллера, и поток жид
кости под его воздействием перемещается в 
осевом направлении, приобретая также 
вращательное движение. При выходе из ра
бочего колеса жидкость попадает в направ
ляющий аппарат 2, где вращательное дви
жение прекращается. 

Далее жидкость отводится в напорный 
трубопровод. Вал насоса 4 свободно прохо
дит через втулку направляющего аппарата 3. 

Пропеллерные насосы являются наибо
лее быстроходными из вращательных ло
пастных машин (ns = 500—1200). Они при
меняются при относительно больших пода
чах от Q = 0,1 м3/с до Q = 25—30 м3/с и напо
рах до //=12—15 м. Высота их всасывания 
незначительна до Я в с = 2—3 м. Чаще всего 
они работают погруженными в жидкость, не 
требуя специальной заливки перед пуском. 

Эти насосы, работающие с подпором, в Р и с 1 1 2 ПропеллеР-
значительнои степени ограждены от кавита- ный насос 
ции. КПД пропеллерных насосов довольно 
высок и для крупных насосов достигает значений г\ = 0,9—0,92. 
У таких насосов лопасти рабочего колеса делаются поворотны
ми. Это дает возможность регулировать подачу насоса без сни
жения его КПД. 
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По сравнению с другими типами пропеллерные насосы име
ют следующие преимущества: компактность и конструктивную 
простоту; малую металлоемкость; возможность применения боль
шой частоты вращения для уменьшения размеров насоса и элек
тродвигателя; малую чувствительность к загрязненным жидкос
тям; уменьшение строительных работ особенно в условиях погру
жения насоса в перекачиваемую жидкость. 

ВИХРЕВЫЕ НАСОСЫ 

В практике пищевых производств часто требуется подача неболь
шого количества жидкости при относительно большом напоре. 
Использование центробежных насосов в этих целях приводит к 
применению тихоходных машин или к использованию многосту
пенчатых насосов. Добиться высокой экономичности такой насос
ной установки не удается. Для создания относительно высоких 
напоров при малой подаче чистых невязких жидкостей применя
ют вихревые насосы (рис. 113). Наиболее распространенным 
является насос типа В — одноступенчатый с вихревым рабочим 
колесом, консольно посаженным на вал насоса. 

Вихревые насосы предназначены для перекачки воды и дру
гих невязких жидкостей с подачей Q = 1—35 м3/ч при напоре от 
# = 9,5 м до // = 90 м с температурой до 90° С без абразивных 

Рис. 113. Устройство вихревого насоса: 
/—вихревое колесо; 2 —вал насоса; 3 —корпус; 4 — всасывающий патрубок; 5 — пере
мычка; £—нагнетательный патрубок; 7— отливной канал 

примесей. Вязкость жидкости не должна превышать v =0,36 см2/с, 
при большей вязкости характеристика насоса значительно изме
няется (рис. 114). 

Основной рабочей деталью насоса является вихревое колесо 
/, посаженное на вал 2 (см. рис. 113). Вихревое рабочее колесо 
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монтируется в корпусе насоса 3, имеющем всасывающий 4 и на
гнетательный 6 патрубки (при вращении рабочего колеса по 
стрелке). 

Нагнетательный патрубок отделяется от всасывающего спе
циальной перемычкой 5, перекрывающей не менее двух лопаток 
рабочего колеса. Эта перемычка должна подходить к внеш!Le.fi 

Рис. 114. Характеристика Рис. 115. Схема движения 
вихревого насоса 1,5 жидкости в рабочем колесе 

В—1,3. вихревого насоса. 

окружности рабочего колеса — с минимальным зазором, отделяя 
всасывающую полость насоса от напорной. 

Вихревое рабочее колесо представляет собой диск с фрезеро
ванными по окружности пазами, образующими лопатки (рис. 
115). Внутри корпуса вихревого насоса вокруг рабочего колеса 
расположен отливной канал 7, идущий по направлению вращения 
от входного до напорного патрубка (см. рис. 113). 

Строгой теории вихревых насосов не имеется. Поэтому суще
ствуют, в некоторой степени отличающиеся друг от друга, взгля
ды на сущность гидравлических процессов, происходящих в вих
ревом насосе. 

Так, М. М. Флоринский [33] считает, что при увлечении быст-
родвижущимися частицами жидкости в ячейках рабочего колеса 
медленнодвижущихся частиц жидкости в боковых или охваты
вающих верхнюю часть колеса особых каналах, устроенных в 
корпусе насоса, происходит интенсивное образование и разруше
ние вихрей — вихревой эффект. Кроме того, при протекании 
жидкости внутри насоса, дополнительно возникает центробеж
ный эффект. Эти два явления и создают напор насоса. 

В. И. Турк [30] полагает, что принцип действия вихревого 
насоса аналогичен работе многоступенчатого и основан на дейст
вии центробежной силы. При вращении рабочего колеса частицы 
жидкости из точки А (рис. 115) под действием центробежной си
лы перемещаются вдоль лопатки в точку Б, а во время своего 
движения по лопатке жидкость приобретает скоростную энергию, 
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с которой выбрасывается в отливной канал. В канале скоростная 
энергия частицы жидкости переходит в потенциальную энергию 
давления и частица вновь подхватывается лопаткой рабочего ко
леса. За время движения от всасывающего патрубка до напор
ного такой цикл повторяется много раз. При этом каждый раз 
происходит приращение энергии. 

Следовательно, в одном рабочем колесе вихревого насоса про
исходит работа, сходная с работой нескольких рабочих колес 
многоступенчатого центробежного насоса. В результате действия 
на жидкость вихревого и центробежного эффектов напор, созда
ваемый одним рабочим колесом вихревого насоса, в 4—5 раз 
превышает напор, создаваемый центробежным насосом такого 
же размера при одинаковой частоте вращения. 

В работе [35] приводятся основы теории вихревых насосов. 
С целью определения повышения теоретического напора на 

длине / отливного канала используется закон приращения коли
чества движения в применении к упрощенной модели течения. 
В результате получена зависимость 

Иг = -^- (с т — с0), 
gf 

где q — расход через межлопаточные каналы на единице длины 
отливного канала; 

/ — площадь живого сечения отливного канала; 
с т —тангенциальная составляющая абсолютной скорости на 

выходе из межлопаточных каналов в отливной; 
с 0 — средняя абсолютная скорость в отливном канале. 

Преимуществом вихревых насосов является и то, что они мо
гут всасывать и перекачивать жидкости и их эмульсии с возду
хом или паром этих жидкостей. Недостатком их является резкое 
падение напора с увеличением подачи (рис. 114), а также малая 
степень экономичности, не превышающая 30—50%. Вихревые 
насосы бывают одно- и двухступенчатые, а также комбиниро
ванные: первое рабочее колесо — центробежное, а второе — 
вихревое. 

Регулирование вихревых насосов может осуществляться за
движкой на нагнетании и перепуском избыточной жидкости из 
нагнетательной трубы во всасывающую. 

ИЗМЕНЕНИЕ ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ 
ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАСОСА ПРИ ОБТОЧКЕ 
РАБОЧЕГО КОЛЕСА ПО ВНЕШНЕМУ ДИАМЕТРУ 

Регулирование центробежных насосов для уменьшения подачи и 
напора изменением частоты вращения рабочего колеса произво
дится чрезвычайно редко, так как применяемые электродвигате
ли не имеют регулировки частоты вращения. Поэтому в произ-
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водственных условиях иногда возникает необходимость в обрез
ке рабочего колеса по его внешнему диаметру. Так бывает, ког
да центробежный насос по своей подаче и напору, которые ука
заны в его характеристике, превосходят требуемые значения этих 
параметров. 

Обрезку рабочих колес применяют и насосостроительные за
воды для расширения области применения некоторых выпуска
емых типов насосов. При уменьшении выходного диаметра D2 

рабочего колеса уменьшается окружная скорость «2- Следова
тельно, уменьшается напор, создаваемый рабочим колесом цен
тробежного насоса, и в некоторой степени его подача. Опыт по
казывает, что КПД насоса при умеренной обрезке рабочего коле
са изменяется мало. При обрезке рабочего колеса по наружному 
диаметру геометрическое подобие нарушается. Поэтому законы, 
которыми пользуются при обточке рабочих колес центробежных 
насосов, ничего общего с законами подобия не имеют. 

Экспериментально установлено, что при уменьшении наруж
ного диаметра D2 рабочего колеса путем обточки его до диамет
ра Z>2 при сохранении постоянной частоты вращения, величины 
Q, Н и N должны быть пересчитаны по формулам: 

D' I £)' 
Q'=Q-^\ Н' = Н\ — о2 ' \ D2 

Знак «штрих» относится к новым параметрам, соответствующим 
уменьшенному наружному диаметру рабочего колеса. 

Пользуясь зависимостями (14.62), можно построить характе
ристики насоса с обточенным рабочим колесом. Необходимый 
диаметр обточки может быть найден по остальным известным 
величинам: 

Z ) ; - D 2 - ^ = , D 2 | / - ^ . (14 63) 
Практикой установлено, что при перекачивании загрязненных 

жидкостей обточка специальных рабочих колес по наружному 
диаметру не применима. 

Отметим, что стачиванием рабочего колеса по внешнему диа
метру изменяют не только характеристику насоса, но и его быст
роходность. При большой обточке рабочего колеса значительно 
уменьшается отношение D2/Di и увеличивается ns. Напор при 
этом уменьшается на величину, большую, чем по расчету, а КПД 
насоса уменьшается. Вследствие этого допустимая степень об
точки рабочего колеса, %, должна сообразовываться с коэффи
циентом быстроходности п s 

ns 60 120 200 300 350 Более 350 

D2—D9 

inn 20 15 11 9 7 0 D ' 1 U U 20 15 11 9 7 0 

N'=N (14.62) 
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При большей степени обтачивания рабочих колес КПД насо
сов значительно уменьшается и применение их становится эко
номически нецелесообразным. 

На рис. 116 показана характеристика широко распространен
ного в пищевой промышленности насоса Д 500-36 (8НДв) при 
л = 960 мин - 1 . Характеристика приведена для необточенного ра
бочего колеса D2= 525 мм и обточенного — до £>2=500 мм и D2= 
= 470 мм. 
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Рис. 116. Характеристики насоса Д500-36 (8НДв). 

В данном случае степень обточки составляет 
D2 — D' 525 — 470 

2 Ю0 = ^ — - 1 0 0 = 1 0 , 5 % . Do 525 

Коэффициент быстроходности для оптимальных условий ра
боты этого насоса с необточенным рабочим колесом равен 

п. = 3,65л /? tf-3'4= 3,65-960 V 0,13 40-з/4 = 1 уд. 

Отсюда видно, что примененная максимальная обточка 10,5% 
не превосходит предельно допустимой величины для колеса соот
ветствующей быстроходности. 

Заметим, что в насосах, имеющих направляющие аппараты 
или уплотнения на выходе из рабочего колеса, производится 
срезка только лопастей. У насосов без направляющего аппарата 
со спиральной камерой обтачивают все рабочее колесо (лопасти 
и диски) до уменьшенного расчетного диаметра. 
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ПРИБЛИЖЕННОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ 
ПОДАЧИ И НАПОРА НАСОСА, 
А ТАКЖЕ НЕКОТОРЫХ ОСНОВНЫХ ЕГО РАЗМЕРОВ 
И ТЕХНИЧЕСКИХ ДАННЫХ 

В практике очень часто приходится ориентировочно определять 
основные параметры работы центробежного насоса по некоторым 
известным его размерам и, наоборот, по известным параметрам 
работы насоса приближенно определять его основные размеры. 

Для проведения таких расчетов пользуются некоторыми тео
ретическими или просто логическими зависимостями с примене
нием эмпирических коэффициентов, которые дают возможность 
получить практически приемлемые результаты. 

Известно, например, что напор, создаваемый центробежным 
насосом, пропорционален квадратам частоты вращения и выход
ного диаметра рабочего колеса: 

H = kj?D\. (14.64) 
Для приближенных расчетов обычно принимают 

^ = 0,0001 -0 ,00015. 
Если насос многоступенчатый, то полученный напор умножа

ют еще на число ступеней. 
Подачу центробежного насоса, л/с, можно ориентировочно 

определить по диаметру нагнетательного патрубка: 
Q = k2d2

K, (14.65) 
где k2 — коэффициент, равный 13—18 для насосов, у которых 
л?н<Л00 мм, и 20—25 для насосов, у которых d H>100 MM; dH — 
диаметр нагнетательного патрубка, дм. 

Основные размеры центробежного насоса в значительной сте
пени зависят от коэффициента быстроходности ns и определяют
ся в функции быстроходности ns [30]. 

Допустим, необходимо определить наружный диаметр рабо
чего колеса D% при известной частоте вращения п и создаваемом 
насосом напоре Н. В этом случае вначале определяют окружную 
скорость на ободе рабочего колеса из уравнения 

u^k^VWU (14.66) 
где k ич — коэффициент окружной скорости, зависящей от коэф
фициента быстроходности п/. 

ns 60 100 150 200 220 

&№ 0,99 0,995 1,04 1,12 1,16 
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Затем определяют наружный диаметр рабочего колеса 
Do = — * - . (14.67) 

Диаметр D\ входного сечения рабочего колеса определяют, 
исходя из наружного диаметра D2 и быстроходности ns колеса: 

ns 40—80 80—150 150—300 300—600 

D21D, 2,5 2 1,8—1,4 1,2—1,1 

Диаметр всасывающего патрубка у его фланца dB может быть 
ориентировочно определен по известным данным подачи Q и 
напора насоса Я, а именно 

d„ V— • (14.68) 

где св — скорость жидкости у фланца всасывающего патрубка, 
причем 

cB = kB V2gH • (14.69) 
Здесь k B — коэффициент, принимающий в зависимости от быст
роходности пs значения 

ns 
60—80 80—150 150—250 

кв 0,13—0,12 0,12—0,10 0,10—0,11 

По тем же данным о подаче Q и напоре Н насоса определяют 
диаметр напорного патрубка у его фланца: 

du 

AQ (14.70) 

где с н — скорость жидкости при выходе из нагнетательного пат
рубка, причем 

сл=*клУ2ёН, (14.71) 
а коэффициент kH в зависимости от быстроходности ns прини
мает следующие значения: 

Пз 60—80 80—150 150—220 

к н 0,2—0,18 0,18 0,18—0,19 
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Иногда необходимо определить абсолютную скорость жидкос
ти при входе в рабочее колесо с0. С. С. Руднев [18] рекомендует 
следующее уравнение: 

с 0 *= 0,06 ^Ол 2 Т (14.72) 
В. И. Киселев [15] рекомендует ту же величину определять за
висимостью 

c0 = (0,l~0y3)V2gH. (14.73) 
Число лопастей рабочего колеса ориентировочно можно опре

делить по формуле 

2 = 6,5 ^ ± ^ - s i n ^ . 

В зависимости от коэффициента быстроходности ns z прини
мает следующие значения: 

ns 50—60 60—180 180—350 350—580 

Z 10—12 8 6 5 

Ширина лопастей Ь\ на входе в рабочее колесо может быть 
определена из условия Q = nDib\Co в виде 

Q h (14.74) 
•KDXCQ 

Аналогично ширина лопастей Ь2 при выходе из рабочего коле
са может быть определена из условия 

Q = % D2b2ciT, 
где с2г —радиальная составляющая абсолютной скорости выхо
да, равная с 2 г = с 2 sin аг. Следовательно, 

(14.75) 
те D 2 c 2 sin cc2 

Диаметр вала насоса определяют из условия прочности на 
кручение: 

, 3 / " 5-71 620-9,81-10* N 
М'паля V 0,736 Rzn 

(14.76) 

где N — мощность, потребляемая насосом, кВт; 
R z—допускаемое напряжение на кручение; в зависимости от ка
чества принимаемой стали Rz ~ 12—40 МПа. 

Длинные валы проверяют, кроме того, на прочность при кри
тической частоте вращения. Это относится, главным образом, к 
валам многоступенчатых насосов. 

Как было указано, напор, создаваемый рабочим колесом цен
тробежного насоса, ограничивается условиями сопротивления 
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материала, из которого изготовлено рабочее колесо. Для дисков 
с отверстиями в центре максимальная окружная скорость, кото
рая может быть допущена при данном материале колеса, опреде
ляется как 

»*= /f • 
где Rz —допускаемое напряжение на разрыв, Па; 

р — плотность материала, кг/м3. 
Так, для насосов с чугунными рабочими колесами окружная 

скорость на выходе из рабочих колес не должна превышать зна
чения «2 = 35—40 м/с. Для рабочих колес из конструкционной 
углеродистой стали и2 = 50—60 м/с, а для рабочих колес, изго
товленных из бронзы, «2 = 70—80 м/с. 

Приведем некоторые примеры использования в практике рас
смотренных приближенных методов определения основных пара
метров и размеров центробежных насосов. 

Для сравнения реальности величин, получаемых при помощи 
приближенных расчетов, ориентируемся на существующий цен
тробежный насос 8С-6, выпускаемый кировоградским заводом 
«Сахгидромаш». 

Это горизонтальный, одноступенчатый, консольного типа на
сос с закрытым рабочим колесом одностороннего входа. Насос 
предназначен для подачи сока на выпарку в технологических 
схемах свеклосахарных заводов. Насос может применяться и для 
подачи других чистых и слегка загрязненных жидкостей. 

Техническая характеристика насоса следующая: подача Q = 
= 180—200 м3/ч; напор // = 62—61 м; мощность рекомендуемого 
электродвигателя N = 55 кВт; КПД г] = 61—64%. 

Частота вращения рабочего колеса п= 1450 мин - 1 ; диаметр 
рабочего колеса на выходе £>2 = 450 мм; ширина лопасти рабочего 
колеса на входе 6i=35 мм; ширина лопасти рабочего колеса на 
выходе 6 2 =18 мм; диаметр всасывающего патрубка dB = 200 мм; 
диаметр нагнетательного патрубка dH = \25 мм. 

Приведенные технические характеристики насоса сравним с 
результатами ориентировочного расчета по приведенной мето
дике. 

1. Коэффициент быстроходности ns насоса определяем по 
формуле 

ns = 3,65'nVQH-m = 3,65-14501/ - ^ - . 6 1 - 3 / 4 = 58. * У 3600 

2. Напор, создаваемый насосом, определяем по формуле 
(14.64), приняв /^ = 0,00014: 

И = kxn*D\ = 0,00014-14502-0,452 м = 59,7 м. 
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3. Подачу насоса при известном диаметре нагнетательного 
патрубка ориентировочно определяем по формуле (14.65). При
нимая &2 = 24, находим 

Q = &2d2„ = 24-1,252 л/с = 0,054-3600 м3/ч = 195 м 3/ч. 
4. Выходной диаметр рабочего колеса Dz определяем, если 

известны частота вращения «=1450 мин - 1 и напор, создаваемый 
насосом Я = 59,7 м. Окружную скорость на выходе рабочего ко
леса и2 определяем из уравнения (14.66), приняв коэффициент 
окружной скорости ku2 =0,99, соответствующий ^ = 6 0 . Тогда 

«a = ka2V2gH = 0 , 9 9 У Ш & Щ Т м/с = 34 м/с. 
Отсюда наружный диаметр рабочего колеса 

-. 60и2 60-34 г\ л ло лло 
D, = — = м = 0,448 м = 448 мм. 

2 ъп 3,14-1450 
5. Диаметр входного отверстия D\ рабочего колеса определя

ем, исходя из наружного диаметра D 2 = 0,448 м и быстроходности 
колеса л 5 = 5 8 . 

Находим, что при п 5 = 58 можно принять D2/Di= 2,5. Следова
тельно, 

D 1 = - ^ - = - ^ ^ - м = 0,178 м = 1 7 8 мм. 
1 2,5 2,5 

6. Диаметр всасывающего патрубка у его фланца dB может 
быть определен по заданной подаче насоса Q=0,054 м3/с и напо
ру Н = 59,7 м по формуле (14.68) 

J т. / 4Q~ , / 4-0,054 Л юс тс dB= 1 / — * - = 1 / — л л л с м = 0,125 м = 125 мм, 
у ксв у 3,14-4,45 

где kB =0,13 при ns =58, а 
св = 0,13 ] / 1 9 Ж 5 9 7 м/с = 4,45 м/с. 

7. Диаметр напорного патрубка у его фланца dH определяем 
с использованием тех же данных о подаче и напоре насоса па 
формуле (14.70). Для определения с н — скорости жидкости при 
выходе из напорного патрубка воспользуемся формулой (14.71) „ 
где при ns = 58 следует принять kH =0,2. Тогда 

с н = 0,2/19,62-59,7 м/с = 6,84 м/с, 
а диаметр напорного патрубка 

. Г 4-0,054" „ , 1 П П «н = 1 / м = 0,1 м = 100 мм. 
у 3,14-6.84 

8. Абсолютную скорость жидкости при входе в рабочее колесо 
с 0 определяем, приняв ее равной скорости во всасывающем пат
рубке, т. е. с0 = св. Но с 0 можно определить также по формуле 
(14.72) в зависимости от подачи Q и частоты вращения п: 

с = 0,06 y^Q^~= 0,06-^ 0,054-14502 м/с = 2,91 м/с. 
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В. И. Киселев для определения той же величины рекомендует 
формулу 

с0 = (0,1 -0,3)1/^777 
Приняв по этой формуле минимальное значение с0, получим 

с0 = 0,1 ^19,62-59,7 м/с - 3,42 м/с. 
9. Число лопастей рабочего колеса ориентировочно определя

ем по формуле 

D2-Dt 2 

но для этого необходимо знать pi и рг- Примем эти углы в соот
ветствии с соображениями, высказанными ранее по поводу типа 
лопастей рабочего колеса, а именно: 

р2 = 25°, a t g f c - - ^ - . 

Примем Ci = co = 3,42 м/с, а 
nrcD, 1450-3,14-0,162 , ю о / 

VLX = = М/С » 12,3 М/С, 
1 60 60 

тогда 
tg?, = - ^ - = 0 , 2 7 8 . 

S r i 12,30 
Поэтому Pi = 15° и, следовательно, 

с _ 0.448 + 0,162 . 15°4-25° с 

z = 6,5 sin = 5 лопастей. 
0,448 — 0,162 2 

Если определить число лопастей по приведенным выше реко
мендациям [30] в зависимости от коэффициента быстроходности, 
то следует принять при ns=S8 десять лопастей. Фактически ра
бочее колесо насоса 8С-6 имеет шесть лопастей. 

10. Ширина лопастей на входе в рабочее колесо Ь\ может 
быть определена из условия 

Ъ< ==—— = м = 0,031 м = 31 мм. 
1 rcDjCo 3,14-0,162-3,42 

11. Ширина лопастей при выходе из рабочего колеса анало
гично определяется из условия 

Q Ьг = 
п, Dr,Cn Sin 

В этой формуле неизвестна выходная абсолютная скорость Сг, 
которую находим из выходного треугольника скоростей как 

с3 = и9—-s^— = 3 4 s i n 2 5 ° = 3 4 ^ = 25 м/с. 
8 sin(<z8 + pa) sin (10°+ 25°) 0,574 
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Таким образом, 
bt = ° ^ м = 0,0085 м ̂  9 мм. 

3,14 0,448-25-0,174 
12. Мощность, потребляемая насосом при КПД, гарантируе

мом заводом-изготовителем, т)=0,6 
. . QpH 0,054-1060-59,7 D rr r D 

N = -У-— = — кВт = 55,5 кВт. 
102TJ 102 0,6 

13. Диаметр вала определяем по формуле 
3 г -5-71-620-9,81.10* ЛГ ^вала I / 

0,736^ л П 
3 Г 5-71 620-9,81-10* 

V 0,736-19,6-Ю 6 = 4,55 см = 4 5 , 5 мм. 

Из полученных результатов видно, что расчеты по приближен
ным формулам в основном практически применимы. 

Исключением следует считать результаты, полученные из рас
чета диаметра всасывающего патрубка dB по формуле (14.69), а 
также из расчета ширины лопастей колеса на выходе Ь2 по фор
муле (14.75). 

Расчетные размеры d B =125 мм и Ь2=9 мм являются зани
женными, вследствие чего скорости жидкости в соответствующих 
сечениях проточной части насоса оказываются чрезмерно боль
шими. 

НЕКОТОРЫЕ ДАННЫЕ ОБ ОТЕЧЕСТВЕННЫХ 
ЦЕНТРОБЕЖНЫХ НАСОСАХ, 
ПРИМЕНЯЕМЫХ В ПИЩЕВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

Отечественные насосные заводы обеспечивают пищевую про
мышленность насосами различного назначения. Следуя приня
той условной классификации насосов, применяемых в пищевой 
промышленности, укажем, что для перекачки холодной воды 
применяются насосы типа D. 

По ГОСТ 10272—73 насосные заводы СССР выпускают на
сосы такого типа 32 типоразмеров. 

Это горизонтальные одноступенчатые с полуспиральным под
водом жидкости к двустороннему рабочему колесу центробеж
ные насосы. Они предназначены для подачи воды и других чи
стых жидкостей от 200 до 12 500 м3/ч при напоре от 14 до 130 м 
жидкости с температурой до 85°С. 

Входной и напорный патрубки этих насосов расположены в 
нижней части корпуса и направлены горизонтально в противо
положные стороны. Такое расположение патрубков, а также 
горизонтальный разъем корпуса обеспечивают возможность 
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контроля и замены рабочих деталей без снятия насоса с фунда
мента и без демонтажа двигателя и трубопроводов. 

На предприятиях пищевой промышленности для водоснаб
жения чаще всего применяются насосы: Д320—70, Д800—28, 
Д1250-65, Д1600—90, Д2000—34, а также Д200—95, Д200—36, 
Д320—50, Д630—90, Д500—36. 

На рис. 117 приведена характеристика насоса Д320—50, а 
на рис. 118 показан насос Д320—50 в исполнении кировоград
ского завода «Сахгидромаш». 

- 70 
- 60 

50 

- to 

Н,кВт 
80 • 

30 

20 

0 
to 
0 

о во /so г*ю 320 wo а,мз/ч 
Рис. 117. Характеристика насоса Д320-50 (бНДв). 

Рис. 118. Устройство насоса 
Д320-50 (бНДв): 
1 — втулка защитная, 2 — коль
цо уплотняющее, 3 — рабочее 
колесо; 4 — крышка насоса; 5 — 
вал; 6 — корпус; 7— подшипник; 
8 — муфта упругая 
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Технические данные насосов типа Д приведены в табл. 21. 
С увеличением производительности свеклосахарных заводов 

возникла необходимость в перекачке большого количества жид
ких свекловичных соков, насосы типа Д стали широко приме
няться для подачи диффузионного, фильтрованного сатурацион-
ного сока и сока на выпарную станцию, а также подачи 
подогретой воды на диффузию и некоторые другие станции за
вода. 

Таблица 21 
Техническая характеристика насосов типа Д 

Подача, Q 
Полный Частота Мощность Допусти

мый кави-* Полный Частота Мощность Допусти
мый кави-* 

кпд Типоразмер напор, вращения электро
двигателя 

тационный 
запас насоса 

м*/ч л/с Н, м п, мин - 1 N, кВт ДА3ап> М •ч. % 

Д200—95 (4НДв) 200 55 95 2950 80 8,5 70 
Д320—70 (бНДс) 320 89 70 2950 85 8,5 78 
Д200—36 (5НДв) 200 55 36 1450 35 3,0 72 
Д320—50 (бНДв) 320 89 50 1450 60 4,5 76 
Д500—65(1 ОД— 6) 500 139 65 1450 130 4,0 76 
Д630—90 (8НДв) 630 175 90 1450 230 6,5 80 
Д1250—65 (12НДс) 1250 347 65 1450 260 7,0 86 
Д1600—90(14НДс) 1600 444 90 1450 500 8,0 87 
Д500—36 (8НДс) 500 139 36 980 100 5,0 80 
Д800—28(12НДс) 800 222 28 980 100 4,5 86 
Д1000—40(14НДс) 1000 278 40 980 150 4,0 87 
Д2500—62 (18НДс) 2500 694 62 980 500 6,5 87 
Д1250—14(16НДн) 1250 347 14 730 100 3,5 80 
Д 2000—34 (18НДс) 2000 556 34 730 250 5,5 87 
Д6300—80 (24НДс) 6300 1750 80 730 1750 8,0 88 
Д5000—50 (24НДс) 5000 1390 50 585 900 5,5 87 

П р и м е ч а н и я : 1. В скобках (для оправок) приведены обозначения насосов, дей' 
ствовавших до введения ГОСТ 10272—73. 

2 КПД указан для подачи Q, находящейся в зоне 0,8 до 1,2 

На свеклосахарных заводах для подачи сока на выпарку и 
перекачивания других чистых и слегка загрязненных жидкостей 
применяют насос 8С-6, описанный в предыдущем параграфе. 
На рис. 119 приводится его характеристика, а на рис. 120 по
казано устройство насоса. 

Для подачи различных вод (чистой, жомопрессовой, про
моиной) в меньших количествах, примерно до 100 м3/ч, на пище
вых предприятиях применяют насосы типа К. Это горизонталь
ные, одноступенчатые, центробежные, консольного типа насосы 
с закрытым рабочим колесом одностороннего входа (рис. 121). 
Они предназначены для подачи воды и других неагрессивных 
жидкостей при температуре до 105°С. 

Насосные заводы СССР выпускают насосы типа К многих 
типоразмеров для подачи от 8,6 до 290 м3/ч при напоре жид
кости от 17 до 87 м (табл. 22). 
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Насосы типа К выпускают также и во фланцевом соединении 
с электродвигателем, в этом случае их называют моноблокнасо-
сами типа КМ. 

При перекачке пищевых суспензий, сиропов, клерсов и других 
жидкостей, способных к отложению твердых частиц в межло
пастных пространствах рабочего колеса, применяют насосы типа 

СОТ (соковые открытого типа). 
Эти насосы выпускаются Пивнен-
ковским, Кировоградским и дру
гими заводами пищевого маши
ностроения. 

У рабочих колес насосов типа 
СОТ (рис. 122) отсутствует пе
редний диск и они легко очища
ются от накипи. Уплотнение тор
цовых поверхностей лопастей ра
бочих колес осуществляется точ
ной подгонкой передней крышки 
насоса с зазором около 0,3 мм. 
Насосы типа СОТ выпускают сле
дующих марок: СОТ-30, СОТ-60, 
СОТ-100 и СОТ-150* (табл. 23). 

Сотрудниками КТИПП были испытаны эти насосы при пони
женной частоте вращения рабочих колес [39]. Результаты испы
таний показали, что насос СОТ-100 при « = 990 мин - 1 с доста
точной для этого насоса экономичностью (т] = 0,6) работает с 

60 д,л/с 
~№ 180 200 t^/ч 

Рис. 119. Характеристики насоса 
8С-6. 

Рис. 120. Устройство насоса 8С-6: 
/ — муфта удругая; 2 —вал; 3 —стойка; 4 — кольцо уплотнительное; 5 — ра
бочее колесо; 6 — крышка насоса; 7 — корпус. 

* Числа обозначают соответственно среднюю подачу насосов, м3/ч, при 
номинальной частоте вращения п. 
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подачей Q= 100 м3/ч, создавая напор Я = 20 м. Потребляемая при 
этом мощность не превышает Л̂  = 9,1 кВт (рис. 123). Насос 
СОТ-60 при /г = 985 мин - 1 работает с подачей Q = 75 м3/ч и напо
ре / / = 1 8 м. При этом расходуется мощность N = 7 кВт. КПД 
насоса в этом режиме работы составляет т)«0,5. Данные, полу
ченные при испытании насоса СОТ-30 при п = 980 мин - 1 , пока
зали, что использование его в производственных условиях неце
лесообразно. 

Рис. 121. Устройство насоса 4К-8 с разгруженным колесом и двусторонним 
уплотнением: 

/ — крышка корпуса; 2 — корпус насоса; 3 — пробка заливного отверстия; 4 — рабочее 
колесо; 5—гайка крепления рабочего колеса; 6 — корпус сальника; 7 — набивка; 8 — 
крышка сальника; 9 — вал насоса; 10— опорная стойка; // и 12 — подшипники; 13 — 
кольцо гидравлического уплотнения; 14 — кольцо уплотнительное; 15 — разгрузочное 

отверстие; 16 — кольцо уплотнительное; 17 — патрубок входной. 
Таблица 22 

Техническая характеристика насосов типа К при средней подаче 

Подача Q & h Мощность N, 
кВт Р ва

-
ео

ка
я 

ыв
а-

м 

ft
 н

ап
 

а 
вр

а 
ми

н"
 

[а
со

сг
 

К в- У 

Типоразмер ft
 н

ап
 

а 
вр

а 
ми

н"
 

[а
со

сг
 

3 и -о е на валу элек S S s g a: 
м»/ч л/с 

П
ол

и 
Н

, м
 

.2 я 
У Я 

насоса тродви
гателя С S*S о 

1,5К 8/19 (1.5К—6) 8,6 2.4 18,5 2900 0,9 1,7 53,0 6,0 
2К 20/30 (2К—6) 19,8 5,5 31,0 2900 2,8 4,5 62 6,0 
2К 20/18 (2К—9) 20 5,5 18,0 2900 1,5 2,8 65 6,0 
ЗК 45/55 (ЗК—6) 45 12,5 54 2900 10,1 14,0 63,0 6,0 
ЗК 45/30 (ЗК—9) 45 12,5 31 2900 5,5 7,0 69 6,0 
4К 90/85 (4К-6) 90 25 87 2900 33 55 65 5,0 
4К 90/55 (4К-8) 90 25 54,9 2900 19,5 28 73 5,0 
6К 160/20 (6К—12) 160 44,5 20,1 1450 10,8 14 81 6,0 
8К 290/17 (8К—18) 290 80,6 17,5 1450 17,0 20 83,0 6,0 

П р и м е ч а н и е . В скобках (для справок) указаны прежние наименования марок 
насосов. 
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Для перекачки фекальных и других волокнистых и загряз
ненных жидкостей предназначены насосы типа Ф. Это односту
пенчатые консольного типа насосы с рабочим колесом односто
роннего входа. Подача изменяется от Q= 16 м3/ч до Q = 1030 м3/ч* 
при напоре от 8 до 65 м, температура жидкости до 100°С. 

Рыбницкий насосный завод выпускает фекальные горизон
тальные насосы нескольких типоразмеров (табл. 24). 

Рис. 122. Устройство насоса СОТ-150: 
/ — муфта упругая; 2 —стойка насоса; 3 —вал насоса; 4 —корпус; 5 — рабочее колесо; 
е—крышка корпуса; 7 —кольцо уплотняющее 

Таблица 23 
Техническая характеристика насосов типа СОТ при л=1450 мин—1 

Перекачивае
мая жидкость Подача Q, м3/ч Полный напор 

Н. м 

Рекомен
дуемая 

мощность 
двигате

ля N, кВт 

Внутр 
диаметр 

ков 

енний 
патруб-
мм 

Типоразмер 
Перекачивае
мая жидкость Подача Q, м3/ч Полный напор 

Н. м 

Рекомен
дуемая 

мощность 
двигате

ля N, кВт вход
ного 

напор
ного 

СОТ—30 
СОТ—60 
СОТ—100 
СОТ—150 

Загрязнен
ные жидкос
ти, соки, си
ропы и др. 

30—40—50 
60—130—200 

100—170—240 
150—200—250 

25—21—16 
46—40—28,5 
50—44—33 
50—47—42 

10—14 
20-40 
28—35 
40—60 

80 
125 
125 
150 

80 
100 
100 
125 

Большое распространение на предприятиях пищевой про
мышленности получили горизонтальные насосы ФГ450/22.5 
(рис. 124, а) и ФГ800/33 (рис. 124, б). 

Для перекачки жомо-водяной смеси, фекальных и других за
грязненных жидкостей применяется также насос 9ЖФ-9 
(рис. 125), изготовляемый кировоградским заводом «Сахгидро-
маш» взамен насоса НЖФ-150. Завод гарантирует следующие 
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технические характеристики работы насоса на воде (рис. 126); 
сюдача Q=200—350 м3/ч, напор #=55—45 м; рекомендуемая 
мощность электродвигателя N = 75 кВт; КПД насоса т] = 0,64, 
при « = 1450 мин - 1 . 

Это горизонтальный, одноступенчатый, консольный насос. 
Разъем в горизонтальной плоскости. Рабочее колесо закрытое, 

50\ 15\50Y-
N,KBm 

50 

25 

Н,м 

N. \0-П 
N. 

S.'S 
a-t 

-/—-" 

75 

б 
150 225 300 
Подача насоса, м}/ч 

Рис. 123. Характеристики насоса СОТ-100 при частоте вращения: 
а — л = 9 9 0 м и н - 1 ; б — л=1450 м и н - 1 . 

двулопастное с односторонним входом, диаметр D2 = 435 мм. 
Диаметр всасывающего патрубка dBC—22S мм, а нагнетательно
го <2Н = 150 мм. Насос изготовляется с переходными нагнетатель
ными патрубками диаметром 150 мм на 200 и 250 мм. 

Таблица 24 
Техническая характеристика некоторых насосов типа Ф 

Типоразмер 

Оптимальный 
режим 

Подача 
Q, м8/ч 

Напор 
Н, м 

Рабочая зона 

Подача Q, 
м8/ч Напор Н, м 

S '^1 
га (_ f 
S и 
я s -

t=f S II 

^7 
<и 
ч w 
сп с ; 

*"• се 
<-> U О я 

< е- j i 

S а 
C3Q 

II 

ФГ 16/27 
ФГ 29/40 
ФГ 14,5/10 
ФГ 51/58 
ФГ 25,5/14,5 
ФГ 115/38 
ФГ 57,5/9,5 
ФГ 81/31 
ФГ81/18 
ФГ 144/46 
ФГ 216/24 
ФГ 144/10,5 
ФГ 450/22,5 
Ф Г 800/33 

16 
29 
14, 
51 
25, 

115 
57. 
81 
81 

144 
216 
144 
450 

| 800 

27 
40 
10 
58 
14. 
38 

9, 
31 
18 
46 
24 
Ю, 
22, 
33 

9-
16,2-
8,1-

28-
14-
43-

30,6-
44-
43-

79,2-
117-

75,6-
238-
420-

-21 
-38 
-19 
-70 
-35 
-115 
-86,5 
-ПО 
-112 
-162 
-332 
-220 
-682 
-1030 

30—24 
44—35,6 
1 1 - 8 , 9 
65 -54 

16,2—13,5 
48—38 

12,5—7,8 
34 -28 
22—16 
50—44 
31—19 

12.7-8.0j 
28.5—18 
42—29 

7,6 
6,4 
8,6 
4,8 
8,3 
1,0 
8,8 
6,7 
8,4 
5,8 
7,7 
8.7 
7,5 
6,0 

2900 4.0 58 
2900 10 60 
1450 1.1 58 
2900 22 60 
1450 3,0 58 
2900 30 61 
1450 4.0 58 
1450 17 63 
1450 10 62 
1450 40 64 
1450 40 63 
960 10 63 
960 75 65 
960 160 63 

155 
185 
185 
220 
220 
192 
192 
314 
245 
385 
300 
300 
435 
530 
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Для откачки конденсатов тепловой аппаратуры в сборники 
котельных или ТЭЦ пищевых предприятий применяются, глав
ным образом, насосы типа К и Кс. Описанные ранее насосы типа 
К применяются для откачки конденсатов более низкого потен
циала с температурой до 105°С. Для откачки конденсатов более 
высокого потенциала, например, конденсата отработанного пара 
турбины или конденсата первых корпусов выпарных станции, 

Ни 
40 

20 

О 

20 40 60, 80 100 120 0, л/с 
0~~80 160 Ш 320 400 0,ф 

а 

ФГ800/33(8НФ) 
п-ЗбОмин'1 _ -
$'530т>^ 1 

Н 

N 

О Щ 100 150 Ш 0,л/с 
О 200 Ш № 800 0,и'/ч 

6 

60 
40 

200 h 
100 
О 

Рис. 124 Характеристики фекальных насосов ФГ 450/22,5 (6НФ) (а) и 
ФГ 800/33 (8НФ) {б). 

применяются насосы типа Кс. Они предназначены для подачи 
конденсата от 5 до 125 м3/ч при напоре от 20 до 155 м, с темпе
ратурой до 160°С (табл. 25). 

Насосы типа Кс — это специальные конденсатные двух- и че
тырехступенчатые центробежные насосы с горизонтальным 

\ „ . , 

Рис. 125. Устройство жомофекального насоса 9ЖФ-9 
/ — муфта упругая; 2 — стойка опорная; 3 — втулка защитная; 4 — крышка сальника; 5-
корпус сальника; б1 —корпус насоса; 7 —рабочее колесо; 8 — вал иасоса. 
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60 

разъемом корпуса с рабочими колесами одностороннего входа. 
Ступени насоса соединены последовательно с помощью внешней 
переводной трубы или внутренним переводным каналом. Подвод 
конденсата соединен с воздушным пространством источника 
поступления конденсата специальной трубкой (оттяжкой). 
В этих насосах осевая сила уравновешивается симметричным 
расположением входных отвер-
С1ий рабочих колес. ци 

В пищевой промышленности ъ% 
применяются также центробеж
ные насосы специального назна
чения. 

Так, для перемещения молока 
и молочных продуктов по трубам 
между станциями молочных за
водов, а также для создания на
пора в некоторых аппаратах ши
роко применяют центробежные 
насосы. По принципу действия 
эти насосы не отличаются от 
обычных центробежных насосов, 
однако, они имеют некоторые 
конструктивные особенности, обусловленные технологическими 
требованиями. 

Центробежными насосами перекачивают цельное и обезжи
ренное молоко, пахту, сыворотку. Их используют также для пе
рекачки вязких продуктов молочного производства, на качество 

Таблица 25 
Техническая характеристика конденсатных насосов 

J0 40 50 .60 70 ВО 90 100 0,л/с 
Ш W 200 Ш Ж 220 М (},и>/ч 

Рис. 126. Характеристики насоса 
9ЖФ-9 при работе на воде. 
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Кс 5/30 5 30 3000 1,6 0,4 48 0,9 125 
Кс 5/45 5 45 3000 1.6 0,4 48 1.3 125 
Кс 8/20 8 20 3000 1.6 0,4 52 0,9 125 
Кс 8/60 8 60 3000 1.6 0,4 52 2,5 125 
Кс 20/30 20 30 3000 1.6 0,4 58 2,8 125 
Кс 20/110 20 ПО 3000 1.6 0,4 58 10,3 125 
Кс 50/40 50 40 1500 1,6 1,0 63 8,7 125 
Кс 50/110 50 ПО 1500 1.6 1,0 63 23,8 125 
Кс 80/55 80 55 1500 1.6 1,0 65 18,5 160 
Кс 80/155 80 155 1500 1.6 1,0 65 52 160 
Кс 125/140 125 140 1500 1.6 0,4 62 77 125 

П р и м е ч а н и е . Допустимый кавитационный запас для насосов всех типоразмеров 
составляет 1,6 м. ст. жидкости. 
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которых не влияет интенсивное перемешивание. Конструкция на
сосов должна удовлетворять общим требованиям, предъявляе
мым к молочному оборудованию, поэтому крышки насосов со 
стороны всасывания выполняются на шарнирах, легко открываю
щихся после отключения трубопровода. 

Применяются центробежные насосы с радиальными (рис. 127, 
а) лопастями и лопастями, отогнутыми назад (рис. 127, б). Кро-

а б 
Рис. 127. Центробежные насосы для перекачки жидких молочных 
продуктов с радиальными лопастями (а) и лопастями, отогнутыми 
назад (б): 
1 — крышка; 2 — нагнетательный патрубок; 3 — всасывающий патрубок; 4 — 
рабочее колесо; 5 — корпус. 

ме того, применяют дисковые насосы (рис. 128), рабочие колеса 
которых представляют собой сплошные круглые диски из не
ржавеющей стали. В центральной части диска со стороны 
всасывания делается выточка для входа молока. В диске про
сверливается 4—6 прямых каналов круглого сечения, которые 
направлены по касательной к окружности цилиндрической вы
точки на входе. Эти каналы выходят к периферии диска для вы
броса молока в спиральную камеру насоса. 

Рис. 128. Центробежный насос Рис. 129. Свеклонасос с отодвинутой 
с дисковым рабочим колесом. задней стенкой и рабочим колесом. 

252 



Одноступенчатые центробежные насосы, применяемые в мо
лочной промышленности, создают напор до 30 м. В отдельных 
случаях применяются двуступенчатые насосы, лопастные или 
дисковые для соответствующего увеличения напора. 

К центробежным насосам специального назначения можно 
отнести также свеклонасосы, устанавливаемые на сахарных за
водах для подъема свекло-водяной смеси из гидравлических 
транспортеров в завод (рис. 129). Особенностью конструкции 
свеклонасосов является необходимость в обеспечении значитель
ных проходных сечений проточной части насоса, в том числе 
каналов рабочего колеса. Это требование связано с размерами 
корней свеклы (350—400 мм), которые должны транспортиро
ваться без повреждений. Естественным результатом больших 
проходных сечений проточной части свеклонасосов является 
большая их подача. 

Многочисленными наблюдениями установлено, что при слиш
ком большой подаче насоса по сравнению с количеством по
ступающей свекло-водяной смеси происходит выхватывание 
отдельных порций ее из прилегающего к насосу участка гидро
транспортера, а затем насос работает вхолостую. При этом, 
если рециркуляция воды не осуществляется или осуществляется 
в недостаточном количестве, насос продолжает работать, буду
чи заполненным свеклой, которая частично задерживается в 
нем. Вследствие этого происходит значительное повреждение 
свеклы. Систематическое повторение такого процесса ведет к 
большим потерям свекломассы и сахара. 

Указанные выше отрицательные явления усугубляются на 
заводах с относительно меньшей производительностью и с увели
чением высоты подъема, на которую необходимо подавать свек
лу, так как с увеличением частоты вращения, необходимой для 
увеличения высоты подъема, увеличивается не только напор, но 
и подача насоса. Кроме того, лопасти насоса с увеличением ско
рости вращения непосредственно своими ударами разрушают 
значительное количество корней. Тем не менее, свеклоподъем на 
сахарных заводах осуществляется в большинстве случаев при 
помощи свеклонасосов. 

Типовыми свеклонасосами являются унифицированные свек
лонасосы (УС). Это одноступенчатые, одностороннего входа 
центробежные насосы сварной конструкции (рис. 130, а). Рабо
чее колесо такого свеклонасоса (рис. 130, б) представляет собой 
два стальных диска, к которым с внутренней стороны приварены 
две пустотелые лопасти определенной конфигурации. В цент
ральной части переднего диска имеется отверстие диаметром 
500 мм для входа свекло-водяной смеси из гидротранспортера. 
В центральную часть заднего диска вмонтирована ступица для 
крепления рабочего колеса на консоли вала при помощи шпонки 
и гайки. 
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Рассматриваемый насос является насосом консольного типа. 
Его рабочий вал опирается на два радиально-упорных подшип
ника качения. Привод от электродвигателя осуществляется че
рез клиноременную передачу. 

Рис. 130. Общий вид (а) и рабочее колесо (б) свеклонасоса. 

На рис. 131 приведена характеристика свеклонасоса, эксплуа
тирующегося на сахарных заводах. Основные технические дан
ные свеклонасосов приведены в табл. 26. 

L I / i i i i i i i 01 VI ^ ' ' ' ' • ' ' ' — ' — ' ' ' 
О 100 200 Ш 400 500 600Q,nfc 0 Ю0 200 500 ЧОО 500 0,л/с 

а б 
Рис. 131. Характеристика свеклонасоса при /г=300 мин (а) и п=200 мин 
(б). 
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Таблица 26 
Техническая характеристика свеклонасосов 

Типоразмер 

Основные параметры насосов 
УС-1 УС-2 УС-З 

Производительность по свекле, т свеклы 
в сутки 
Напор, м 
Частота вращения ротора, м и н - 1 

Мощность электродвигателя, кВт 

1500 
20 

370 
90 

3000 
25 

440 
160 

5000 
30 

498 
320 

П р и м е ч а н и е . Диаметр всасывающего патрубка насосов 468 мм, диаметр выход
ного патрубка 398 мм. 

Г л а в а п я т н а д ц а т а я 

ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ 

ПРИНЦИП ДЕЙСТВИЯ И КЛАССИФИКАЦИЯ 
ПОРШНЕВЫХ НАСОСОВ 

Работа поршневых насосов основана на принципе вытесне
ния. Основными рабочими органами поршневого насоса являют
ся: цилиндр и поршень. Поршень перемещается в цилиндре в 
возвратно-поступательном движении (рис. 132, а). 

Рис. 132. Схемы насоса с дисковым поршнем (а) и плунжерного насоса (б). 

В цилиндре 8 перемещается поршень 7, жестко соединенный 
со штоком 9, являющимся исполнительной частью приводного 
кривошипно-шатунного механизма. При ходе поршня «вправо» 
полезный объем цилиндра, т. е. объем, заполняющийся жид-
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костью, увеличивается, вследствие чего давление в нем умень
шается. Всасывающий клапан 4 при этом поднимается, жидкость 
под действием внешнего давления ра на ее поверхности, чаще 
всего под атмосферным давлением, входит в цилиндр через со
сун 1, открытый обратный клапан 2 и всасывающую трубу 3. 

При ходе поршня «влево» жидкость, ранее вошедшая в ци
линдр, выталкивается движущимся поршнем. Давление в ци
линдре насоса при этом повышается, всасывающий клапан 4 
закрывается, а нагнетательный 5 поднимается и жидкость из ци
линдра поступает в нагнетательный трубопровод 6. Подача жид
кости в нагнетательный трубопровод происходит вследствие 
вытеснения из цилиндра движущимся поршнем предварительно 
засосанной жидкости. 

Классификация поршневых насосов (схема 3) производится 
в зависимости от их конструктивных особенностей и технологи
ческого назначения. 
Схема 3 
Классификация поршневых насосов 

Поршневые насосы 

По кратности 
действия 

По конструкции 
вытеснителя 

По типу 
привода 

По расположе
нию цилиндров 

Одинарного 

Двойного 

Тройного 

С дисковым 
поршнем 

Плунжерный 

Прямого 
действия 

От кривошип
ного механизма 

С дифферен
циальным 
поршнем 

Горизонталь
ный 

Четверного 
Вертикальный 

По типу 
клапанов 

С та
рельча
тыми 
клапа
нами 

С шаро
выми 
клапа
нами 

В первую очередь поршневые насосы классифицируются по 
кратности действия, под которой понимают число порций жид
кости, подаваемых насосом в нагнетательный трубопровод за 
один оборот кривошипного вала. 

В пищевой промышленности применяют насосы одинарного, 
двойного, тройного и четверного действия. Кратность действия 
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более четырех в практике не применяется вследствие сложности 
конструкции. 

По расположению цилиндров поршневые насосы чаще всего 
бывают горизонтальные и вертикальные. По конструкции рабо
чего органа, вытесняющего жидкость из цилиндра, поршневые 
насосы бывают с дисковым поршнем и плунжерные. 

Поршень насоса имеет вид диска, уплотнение которого в ци
линдре осуществляется с помощью специальных пружинящих 
разрезанных металлических, чаще всего чугунных, колец 
(рис. 133, а). Тщательное уплотнение дискового поршня в ци
линдре может быть осуществлено также с помощью резиновых 
или кожаных манжет (рис. 133, б). Для вытеснения жидкости 
из цилиндров поршневых насосов применяются также плунжеры 
(рис. 133, в). 

Насосы с дисковыми поршнями применяются при перекачке 
маловязких незагрязненных жидкостей. Для перекачки вязких, 
а также загрязненных жидкостей и суспензий применяются ис
ключительно плунжерные насосы (см. рис. 132, б). 

Всасывание жидкости в цилиндр насоса происходит при дви
жении плунжера вверх. При этом всасывающий клапан k\ под
нимается и жидкость под действием внешнего давления входит 
в цилиндр насоса. При возвратном движении плунжера вниз 
клапан k\ прижимается к своему гнезду, закрывая его, а нагне
тательный клапан k2 открывается, пропуская вытесняемую из 
цилиндра жидкость в нагнетательный трубопровод. 

Рис. 133. Устройство поршней. Рис. 134. Схема мембранного 
насоса. 

Плунжер / насоса в работе соприкасается только с элемента
ми сальника 2, уплотняющими плунжер в цилиндре. При этом 
тщательность уплотнения достигается сжимаемой сальниковым 
стаканом сальной набивкой, уменьшающей трение и износ со-
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прикасающихся поверхностей. Вследствие этого цилиндр плун
жерного насоса не изнашивается, а служит только емкостью, 
заполняемой и опорожняемой в зависимости от направления дви
жения плунжера. 

В некоторых отраслях пищевой промышленности, например, 
бродильной, особое значение имеет плавное регулирование пода
чи насосов. Наиболее удачно такое регулирование производится, 
если привод насоса осуществляется непосредственно от паровой 
машины. Поэтому здесь применяются насосы, поршни которых 
находятся на одних штоках с паровыми машинами. Такие насо
сы называются насосами прямого действия. 

В пищевой промышленности применяются также мембранные 
насосы для перекачки агрессивных жидкостей, например, кислот 
и во всех других случаях, когда перекачиваемая жидкость не 
должна непосредственно соприкасаться с цилиндром и переме
щающимся в нем поршнем или плунжером насоса. 

В мембранном насосе (рис. 134) цилиндр отделен от клапан
ной коробки упругой перегородкой — мембраной М. Мембраны 
изготовляются из специальной резины или стали. Цилиндр на
соса между поршнем и мембраной заполняется неагрессивной 
жидкостью, чаще всего минеральным маслом. Внутренние по
верхности клапанной коробки, трубопроводов и поверхности кла
панов должны иметь защитное покрытие или изготовляться из 
материалов, не разрушающихся под действием перекачиваемой 
жидкости. 

При ходе поршня вверх объем полости цилиндра, примыкаю
щей к мембране, увеличивается, давление над мембраной сни
жается и она прогибается вверх. Вследствие этого увеличивает
ся пространство, занимаемое жидкостью между мембраной и 
клапанной коробкой, где давление снижается. При этом всасы
вающий клапан k\ поднимается и жидкость под влиянием внеш
него давления входит в пространство под диафрагмой. 

При движении поршня вниз жидкость под поршнем нажима
ет на диафрагму и последняя выгибается вниз. Диафрагма, в 
свою очередь, вытесняет жидкость из клапанной коробки. При 
этом всасывающий клапан k\ закрывается, а нагнетательный 
клапан k2 поднимается и пропускает жидкость в нагнетательный 
трубопровод. В последующих движениях поршня описанный 
цикл работы насоса повторяется. 

ПОДАЧА ПОРШНЕВЫХ НАСОСОВ 

Подачей насоса называется объемное количество жидкости, по
даваемое насосом в нагнетательный трубопровод в единицу вре
мени. Это определение относится ко всем насосам независимо 
от их типов и конструкций. 

Действительная подача Q горизонтального поршневого насо-
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са одинарного действия с дисковым поршнем определяется за
висимостью 

<2 = ~ ( Г ^ (15.1) 

где Q — действительная подача, м3/с; 
F— площадь сечения поршня (или цилиндра), м2; 
s — полезный ход поршня, м; 
п — частота вращения кривошипного вала, мин - 1 ; 
г)о — объемный КПД насоса. 

Подача плунжерного насоса одинарного действия (см. 
рис. 132, б) определяется по этой же формуле, где принимается, 
что F — площадь поперечного сечения плунжера, as — его по
лезный ход. 

Подачу насоса двойного действия (рис. 135) можно опреде
лить из следующих соображений. 

Как видно из схемы, при движении поршня влево он вытес
няет жидкость из левой полости цилиндра, при этом левый на
гнетательный клапан k2 поднимается и пропускает жидкость в 
нагнетательный трубопровод, а левый всасывающий клапан k\ 
прижимается к своему седлу. Количество жидкости, которое 
должно попасть в нагнетательный трубопровод при ходе порш
ня влево, определяется произведением Fs. 

При ходе поршня вправо из правой части цилиндра вытес
няется количество жидкости (с учетом объема, занимаемого 
штоком) (F—f)s, где f — площадь поперечного сечения штока. 

'$- ф) Ь , 

Рис. 135. Схема поршневого насо- Рис 136 Схема плунжерного насоса 
са двойного действия с дисковым тройного действия, 

поршнем 

Следовательно, за полный оборот кривошипного вала, т. е. за 
один ход поршня влево (а затем вправо) теоретически насос 
подает количество жидкости, равное 

Fs + (F~f)s = (2F-f)s. 
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Так как частота вращения приводного кривошипного вала 
равна я, мин - 1 , то в одну секунду подача жидкости составит 

^ ° 60 
С учетом объемных потерь действительное количество жид

кости, подаваемое насосом в нагнетательный трубопровод в еди
ницу времени,составит 

Q = Qori0 = ^ A s n y } o . (15.2) 
ЬО 

Подача насоса тройного действия определится следующим 
образом. Насос тройного действия (рис. 136) представляет со
бой строенный насос одинарного действия, причем, кривошипы 
каждого из трех цилиндров заклиниваются под углом 120° друг 
к другу. Такое расположение кривошипов обеспечивает непре
рывную подачу жидкости в нагнетательный трубопровод, так 
как в любой момент времени в одном из цилиндров насоса про
исходит всасывание жидкости, а в другом нагнетание. 

Очевидно, подача насоса тройного действия в три раза боль
ше насоса одинарного действия независимо от того, плунжер
ный насос или с дисковым поршнем: 

Q=-^f4. (15.3) 
Подача насоса четверного действия определяется как удво

енная величина подачи насоса двойного действия: 

О = — ^ - s « 7 ] 0 = —-Stl~q0. (15.4) 
v 60 ° 30 ° 

Конструктивно насос четверного действия представляет со
бой сдвоенный насос двойного действия. Оба цилиндра сдвоен
ного насоса устанавливаются на одной фундаментной плите. 
Они имеют общие всасывающий и нагнетательный трубопроводы 
и единый привод. Кривошипы привода заклинены под углом 90° 
друг к другу. 

В пищевой промышленности такие насосы называются груп
повыми и выполняются в виде плунжерных (рис. 137). Объем
ный КПД таких насосов выше, чем насосов с дисковыми порш
нями. 

Как известно, насосы двойного действия подают жидкость в 
нагнетательный трубопровод более равномерно, чем насос оди
нарного действия. Но конструктивно насос двойного действия 
более сложен по сравнению с насосом одинарного действия, так 
как насос двойного действия имеет четыре клапана. 

Для получения равномерности подачи жидкости, соответству
ющей насосу двойного действия, можно применить дифферен
циальный насос, имеющий только два клапана (рис. 138). 

В этом случае при движении плунжера вправо левая полость 
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цилиндра заполняется жидкостью в соответствии с объемом, 
освобождаемым плунжером и равным Fs. В то же время из 
правой полости цилиндра вытесняется объем жидкости (F—f)s, 
так как перемещающийся вправо шток с площадью сечения f 
заменяется плунжером, площадь сечения которого F. Вытесня
ющаяся из правой полости Н цилиндра жидкость направляется 
в нагнетательный трубопровод / / через вспомогательную тру
бу /. 

Рис. 137. Схема плунжерного Рис. 138. Схема плунжерного диф-
насоса двойного действия. ференциального насоса. 

При последующем движении плунжера влево последний вы
тесняет через нагнетательный клапан k2 жидкость в объеме Fs 
в нагнетательный трубопровод / / через вспомогательную тру
бу /. В это же время в правой части Н цилиндра плунжер заме
няется штоком и потому часть жидкости в объеме (F—f)s из 
вспомогательной трубы / войдет в правую часть цилиндра насо
са. Вследствие этого в нагнетательный трубопровод 77 при ходе 
плунжера влево фактически попадает количество жидкости, 
равное Fs—(F—f)s. 

Таким образом, за полный оборот кривошипного вала, т. е. 
в течение цикла перемещения плунжера насоса вправо и влево 
в нагнетательный трубопровод подается следующее количество 
жидкости: 

(F — f)s + Fs — (F — f)s = Fs. 
Оно равно соответствующей подаче насоса одинарного действия. 
Преимущество дифференциального насоса состоит в том, что 
подача осуществляется более равномерно — двумя порциями. 
Естественно, что наиболее равномерной была бы подача, если 
бы обе подаваемые порции были одинаковыми. Отсюда возни
кает необходимость соблюдения следующего условия: 

(F-f)s = Fs-(F-f)s, 
при котором обеспечивается равенство объемов, подаваемых 
насосом при ходе плунжера вправо и влево. 
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Следовательно, наиболее равномерной подача дифференци
ального насоса будет при условии Fs = 2fs или F = 2f. 

Поэтому необходимо, чтобы —— = -Н^— 

или 
D d = — ^ = 0,710, 

/ 2 
где D — диаметр плунжера; 

d — диаметр штока. 
Из приведенного описания работы дифференциального насо

са ̂ видно, что на всасывании он работает как насос одинарного 
действия, а на нагнетании — как насос двойного действия. 

На основании формул (15.1) —(15.4) получим выражение по
дачи поршневых насосов вида 

«=-во-'Н,. 
где i — кратность действия насоса; 

я}з — коэффициент, учитывающий площадь штока. 
Для насоса нечетной кратности -ф = 1, четной —-ф = 

(15.5) 

~2F 

ЗАКОН ДВИЖЕНИЯ ПОРШНЯ НАСОСА 
С КРИВОШИПНЫМ ПРИВОДОМ 

Поршень насоса, жестко посаженный на шток, приводится в по
ступательное движение с помощью кривошипно-шатунного меха
низма (рис. 139). Кривошип радиуса г вращается приводным 

Рис. 139. Диаграмма скорости и ус
корения поршня в функции от угла 
поворота кривошипа. 



валом вокруг оси О. При этом движение поршня является не
равномерным. Из теории механизмов известно, что при шатуне 
бесконечно большой длины (/=оо) путь х, пройденный порш
нем за время t, равен проекции дуги, описанной за то же время 
радиусом кривошипа, на горизонтальную ось. Практически ша
тун можно считать бесконечно большим при //г>5. 

Если х путь, пройденный поршнем за время t, то скорость 
dx „ движения поршня определится величиной v — — . Проекция 
dt 

дуги, описанная радиусом кривошипа при его повороте на угол 
Ф, равна пути х, пройденному поршнем от его левого крайнего 
положения за время t. 

Так как х — г—г cos <p, то 
dx: . d ю 

V = = Г Sin ср —— . 
dt dt 

Учитывая, что —- ~ы— угловая скорость кривошипа, находим 
dt 

v = о) г sin «p. (15.6) 
Отсюда видно, что скорость движения поршня зависит от 

угла ф поворота кривошипа, который непрерывно меняется, а 
поэтому и скорость движения поршня переменна во времени. 

При работе поршневого насоса жидкость входит в цилиндр и, 
подвергаясь воздействию поршня, следует за ним и копирует 
его движение. Поэтому скорость перекачиваемой жидкости так
же является переменной v = f(t) и, следовательно, перекачка 
жидкости поршневым насосом происходит в условиях неустано
вившегося движения. 

Изменение скорости поршня при его перемещении в цилиндре 
насоса происходит по синусоидальному закону; причем макси
мальная скорость vmiX поршня будет в середине его хода при 
Ф =—, а в крайних положениях поршня скорость u m ) n =0. 

Ускорение поршня определится как производная скорости 
по времени 

==o)rcoscp—— = со2 г cos ср. (15.7) 
dt T dt T 

Следовательно, изменение ускорения поршня при его движе
нии в цилиндре графически может быть представлено в виде 
косинусоиды. В последующем необходимо будет выражать ско
рость v и ускорение в функции пути, пройденного поршнем. 

dt 
Воспользовавшись равенством jc = r—r cos ф, находим 

COS ср = = 1 ; sin ср = Y 1 — COS2 ср = 
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Подставив значения sin cp и cos ф в зависимости (15.6) и 
(15.7), получим 

Ъ—"(1-т)- (15-9) 

Из рис. 139 и формулы (15.7) видно, что максимальные зна
чения ускорения поршня будут в его крайних положениях. Уско
рение поршня равно нулю в его среднем положении при ф= —, 
когда поршень обладает максимальной скоростью. 

СТЕПЕНЬ НЕРАВНОМЕРНОСТИ РАБОТЫ 
ПОРШНЕВОГО НАСОСА. ГРАФИК ПОДАЧИ 

Элементарный расход или подача поршневого насоса за время 
dt может быть выражена зависимостью 

dQ = Fds, 
где ds — vdt— путь, пройденный поршнем за время dt. 

Очевидно, что ds = vdt = r sin фс?ф, так как £> = г з т ф — . 
dt 

Следовательно, 
dQ = Fr sin cpdcp, (15.10) 

т. е. подача поршневого насоса так же как и скорость поршня 
является функцией синуса угла поворота кривошипа. 

Таким образом, подача жидкости поршневым насосом явля
ется неравномерной. Практически важно знать степень неравно
мерности подачи насосами различной кратности, т. е. уметь опре
делять отношение максимальной подачи {Qmax) поршневого 
насоса к средней подаче (Q c p ) , которую насос создавал бы при 
равномерной работе. 

Для определения степени неравномерности подачи Q m a x /Q c p 

поршневыми насосами обычно используется графический метод. 
Определим отношение Q m a x /Q c p для насоса одинарного дей

ствия. 
Построим полуокружность радиуса р (рис. 140, а) так, чтобы 

в определенном масштабе он был численно равен произведению 
площади F на радиус кривошипа г; р = /т. Разделим построен
ную полуокружность на несколько равных частей, допустим на 
6 частей, точками 1, 2, 3, 4, 5. Справа на продолжении диаметра 
окружности отложим в каком-либо масштабе углы ф> от ф = 0 до 
Ф = 2я. Отрезок, изображающий углы ф от ф = 0 до ф = я, разде
лим как и полуокружность на 6 равных частей. 

Проведем через отмеченные точки полуокружности горизон
тали, а через соответственные точки отрезка с обозначенными 
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углами ф — вертикали. Пересечение соответственных горизон
талей и вертикалей дает точки /', 2'', 3\ 4' и 5', принадлежащие 
синусоиде. 

Воспользуемся этим для определения площади между осью 
абсцисс и кривой синусоиды. Как видно из графика (рис. 140, а), 
высота бесконечно малого прямоугольника с основанием с1щ 

Рис. 140. Диаграмма подачи поршневых насосов одинарного (а), двойного {б), 
тройного (в) и четверного (г) действия 

равна р sin ф или, что то же, Fr sin ф. Площадь этого элементар
ного прямоугольника определится произведением Fr sin ф^ф, 
т. е. такой же величиной, как и элементарная подача поршневого 
насоса по зависимости (15.10). 
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Очевидно, площадь под кривой синусоиды в пределах ф = 0 
до ф = я определится интегралом 

•и 

j Fr sin cp d cp = Fr [— cos 9]* = Fr[\ -f 1] = 2Fr = ^ s . 
0 

Следовательно, площадь синусоиды графически определяет 
собой подачу насоса одинарного действия. 

Из сказанного можно сделать вывод, что максимальная по
дача жидкости насосом одинарного действия будет происходить 
при ф= -у и определяться максимальной ординатой Qm&x~9 = Pr-
Чтобы определить среднюю (условную) подачу, применим сле
дующий метод. 

Построим на отрезке, условно изображающем развернутую 
окружность от ф = 0 до ф = 2я, прямоугольник равновеликий пло
щади синусоиды. Так как площадь синусоиды равна подаче на
соса одинарного действия за полный оборот кривошипного вала, 
то высота т равновеликого прямоугольника будет определять 

Fr среднюю подачу Q c p , т. е. QmaJQcp = Величина т определит-
т 

Fr 

ся из условия 2nm = Fs~2Fr, откуда т—— . Следовательно, 
степень неравномерности подачи насоса одинарного действия 

- ^ ^ = — . « = 3,14. (15.11) 
Qcp / Т 

На рис. 140, б показан аналогично построенный график подачи 
насоса двойного действия без учета влияния площади штока. На 
нем изображены две синусоиды, так как подача жидкости на
сосом двойного действия происходит на протяжении всего обо
рота кривошипного вала, т. е. при ходе поршня вперед и назад. 
Однако и в этом случае максимальная подача Q m a x определяет
ся максимальной ординатой синусоиды, равной р = /т . 

Для определения средней (условной) подачи насоса Q c p двой
ного действия строим прямоугольник, равновеликий площади 
двух синусоид. В этом случае 2nm = 2Fs — \Fr, а высота прямо

г о 
угольника т= — . 

т. 
Степень неравномерности подачи насоса двойного действия 

определится отношением 
- ^ Е - = - ^ - = — = 1 , 5 7 . (15.12) 

Qcp 2Fr 2 
Аналогично можно показать, что степень неравномерности 

для насосов тройного действия (рис. 140, в): 
-3™£- = 1,047, (15.13) 

Qcp 
а для насосов четвертого действия (рис. 140, г): 

- ^ _ = 1 , 1 1 . (15.14) 
Qcp 
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Из приведенного следует, что наиболее равномерно подает 
жидкость насос тройного действия, для которого а х = 1,047. 

Vcp 

Наименее равномерно работает насос одинарного действия, для 
которого —5^=3,14. Поэтому всегда следует предпочесть на-

Vcp 
сое тройного действия работе трех насосов одинарного действия 
с цилиндрами такого же размера. 

ДАВЛЕНИЕ В ЦИЛИНДРЕ НАСОСА 
В ПЕРИОД ВСАСЫВАНИЯ 

Неравномерное движение поршня, приводимого кривошипно-
шатунным механизмом, является причиной неустановившегося 
движения перекачиваемой жидкости. Это относится не только к 
жидкости в цилиндре насоса, на которую непосредственно воз
действует поршень, но вследствие непрерывности потока распро
страняется и на ту жидкость, которая находится в трубопрово
дах, примыкающих к цилиндру насоса. Следовательно, во 
всасывающем и нагнетательном трубопроводах насоса жидкость 
подчиняется законам движения поршня. 

Рис 141 Схема всасывающем части насосной установки (а) и диа
грамма давления в цилиндре насоса в период всасывания (б). 

Рассмотрим соответствующие зависимости, относящиеся к 
всасывающему трубопроводу (рис. 141, а), обозначив диаметр 
трубопровода через du а его длину— 1\. 

Обычно площадь сечения трубопровода f не равна площади 
сечения цилиндра F (F>f). Поэтому скорость жидкости vx во 
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всасывающем трубопроводе определяется из закона неразрыв
ности потока fvx =Fv, как vx = — v. 

Аналогично определяется и ускорение жидкости в трубопро
воде 

dvx F dv /i r 1 с\ 
—— = — . — . (15.15) 

dt f dt x ' 
Так как перекачка жидкости поршневым насосом происходит 

в условиях неустановившегося движения, то давление в цилинд
ре насоса, в том числе в период всасывания, является функцией 
времени px~f(t). Практически очень важно знать закон измене
ния давления в цилиндре насоса в разных положениях поршня. 

Следует иметь в виду, что жидкость будет всасываться насо
сом только в том случае, если внешнее давление на нее р0 ока
жется больше давления рх в цилиндре насоса. Если всасывание 
осуществляется из открытого резервуара, то во всасывающей 
полости цилиндра насоса должен быть вакуум. Иначе жидкость 
в насос не пойдет. 

Разность напоров ——— может рассматриваться как удель-
pg 

ная энергия, затрачиваемая на всасывание жидкости в насос. 
Эта энергия затрачивается на подъем жидкости и преодоление 
различных сопротивлений в процессе всасывания. Так, она ча
стично затрачивается на подъем всасываемой жидкости на высо
ту Z\ от ее поверхности в резервуаре (0—0) до начальной пло
скости (X—X) цилиндра. 

В вертикальном насосе к высоте Z\ добавляется еще высота 
х, соответствующая пути, пройденному поршнем от начальной 
плоскости X—X. Следовательно, общий подъем жидкости при 
всасывании составляет Z\ + x. 

Чтобы жидкость двигалась в цилиндре насоса со скоростью 
v, необходимо сообщить ей энергию, соответствующую скорост-

t/ 2 

ному напору — . 
Часть энергии затрачивается на преодоление гидравлических 

сопротивлений hw во всасывающем трубопроводе. 
Для того чтобы обеспечить процесс всасывания, необходи

мо затратить часть энергии на преодоление инерции жидкости, 
находящейся в трубопроводе hi и в цилиндре насоса hi, а также 
на преодоление гидравлического сопротивления и инерции вса
сывающего клапана k. 

Таким образом, уравнение баланса энергии можно предста
вить в следующем виде: 

Рп — РУ V2 , , » 
= Z l + x-] yhv + h + hi + k. (15.16) ?ё 2g 
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Перед тем, как выразить эту зависимость в функции от пу
ти х, пройденного поршнем, рассмотрим некоторые составляю
щие, входящие в уравнение (15.16). 

Сумму — -J- hw можно найти из равенства 

(15.17) 
откуда приведенный коэффициент гидравлических сопротивле
ний на всасывании: 

Р [Ал ^ dx 

С учетом формулы (15.8) выражение (15.17) можно перепи
сать в виде 

^ ( l + Wx)=^(l+Wx)(^-£\. (15.18) 

Потерю напора на преодоление сил инерции жидкости во 
всасывающем трубопроводе hi можно представить следующим 
образом. Как известно, сила инерции Jx —М —^-, где M = pflu a 

dt 
dvr Fdv F 0 Л х 

о)2 Г 1 dt fdt f \ r 
следовательно, 

Чтобы определить потерю напора на преодоление сил инер
ции жидкости, находящейся во всасывающем трубопроводе, не
обходимо силу инерции Jx отнести к единице сечения трубопро
вода / и затем разделить ее на произведение pg. Следовательно, 
п1 = -— в результате чего получаем 

и t Р а ) 2 '" Л х 

ht = lx~ 1 
/ g \ г 

р 
Полагая 1\ —- = LX, найдем 

/г; = ^ - ш 2 г Л f_\ f (15.19) 

где Lx — приведенная длина всасывающего трубопровода. 
Потеря напора на преодоление сил инерции жидкости, нахо

дящейся в цилиндре насоса, может быть определена аналогично. 
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В этом случае вместо приведенной длины трубопровода Lx в 
формулу (15.19) следует подставить путь х, пройденный порш
нем от его крайнего начального положения. Тогда 

A ; = ^ - U > 2 / 7 I — — V (15.20) 

В окончательном виде напор — в цилиндре поршневого 
pg 

насоса в период всасывания может быть выражен на основании 
зависимостей (15.16) — (15.20) в форме 

pg Рё 
(z, 4-х) +—_-w 2 /-( l - — 

+ JL Ш2 r Л _ Л + ^ll (i + W x ) l*L _ ^ i (15.21) 

Эта зависимость показывает, что напор в цилиндре поршне
вого насоса на стороне всасывания — представляет собой раз-

pg 
ность между начальным напором, которым жидкость обладала 

Рп 
на поверхности резервуара —- , и напором, затраченным на 

рё 
подъем жидкости и преодоление сопротивлений в процессе вса
сывания. 

Чтобы наглядно представить себе характер изменения давле
ния в цилиндре поршневого насоса в процессе всасывания, вы
разим зависимость (15.21) графически. С этой целью предста
вим величины, входящие в уравнение (15.21), в координатах 
— , х. На оси ординат будем откладывать значения напора — 
?g pg 
а по оси абсцисс — значения пути х, проходимого поршнем 
(рис. 141, б). 

Первый член уравнения (15.21) представляет собой напор 
•—- на поверхности жидкости в резервуаре, из которого происхо-
ig 
дит всасывание. Давление /?о на поверхности жидкости постоян
но и не зависит от положения поршня в цилиндре насоса. Сле
довательно, этот член уравнения на графике будет изображаться 
в виде прямой линии /, проведенной параллельно оси абсцисс 

Ро 
на расстоянии J-L от начала координат. 

pg 
Второй член уравнения (z\ + x) представляет собой геометри

ческую высоту подъема частиц от поверхности жидкости в ре
зервуаре до нижней поверхности поршня в цилиндре насоса. 
Этот член на графике будет изображаться наклонной прямой 
2 в соответствии с увеличением пути х, проходимого поршнем. 
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Вследствие того, что в формуле (15.21) перед квадратной скоб
кой стоит знак минус, прямая (z\ + x) проводится ниже оси 
абсцисс. 

Третий член уравнения -^ а>2л 1 —— J представляет собой 

напор, необходимый для преодоления инерции жидкости во вса
сывающем трубопроводе. Графически он представляет собой 
прямую линию 3, пересекающую ось абсцисс на половине хода 
поршня при х = г. 

Четвертый член уравнения—со2г/1 } представляет собой 
g \ г J 

напор, необходимый для преодоления инерции жидкости, нахо
дящейся в цилиндре насоса. Графически он изображается в виде 
параболической кривой 4, пересекающей ось абсцисс при х = 0 
и х—г. 

со 2 /* 2 / 2х х2 \ 
Пятый член уравнения -(1 + ^ ) пред-

2g \ г г* } 
ставляет собой напор, затрачиваемый на преодоление всех гид
равлических сопротивлений на всасывающей линии трубопрово
да. Графически он изображается параболой 5, пересекающей 
ось абсцисс при х—0 и х=2г. При х=г вершина параболы обра
щена вниз, так как перед аналитическим выражением кривой 
стоит знак минус. 

Шестой член уравнения — k представляет собой напор, за
трачиваемый на преодоление инерции и гидравлического сопро
тивления всасывающего клапана. Графически он изображается 
ломаной линией 6, которая проводится ниже оси абсцисс. Осо
бенность этой кривой заключается в том, что при х = 0, т. е. в 
начальном крайнем положении поршня, она должна выражать 
наибольшую потерю напора вследствие необходимости преодо
леть инерцию клапана, закрывающего отверстие гнезда. 

При постепенном поднятии клапана его инерция уменьша
ется, а гидравлическое сопротивление стабилизируется. Поэтому 
кривая 6 в начале хода поршня делает характерный излом, а 
затем проходит почти параллельно оси абсцисс, ниже ее. 

Суммируя графически все шесть членов правой части урав
нения (15.21), получаем кривую 7, наглядно представляющую 
изменение давления рк в цилиндре поршневого насоса при дви
жении поршня в период всасывания от х = 0 до х = 2г. 

Как видно из графика (рис. 141, б), наименьшее давление в 
цилиндре насоса на всасывании (кривая 7) наблюдается в нача
ле хода поршня при х=0, когда необходимо преодолеть инерцию 
жидкости в трубопроводе и инерцию клапана. 

В тех случаях, когда напор — , соответствующий внешнему 
?g 

давлению ро, недостаточен для преодоления инерции жидкости 
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во всасывающем трубопроводе и для поднятия клапана, величи
на — может оказаться отрицательной. Это свидетельствует об 
отрыве жидкости от поршня. В дальнейшем, с увеличением ско
рости поршня и уменьшением его ускорения жидкость может 
войти в цилиндр, а затем, при возвратном движении поршня, 
столкнуться с ним. Такое столкновение приводит к ударам, а 
иногда и к поломке насоса. Чтобы выработать меры предотвра
щения столь нежелательного явления, проанализируем уравне
ние (15.21) для положения поршня л: = 0. 

В начале хода поршня при х = 0, уравнение (15.21) имеет вид 

g 
(15.22) Рх __ Ро 

?g ?g 
Из полученного уравнения следует условие, которое необхо

димо выполнить для того, чтобы предотвратить отрыв жидкости 
от поршня, 

Рх >о 
?g или 

_AL > z + ±х_ Ш2 r + k t ( 1 5 .23) 
pg g 

Таким образом, для предотвращения отрыва жидкости от 
поршня при всасывании и связанных с этим вредных послед
ствий необходимо обеспечить выполнение условия (15.23) за 
счет уменьшения высоты всасывания Z\, частоты вращения п 
кривошипного вала или угловой скорости со, радиуса г кривоши
па (если это возможно), уменьшения длины горизонтальных 
участков всасывающего трубопровода и увеличения его диа
метра для уменьшения приведенной длины Lx трубопровода, а 
также уменьшения массы клапана k и установки воздушного 
колпака для преобразования неустановившегося движения жид
кости в установившееся. 

ДАВЛЕНИЕ В ЦИЛИНДРЕ НАСОСА 
В ПЕРИОД НАГНЕТАНИЯ 

Давление в цилиндре насоса в период нагнетания ру и его за
висимость от различных факторов могут быть определены ана
логично тому, как это было сделано при анализе давления в ци
линдре насоса в период всасывания. Введем следующие обозна
чения: 
— — напор жидкости при выходе из нагнетательного трубопро-
?g 

вода; 
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vH — скорость жидкости в нагнетательном трубопроводе; 
d2 — диаметр нагнетательного трубопровода; 
1<L — длина трубопровода; 
L y—приведенная длина нагнетательного трубопровода. 

Напор, создаваемый насосом в период нагнетания (рис. 142, 
а), затрачивается: 

Рн/ftg р/рди <<F^ 

у 

J_ Ш\ 

Г 

т-

Рис. 142. Схема нагнетательной части насосной установки (а) и диа
грамма давления в цилиндре в период нагнетания (б). 

а) на подъем жидкости на высоту г%—~s + x; 
б) на преодоление инерции жидкости в нагнетательном тру

бопроводе 

А; = u > 2 r f 1 
X 

g \ г 
в) на преодоление инерции жидкости в нагнетательной по

лости цилиндра насоса 

в \ г 
г) на преодоление всех гидравлических сопротивлений на 

линии нагнетания 

h" = ( 0 а Г 1 

WY + 2х 
г 

за исключением сопротивления нагнетательного клапана, но с 
учетом изменения скорости жидкости, в цилиндре насоса v до 
ее значения в трубопроводе и н ; 

д) на преодоление инерции и гидравлического сопротивле
ния нагнетательного клапана k. 
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На основании приведенных рассуждений запишем аналити
ческую зависимость напора жидкости в цилиндре насоса в пе
риод нагнетания в функции от пути, пройденного поршнем от 
его верхнего крайнего положения: 

-— в \-гг — s + х + to2 г 1 Н «>3 г X 
Р£ р £ £ \ г 

X [ 1 _ -£-) + J ^ - f 1ГУ + ^ . - l U — - 4") + *• (15.24) 
г / 2 £ \ / я / \ r r 

Чтобы изучить характер изменения напора в цилиндре порш
невого насоса — в процессе нагнетания, представим зависимость 

?g 
(15.24) в виде графика (рис. 142, б). 

Первый член правой части уравнения (15.24) - - —напор 
PS 

жидкости на выходе из нагнетательного трубопровода не зави
сит от положения х поршня и графически изображается прямой 
1, параллельной оси абсцисс и проведенной на расстоянии - н 

pg 
от нее. Расстояние pjpg>0 соответствует принятому масштабу. 

Второй член рассматриваемого уравнения выражает подъем 
жидкости на геометрическую высоту z%—s+x и графически изо
бражается прямой 2. 

Третий член правой части уравнения выражает собой затра
ту напора на преодоление сил инерции в нагнетательном трубо
проводе, т. е. —— о)2 г I 1 — — ) . Графически он изображается 
наклонной прямой 3. 

Четвертый член уравнения ш- г I 1 J выражает по
тери напора на преодоление инерции жидкости, находящейся в 
нагнетательной полости цилиндра насоса. Графически этот член 
уравнения изображается в виде параболической кривой 4, кото
рая пересекает ось абсцисс при х = г и х = 2г. При х = 0 кривая 
отсекает на ординате в принятом масштабе отрезок — со2г. 

8 
со2 Г2 / F2 \ 

Пятый член правой части уравнения — Wy -\ 1IX 
. , ( 2х хЛ 
X I выражает собой суммарные потери на гидрав
лические сопротивления по всей нагнетательной линии, за исклю
чением сопротивления нагнетательного клапана. Графически 
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этот член уравнения представляет собой симметричную парабо
лу 5 

И, наконец, шестой член уравнения k выражает собой на
пор, необходимый для поднятия клапана и преодоление его 
гидравлического сопротивления в поднятом виде. Графически 
этот член уравнения изображается в виде ломаной линии 6. 

Суммируя графически все шесть членов правой части урав
нения (15.24), получаем суммарную кривую 7, представляющую 

Ру изменение напора — в цилиндре поршневого насоса при дви-
?g 

жении поршня в период нагнетания (от х = 0 до х = 2г). 
Как видно из графика, наибольшее давление в цилиндре на

соса в период нагнетания наблюдается в начале хода поршня 
при х=0 . Чрезмерное давление при этом нежелательно, так как 
ведет к необходимости увеличения прочности деталей насоса 
при их расчете. 

Максимальное давление в начале нагнетательного хода порш
ня объясняется тем, что в этот момент поршню приходится прео
долевать наибольшие сопротивления, связанные с перечислен
ными выше факторами. 

Из анализа уравнения (15.24) следует, что только пятый член 
уравнения, выражающий гидравлические сопротивления на на
гнетательной линии насоса, в этот момент равен нулю, а все 
остальные члены—больше нуля. Затем, при движении поршня 
значение ряда слагаемых правой части уравнения уменьшается 
и становится отрицательным. Особенно это относится к третьему 
члену уравнения, выражающему инерцию жидкости в нагнета
тельном трубопроводе —— ы2р I 1 1. При достижении 

поршнем среднего положения его ускорение становится отрица
тельным вследствие замедления, а инерция жидкости положи
тельна. Вследствие этого жидкость стремится оторваться от 
поршня, давление под поршнем ру снижается и в конце хода 
при х = 2г становится минимальным. 

Если давление ру жидкости окажется отрицательной величи
ной, то это будет свидетельствовать об отрыве жидкости от по
верхности поршня, что может привести к возникновению ударов 
в насосе, нарушению плавности работы клапанов и другим не
желательным явлениям. 

Для выяснения условий, при которых указанные явления не 
возникают, рассмотрим уравнение (15.24) для момента х = 2г, 
когда давление под поршнем достигает минимального значения. 
Подстановка значения х=2г в уравнение (15.24) приводит к вы
ражению 

— = — + z2 — -^L о)2 г + k. (15.25) 
?g ?g 2 g ' 
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Для того чтобы предотвратить отрыв жидкости от поршня, 
необходимо выполнить условие 

- ^ > 0 или — +z2-\-k > —о> 2 г. (15.26) 
pg pg g 

Отсюда следует, что решение задачи сводится к увеличению 
напора, pjpg или геометрической высоты нагнетания г 2, либо 
уменьшению инерции жидкости — со2г. Так как приведенная 

g 
длина L y нагнетательной линии трубопровода чаще всего быва
ет большой, то целесообразно, по возможности, уменьшать длину 
горизонтальных участков трубопровода, увеличивать диаметр 
трубопровода, уменьшать частоту вращения п и, если конструк
ция насоса позволяет, уменьшать радиус кривошипа г. 

Наиболее действенной мерой нормализации работы насоса 
на нагнетании является преобразование неустановившегося дви
жения жидкости в установившееся с помощью воздушного кол
пака, устанавливаемого на нагнетательной линии. 

ВЫСОТА УСТАНОВКИ ПОРШНЕВОГО НАСОСА 

Высотой установки насоса, или высотой всасывания, называют 
(см. рис. 141, а) расстояние zx по вертикали от поверхности жид
кости в резервуаре, из которого происходит всасывание, до ци
линдра насоса. 

Эта величина входит в уравнение (15.21) для определения 
давления жидкости в цилиндре насоса в период всасывания. 
Если сосуд, из которого происходит всасывание, открыт, то ва
куум, создаваемый насосом, /? а т — рх должен быть достаточным 
для преодоления высоты всасывания и всех остальных сопро
тивлений. Чаще всего высота всасывания имеет наиболее су
щественное значение по сравнению с остальными сопротивле
ниями на всасывающей линии насоса. 

Очевидно, что вакуум, создаваемый насосом при рх = 0 не 
может быть более физической атмосферы, соответствующей на
пору водяного столба - а т =10,33 м. Поэтому максимальная 

pg 
теоретически возможная высота всасывания из открытого в 
атмосферу резервуара (на уровне моря), будет равна 10,33 м. 

Если напор — в цилиндре насоса в период всасывания ста-
?g 

новится меньше нуля, то это свидетельствует об отрыве жид
кости от поршня, что по своим последствиям недопустимо. Ма
тематически получить отрицательную величину — наиболее 
вероятно в начале входа всасывания х=0. 
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Поэтому, чтобы предотвратить отрыв жидкости от поршня, 
высоту всасывания насоса Z\ следует определять из критических 
условий работы насоса, т. е. из условия (15.23). 

Но отрыв жидкости от поршня возможен даже ранее, чем 
Рх 
- ^ станет меньше нуля, если давление в цилиндре насоса ока-
?g 
жется меньше давления паров жидкости pght при температуре 
перекачивания. В случае, если — <ht, происходит интенсивное 

?g 
выделение паров жидкости, ее вскипание. При этом между 
поршнем и жидкостью образуется пространство, занятое паром. 

Чтобы этого не случилось, необходимо выполнить условие 
— >/г, или, в крайнем случае, — —ht. 
?g pg 

С учетом изложенного, уравнение (15.22) может быть пред
ставлено в виде 

Ро 
?g 

откуда 

ht 
g 

(15.27) 

z 1 < -^~ — -^- to2 r — ht — k. (15.28) 
?g ё 

Если при подстановке в правую часть уравнения (15.28) дей
ствительных значений величин его составляющих окажется, что 
2i<0, то в таком случае насос должен быть установлен ниже 
поверхности жидкости в резервуаре на высоту, равную абсо
лютному значению Z\. 

Следует заметить, что гидравлическое сопротивление всасы
вающего трубопровода существенно зависит от вязкости жид
кости. Однако в наиболее опасном, с точки зрения отрыва жид
кости от поршня, положении работы насоса при х=0 гидравли
ческие сопротивления на давление в цилиндре насоса влияния 
не оказывает. 

В ряде отраслей пищевой промышленности, например, са
харной, пивоваренной и других, насосами перекачиваются,, глав
ным образом, горячие жидкости, для которых ht составляет от
носительно большую величину. Поэтому наиболее часто Z\ 
оказываются отрицательной величиной. Как следствие этого, 
насосы всегда устанавливаются на первом этаже, а технологи
ческая аппаратура — на втором или даже на специальных пло
щадках, располагаемых выше. 

ПРЕДЕЛЬНАЯ ЧАСТОТА ВРАЩЕНИЯ КРИВОШИПНОГО ВАЛА 

Наиболее опасным положением, в смысле отрыва жидкости от 
поршня в период всасывания, является его начальное положе
ние. В процессе нагнетания также возможен отрыв жидкости 
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от поршня. Наиболее опасное положение поршня оказывается 
в конце его хода при х = 2г. 

Рассуждая аналогично тому, как это было сделано при вы
воде уравнения (15.27), условие предотвращения отрыва жид
кости от поршня в процессе нагнетания можно представить в 
форме 

ht = -^- + z2 - —u>* r + k. (15.28a) 
?g g 

Формулы (15.27) и (15.28) были получены в предположении, 
что шатун кривошипно-шатунного механизма имеет бесконечно 
большую длину. В действительности, отношение 5 < — <<С °°-

г 
Поэтому в расчетах для того, чтобы заведомо выполнялись 

условия (15.27) и (15.28), члены уравнений, выражающие инер
цию жидкости во всасывающем и нагнетательном трубопрово
дах увеличивают на 20% Следовательно, окончателоные усло
вия предотвращения отрыва струи от поршня принимают вид: 

для всасывания 

at — 
Pg 

Zj + l ^ - ^ - ^ r (15..9) 

для нагнетания 

ht = -^-+zt — l ,2-^- (o 2 r + ft. (15.30) 
?g g 

Инерция жидкости во всасывающем и нагнетательном тру
бопроводах существенно зависит от угловой скорости кривошип-
ного вала (о = — . Следовательно, частота вращения кривошип-

ного вала оказывает значительное влияние на условия работы 
поршневого насоса. Причем с увеличением п увеличивается 
опасность отрыва жидкости от поршня. 

Аналитически можно отыскать такие частоты вращения п 
(в общем случае неодинаковые для всасывания и нагнетания), 
которые при данных значениях отдельных величин, входящих в 
формулы (15.29) и (15.30), обеспечат условия безотрывности 
жидкости от поршня. Такие частоты вращения кривошипного 
вала называются предельными. 

Подставив в уравнения (15.29) и (15.30) значение угловой 
скорости, а затем определив из них частоты вращения п, найдем 
предельные частоты вращения из условий предотвращения от
рыва жидкости от поршня 

в процессе всасывания 

я в = I / ^ ( - £ L - A , - Z I - - A ] ; (15.31 ) 
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в процессе нагнетания 

Л н = |/'Tv(ji~h t^Z 2 + k ) • ( 1 5 , 3 2 ) 

В практике при перекачке воды придерживаются соотноше
ний допускаемой высоты всасывания в зависимости от темпера
туры и частоты вращения (табл. 27). 
Таблица 27 
Зависимость допускаемой высоты всасывания, м, от температуры и частоты 
вращения 

Температура , с с 
вращения 
п, мии — * 0 20 30 40 50 60 70 

50 7,0 6,5 5,0 5.5 4,0 2,5 0 
60 6,5 6,0 5,5 5,0 3,5 2,0 0 
90 5,5 5,0 4,5 4,0 2,5 1,0 0 

120 4,5 4,0 3,5 3,0 1,5 0,5 0 
150 3,5 3,0 2,5 2,0 0,5 0,0 0 
180 2,5 2,0 1,5 1,0 0,0 0,0 0 

Следует заметить, что поршневые насосы практически уже 
при 70°С не всасывают и должны работать под заливом. 

ОСНОВЫ ТЕОРИИ И РАСЧЕТА 
ВОЗДУШНЫХ КОЛПАКОВ 

Движение жидкости в цилиндре поршневого насоса и трубопро
водах, связанных с ним, является неустановившимся. Это обус
ловливает возникновение инерционных сил, практически при
водящих к различного рода отрицательным явлениям, которые 
усугубляются с ростом частоты вращения п и увеличением дли
ны трубопроводов. 

Для преобразования неустановившегося инерционного дви
жения жидкости в установившееся применяют воздушные кол
паки. Сущность нормализации работы поршневых насосов с 
помощью воздушных колпаков заключается в следующем. В не
посредственной близости к насосу на всасывающей и нагнета
тельной линиях устанавливаются резервуары достаточно боль
шой емкости (рис. 143). Жидкость, всасываемая насосом из 
резервуара, попадает первоначально во всасывающий воздуш
ный колпак А. В верхней части колпака находится воздух, амор
тизирующий толчки жидкости, происходящие вследствие ее не
равномерного поступления. Колпак должен быть таким, чтобы 
порции жидкости, поступающие к насосу за один ход всасыва
ния, составляли незначительную долю его объема. Тогда изме-
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нения объема воздуха в колпаке будут незначительными. Сле
довательно, незначительными будут и изменения давления. 

Аналогичные процесры происходят и на нагнетании при на
личии воздушного колпака достаточных размеров. Неустановив
шееся движение жидкости происходит на коротких участках 
трубопроводов, соединяющих насос с одной стороны со всасы
вающим воздушным колпаком Л и, с другой стороны,— с на

гнетательным воздушным колпа
ком В. Основные же части тру
бопроводов от резервуара на вса
сывании до воздушного колпака 
Л и от воздушного колпака В на 
нагнетании до конца нагнетатель
ного трубопровода работают в 
условиях установившегося дви
жения жидкости. 

Рассматривая работу нагне
тательного воздушного колпака, 

[ ' ] следует заметить, что при макси-
^ ы ^ р ш ш к мальной подаче жидкости насо

сом объем воздуха в воздушном 
колпаке уменьшится до Vrain» а 
при минимальной подаче жид
кости — увеличится до V m a x -

Разность V m a x — V'min, очевид
но, представляет собой объем 
жидкости U, воспринимаемый 
воздушным колпаком за один на
гнетательный ход поршня 

•2 Л 

u=vn 
vn 

(15.33) 

Рис. 143. Схема установки воз 
душных колпаков. 

Если насос двойного, тройного 
или четверного действия, то ве
личина U относится к периоду 
полного оборота кривошипного 
вала. 

Столь же очевидно, что при возрастающей подаче жидкости 
насосом давление в нагнетательном колпаке повышается до ртах> 
а при уменьшении подачи — снизится до pmin. Назовем средним 
давлением в колпаке величину 

Ртах — РтШ 
'ср 

а средним объемом воздуха 

^ с р = 
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Если принять процесс расширения и сжатия воздуха в кол
паке изотермическим, то 

Ртах ' mln = : : Pmln ' m a x = s Pep * ср* 
Степень неравномерности работы колпака определяется от

ношением объема U жидкости, воспринимаемого колпаком за 
один оборот кривошипного вала, к среднему объему воздуха в 
колпаке: 

v„ U = К 
ср 

откуда 
V, и 

ср 

(15.34) 

(15.35) 

Полагая, что жидкость должна занимать одну треть полного 
объема V воздушного колпака, получим 

v = f W (15.36) 

Практикой установлено, что при степени неравномерности 
б < 0,025 поршневой насос работает достаточно равномерно, если 
длина всасывающего или нагнетательного трубопровода не пре
вышает 100 м. 

В зависимости от длины трубопроводов, связанных с насо
сом, допустимая степень неравномерности может изменяться в 
сторону уменьшения или увеличения. Причем меньшим значени
ям степени неравномерности соответствует большая длина тру
бопровода: 

Длина 
трубо
прово
да, м 

До 
100 100-500 500—1000 1000—2000 2000—3000 3000—5000 

& 0,025 0,02 0,01 0,005 0,004 0,003 

Как видно из зависимости (15.35), для определения объема 
воздушных колпаков необходимо знать объем жидкости, воспри
нимаемый воздушными колпаками за один оборот кривошипно
го вала. Величина объема жидкости зависит от кратности дей
ствия насоса. 

Для насоса одинарного действия объем жидкости опреде
ляется следующим образом. Строится диаграмма подачи 
(рис. 144). Она представляет собой синусоиду. Площадь, огра
ниченная кривой и осью абсцисс, графически выражает собой 
подачу насоса за один оборот кривошипного вала. На том же 
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рисунке строится прямоугольник adkl, площадь которого равно
велика площади, заключенной между осью абсцисс и кривой 
sin ф. Высота прямоугольника т выражает собой среднюю по
дача жидкости в случае равномерной работы насоса. 

Очевидно, верхняя заштрихованная часть синусоиды ebf вы
ражает собой тот объем жидкости U, который воспринимается 
воздушным колпаком при подачах насоса, превышающих сред
нюю т 

d e£ ШшШкт к 
Щчй? \ 5 

7 d<p 
7 гг 

с гг 1 

Рис 144 Диаграмма действия воздушного колпака 

Считаем, что кривошипный вал насоса повернут на произ
вольный угол ф. Очевидно, при его дальнейшем повороте на угол 
dq> за время di насос подаст элементарное количество жидкости 
dQ\. В соответствии с формулой (15.10) находим 

dQt = Fr sin yd «p. 
На графике величина dQ\ выражена площадью элементар

ного прямоугольника с основанием dq>. 
За то же время dt при средней подаче Q из колпака вытекает 

количество жидкости, равное dQz = Qdt. Следовательно, за вре
мя dt в колпаке задерживается количество жидкости 

dU = dQt — dQ2 = Fr sin <p d <p — Qdt. 
Этот объем на графике представлен верхней частью заштри

хованного элементарного прямоугольника. Угловая скорость вра
щения вала 

d <р к п 
~ dt ~ 30 * 

откуда 

Поэтому 

dt 

dU = Fr sin со d cp 

30 dy. 

30Q d cp. 

Но подача поршневого насоса одинарного действия без уче
та его КПД согласно зависимости (15.1) равна 

Q 
Fsn 
60 

Frn 
30 
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следовательно, 
dU=Frslnvd<f- ^ . i ° * * - = = / r / s i n « p - - — W < p . (15.37) 

30 тс n \ к J 
Чтобы графически определить объем жидкости U, аккумулируе
мый воздушным колпаком насоса одинарного действия, необхо
димо задать значение углов (pi и ф2. 

Отметим, что при углах ф1 и фг в точках е й / dU = 0. Тогда 
из формулы (15.37) получаем 0 = Fr(siri ф1 \dy и, учитывая, 

что Ft-фО и с?ф=£0, находим sin ф = — =0,3183, т. е. ф1 = 18°34' = 
тс 

= 0,323 радиан. Угол ф 2 = 180°—ф1 = 161°26/ = 2,817 радиан. По
этому 

Фа 

U = Fr I | sin ср —— \d tp = Fr cos ср — -5-
2,817 

"• J 0.323 

= \tlFr = 0,55Fs. (15.38) 
Пользуясь графиком подачи насосов двойного, тройного и 

четверного действия и выполнив аналогичные расчеты, получим: 
для насоса двойного действия 

Uw = 0,2lFs; (15.39) 
для насоса тройного действия 

t/(3) = 0,009/7s; (15.40) 
для насоса четверного действия 

£/(4) = 0,042/Ъ. (15.41) 
Выше была принята наибольшая степень неравномерности 

работы поршневых насосов 6 = 0,025. Используя это значение, 
можно найти средний объем воздуха, который должен быть в 
воздушном колпаке для нормальной работы насоса. Так, по фор
муле (15.35) Vcp=—. Следовательно, для насоса одинарного 
действия 

Vco = ^ - = - 0 , 5 5 f 5 - = 22Fs; (15.42) 
с р в 0,025 ' 

для насоса двойного действия 
Vc р = - ^ - = ° ^ = 9Fs; (15.43) 

с р Ь 0,025 
для насоса тройного действия 

l / c p = i ^ L = ± m F s .^pjFs; (15.44) 
р & 0,025 V J 

для насоса четверного действия 
l / c p = ^L = 0 M 2 F s - = 2Fs. (15.45) 

3 0,025 
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Такой объем воздуха в колпаке следует считать минимально 
допустимым при коротких трубопроводах на всасывающей и 
нагнетательной линиях. 

Устройство воздушных колпаков должно быть таким, чтобы 
они могли преобразовывать неустановившееся инерционное дви
жение жидкости в установившееся безынерционное. Поэтому к 
воздушным колпакам и их установке предъявляются следующие 
основные требования: 

Рис. 145. Схемы устройства воздушных колпаков. 

а) должны иметь достаточный объем в соответствии с за
висимостью (15.36); 

б) должны устанавливаться как можно ближе к насосу; 
в) через воздушный колпак должна проходить вся перекачи

ваемая жидкость, причем ее направление должно в колпаке из
меняться, а скорость уменьшаться; 

г) должны быть оборудованы манометрами или вакууммет
рами; нагнетательные колпаки — предохранительными клапана
ми и воздушными кранами. 

Очень желательно иметь у воздушных колпаков указатели 
уровня типа водомерных стекол или другие. 

На рис. 145 показаны схемы воздушных колпаков различной 
конструкции. 

Схемы а, б и в соответствуют предъявляемым требованиям, 
причем схема в может быть рекомендована для использования в 
качестве всасывающего колпака. Схема г не может быть реко
мендована, так как она не отвечает требованиям пункта в. 

В связи с тем, что во всасывающем колпаке вследствие по
ниженного давления возможно чрезмерное выделение паров и 
газов, центральная труба, отводящая жидкость к насосу, на 
необходимой высоте снабжается отверстиями, предотвращающи
ми переполнение колпака парами и газами. 

Следует отметить, что нормальные условия работы воздуш
ных колпаков устанавливаются через некоторое время после 
пуска насоса. 
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В момент пуска инерционные силы в системе, особенно при 
длинных трубопроводах, велики и являются причиной значитель
ного повышения давления. Поэтому воздушные колпаки на на
гнетании подлежат специальному расчету на прочность. Это от
носится, главным образом, к колпакам, не оборудованным 
предохранительными клапанами. 

Если поршневой насос оборудуется воздушным колпаком в 
форме вертикального цилиндрического сосуда, то его диаметр 
приближенно может быть определен по формуле 

D = 0,97p'V, 
а высота 

Я = 1 , 3 6 у П Л 
где V—полный объем колпака, рассчитанный по формуле 
(15.36). 

КЛАПАНЫ ПОРШНЕВЫХ НАСОСОВ 

Клапаны поршневых насосов размещаются в специальных кла
панных коробках, которые непосредственно примыкают к насос
ным цилиндрам и конструктивно являются их частью. В кла
панной коробке на пути от трубопровода к рабочей полости 
цилиндра имеется отверстие, конструктивно оформленное в виде 
гнезда, которое прикрывается клапаном при его посадке. Так 
происходит разобщение цилиндра от примыкающего к нему вса
сывающего или нагнетательного трубопровода. 

При подъеме клапана рабочая полость цилиндра сообщается 
с нагнетательным или всасывающим трубопроводом. 

Теоретически предполагается, что подъем или опускание 
соответственных клапанов происходит мгновенно при достиже
нии поршнем крайних (мертвых) положений поршня. 

Практически для нормальной работы клапанного устройства 
насоса необходимо, чтобы клапан свободно подымался и 
опускался на седло без удара и защемления в направляющем 
приспособлении; инерция клапана должна быть минимальной; 
поэтому клапан стремятся сделать легким, компенсируя массу 
клапана действием пружины. Форма клапана должна быть об
текаемой для уменьшения гидравлического сопротивления. В за
крытом положении клапан должен плотно садиться на гнездо, 
герметизируя его. 

В настоящее время применяются почти исключительно само
действующие клапаны, т. е. клапаны, подымающиеся и опускаю
щиеся только под действием разности давлений жидкости по обе 
стороны клапана и под действием силы тяжести. 

При необходимости могут быть применены клапаны прину
дительного действия, обладающие механическим приводом, ра
ботающим согласованно с движением поршня. 
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Конструкция клапанов в зависимости от назначения насосов, 
их подачи и условий применения бывает различной. 

На рис. 146, а показан простейший тарельчатый клапан 1 с 
нижними направляющими ребрами 2 и гнездом 3. Наиболее под
ходящим материалом для изготовления таких клапанов являет
ся бронза, допускающая тщательную притирку клапана к гнезду 
и их соприкосновение по одной линии, что обеспечивает доста
точную герметизацию клапана. 

Рис. 146. Устройство клапанов. 

Тарельчатый клапан с верхней направляющей колонкой и 
нажимной пружиной показан на рис. 146, б. Клапанная пружина 
применяется для того, чтобы тщательно прижимать к седлу кла
пан, имеющий относительно небольшую массу и, следовательно, 
обладающий малой инерцией. При перекачке загрязненных жид
костей опорная плоскость тарельчатого клапана снабжается ре
зиновой или кожаной прокладкой. 

Разновидностью тарельчатого клапана является откидной или 
шарнирный клапан, показанный на рис. 146, в; он применяется 
в насосах с небольшой частотой вращения кривошипного вала 
при перекачке, главным образом, загрязненных жидкостей. Та
кие клапаны изготовляются с кожаными или резиновыми про
кладками. 

Насосы для перекачки вязких, густых жидкостей снабжают
ся шаровыми клапанами, показанными на рис. 146, г. Шаровые 
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клапаны малых размеров изготовляются из стали и чугуна или 
бронзы, а шары больших размеров делаются полыми из метал
ла или из резины с металлическим сердечником. 

Для перекачки больших количеств жидкости применяются 
групповые клапаны, т. е. вместо одного большого клапана уста
навливается несколько малых, 
или же один двухкольцевой 
клапан (рис. 146, д). 

Чтобы судить о работе кла
панов, необходимо уметь хо
тя бы приближенно определять ^^" 
зависимость основных пара- ^ 
метров их работы от положе
ния поршня в цилиндре насо
са. Этой цели служит элемен
тарная теория клапанов, с по
мощью которой приближенно 
определяется зависимость вы
соты подъема клапана /г, ско
рости его подъема U и ускоре-
ния - - в функции скорости поршня и положения его в цилиндре. 

dt 
При рассмотрении работы клапана примем следующие обо

значения: dK—внешний диаметр тарельчатого клапана; h — 
подъем клапана; vT—теоретическая скорость жидкости в щели 
клапана; / щ — площадь сечения щели; |х — коэффициент расхода 
жидкости через щель; fc — площадь свободного сечения седла 
клапана; vc— скорость жидкости при движении через седло; 
G — сила тяжести, соответствующая массе клапана; R — натя
жение пружины; р— давление жидкости под клапаном. 

На рис. 147, а показано, что жидкость движется из цилиндра 
насоса через седло клапана и щель между седлом и клапаном 
под давлением р, которое остается постоянным: 

p = (G + R)lfc. (15.46) 

Рис 147. Схема работы клапана (а) 
и диаграммы подъема сюрости и "Ус

корения клапана (б). 

Теоретическая скорость жидкости в щели клапана 
г " = ,/"£: vT 2g-

?g V 
G + R 

р/к 
(15.47) 

Считая непрерывным поток жидкости, проходящий через ци
линдр насоса, седло клапана и щель между седлом и клапаном, 
можно записать уравнение 

Fv = f c v c = (Ait dKhvr, (15.49) 

откуда 
Fv 

{АТС dKVT 

(15.50) 
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Так как скорость поршня и следующей за ним жидкости в ци
линдре насоса определяется зависимостью v = cor sin ф, то 

h = -̂̂ — sin ср. (15.51) 
fi.7t dKvT 

Следовательно, подъем клапана является функцией угла ф по
ворота кривошипа и закон изменения подъема клапана графи
чески представляет собой участок синусоиды (рис. 147, б, гра
фик 1). Из рисунка и формулы (15.51) видно, что максимальный 
подъем клапана 

hma*= FY . (15.52) 

Скорость подъема к л а п а н а определится производной 

г, dh F со г rfcp Fm*r / 1 t - .-ON 

и = — - •=» • cos cp—— = cos ср. (15.53) 
dt fin dKvr dt \j.ndKv7 

Таким образом, величина U я в л я е т с я функцией угла ф поворота 
кривошипа и графически изменение скорости подъема к л а п а н а 
в ы р а ж а е т с я косинусоидой, показанной на рис. 147, б ( г р а ф и к 
2 ) . Минимальной, равной нулю, скорость U о к а з ы в а е т с я в сре
дине хода поршня. Н а и б о л ь ш е й скоростью к л а п а н о б л а д а е т в 
крайних положениях поршня при # = 0 и х = п. Причем в первой 
половине хода при подъеме к л а п а н а скорость положительна , а 
во второй половине, когда к л а п а н опускается, скорость имеет 
отрицательный знак. 

Ускорение к л а п а н а определяется производной 

dU Fсо3г . dtp F ш 3г . , , /1С сл\ 
= sin с р — — = sin cp = — ш 2 я . (15.54) 

dt (i.7c dKvT dt fjL-re d K v r 

Из уравнения видно, что ускорение клапана графически вы
ражается участком синусоиды, показанной в виде графика 3 
на рис. 147, б. Она имеет отрицательные ординаты и указывает, 
что в крайних положениях поршня ускорение клапана равно ну
лю. Такое обстоятельство противоречит графику скорости кла
пана. 

Так, в соответствии с этим графиком скорость U клапана 
уже в начальный момент его открытия имеет конечное значение. 
Теоретически это должно было бы привести к появлению беско
нечно большого ускорения. Практически такое противоречие 
объясняется лишь тем, что процесс поднятия клапана в точности 
не соответствует теоретическим положениям, а также принятым 
допущениям и фактически отстает от теоретического графика ]. 

1 См. специальную литературу. 
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ТЕХНИЧЕСКИЕ ДАННЫЕ 
НЕКОТОРЫХ ПОРШНЕВЫХ НАСОСОВ 
ОТЕЧЕСТВЕННОГО ПРОИЗВОДСТВА 

Для перекачки чистых жидкостей различной вязкости или с не
большим количеством твердых примесей могут быть приме
нены горизонтальные плунжерные насосы двойного действия 
(табл. 28). Уплотнение плунжера обычно осуществляется внут-

Таблица 28 

Техническая характеристика горизонтальных плунжерных насосов 

Диаметр цилиндра Диаметр всасываю
Подача Q, л мин D, мм Ход поршня s, мм щих и нагнетатель 

ных патрубков, мм 

180—240 125 300 100 
260—350 150 300 100 
350—450 175 300 125 
450—600 200 300 125 
600—800 200 400 140 
750—1000 220 400 160 
900—1200 210 400 160 

1000—1700 260 400 175 
1400—1800 300 100 175 

П р и м е ч а н и я : I. Частота вращения кривошипного вала составляет 30—40 мин *• 
2 Напор составляет 60 м. 

ренним сальником (рис. 148). Регулирование уплотнения произ
водится снаружи нажимным болтом, воздействующим на фонарь 
(полый внутренний цилиндр). 

Для перекачки вязких и густых жидкостей, а также жидких 
суспензий с содержанием значительного количества взвешенных 
твердых частиц, применяются 
вертикальные одно- и двухци
линдровые плунжерные насо-

Рис. 148. Схема уплотнения плунжера 
внутренним сальником: 

1 — нажимной винт; 2 — нажимной фонарь; 
3 — резиновые кольца уплотнения; 4 — непо

движное упорное кольцо. 

сы одинарного действия с шаровыми клапанами (табл. 29). Для 
подачи известкового молока, мезги, крахмального молока, паток 
и сиропов могут быть использованы вертикальные и горизонталь
ные плунжерные насосы (табл. 30). 
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Таблица 29 
Техническая характеристика вертикальных плунжерных насосов 

Частота 
Подача Q, Диаметр Ход порш Число вращения 

п, криво
шипного 

Напор Объемный Расход 
л/ч цилиндра 

D, мм 
ня S, ММ цилиндров 

вращения 
п, криво
шипного Н, м КПД 7j мощности 

./V, кВт 
вала .мин - * 

2950 100 150 1 60 65 0,7 1,5 
5050 120 200 1 50 55 0,75 1,85 
7900 150 200 1 50 45 0,74 2,2 
9450 150 250 1 45 45 0.8 3,0 
5900 100 150 2 60 65 0,7 1,85 

10 100 120 200 2 50 55 0,75 2.6 
15 800 150 200 2 50 45 0,75 3,7 
18 200 150 250 2 45 45 0.8 4,5 
38 600 200 300 2 40 45 0,85 9,0 

Таблица 30 
Техническая характеристика поршневых (плунжерных) приводных насосов 

о- • °7 
« к » 

ро
в 

я §•§ £ s ьГ ЕГ 

Перекачиваемая [а
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s я 5 s а, а а о « са *-
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Н
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С
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а, о и 

ел
о 

ц 

я О я я К о я од J5. к 3 2 S 
?. С £ U1 ж и & х * е [ч X 2 ГТ 

В ер т и к а л ь н ы е 

Мезга, известковое М-193 0 . 4 5 - 40 62,5 1,0 55 85 1 
молоко, патока, си 0,9 
роп 
Мезга, крахмаль СН-1 2,4 20 50 0,5 100 126 1 
ное молоко 
То же сн-з 7,8 20 45 0,75 150 200 1 
Известковое моло НП-10/16 9,8 83 60 3,43 120 150 2 
ко, патока 
То же АНВ-125 12,8 63 55 4,5 125 160 2 
Мезга, крахмаль СН-4 10,8 20 45 1,0 170 200 1 
ное молоко 
То же СН-5 15,6 20 45 1,75 200 250 1 
Известковое моло АНВ-125 16.3 50 55 4.5 125 250 2 
ко, патока 

Г о р и з о н т а л ь н ы е 

Вода и крахмаль К-18 4 - 6 30 34-50 2.2 100 150 1 
ное молоко 
То же К-21 10—16 30 20—45 3,8 150 200 1 

» КН-165—330 23 30 43 2,6 165 330 г » КН-200—400 40 30 40 4,4 203 406 1 
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НАСОСЫ ПРЯМОГО ДЕЙСТВИЯ 

Прямодействующим насосом или насосом прямого действия на
зывается такой насос, перемещение поршня которого в цилиндре 
осуществляется непосредственно при помощи паровой машины. 
При этом поршень насоса находится на одном штоке с поршнем 
паровой машины (рис. 149). 

Рис. 149. Паровой насос прямого действия. 

Такие насосы представляют собой единую конструкцию, в 
которой паровой цилиндр / и цилиндр собственно насоса 2 уста
навливаются на одной фундаментной плите. 

Паровые прямодействующие насосы изготовляются в виде 
одноцилиндровых насосов двойного действия или чаще всего в 
виде сдвоенных цилиндров двойного действия, т. е. в виде насо
сов четверного действия. Последние также монтируются на 
одной фундаментной плите в виде единого блока. 

Преимущество двухцилиндровой конструкции сказывается в 
упрощении привода золотников парораспределения. Для боль
шей компактности клапанное устройство расположено над ци
линдром насоса в два яруса (рис. 150). Ниже располагаются 
всасывающие клапаны, а над ними — нагнетательные. Золотни
ковое парораспределение располагается над паровым цилинд
ром. Перемещение золотников по золотниковому зеркалу осу
ществляется при помощи золотниковых тяг. Парораспределение 
любого из цилиндров управляется рычажной системой, связан
ной со штоком соседнего цилиндра. 

Так, при движении штока / левого цилиндра (рис. 150), на 
котором жестко сидит кулачек 2, поворачивается рычаг 3, свя-
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занная с ним ось 4 и кривошип 5. При повороте кривошипа 5 
передвигается тяга и шток 6 золотника правого цилиндра. В 
свою очередь, шток 7 правого цилиндра приводит в движение 
рычажную систему перемещения золотника левого цилиндра. 

Следует отметить, что поршень парового цилиндра, прибли
жаясь к левому или правому крайнему положению (см. рис. 14?), 

перекрывает каналы золотника, слу
жащие для выпуска пара. Вследствие 
этого пар, оказавшись замкнутым во 
вредном пространстве, создает проти
водавление и обеспечивает более плав
ную остановку поршня в крайнем по
ложении. Все это благоприятно ска
зывается на работе насоса, а особенно 
на работе клапанов. 

Объемный КПД прямодействую-
щего насоса при подаче воды невысо
кой температуры, довольно велик и 
достигает значений т]о = 0,95; а общий 

Рис. 150. Схема парораспре- К П Д насоса (водяного цилиндра) 
деления парового насоса обычно бывает rj =0,75—0,85. 
прямого действия. Работа прямодействующего насоса 

легко регулируется вручную открыти
ем вентиля на паропроводе, подводящем свежий пар к золотни
ковому устройству. Максимальное число циклов (число двойных 
ходов поршня) зависит от давления свежего (острого) пара. 

Обычно в промышленности применяются насосы прямого 
действия с числом циклов в пределах 30—50 в минуту. Подача 
насосов прямого действия колеблется в широких пределах. Оте
чественные заводы выпускают двухцилиндровые насосы с пода
чей от 0,5 до 100 м3/ч и более в широкой области давлений р= 
= 0,5—5,0 МПа. 

В цилиндре прямодействующего насоса, как и во всяком на
сосе двойного действия с одной стороны цилиндра происходит 
всасывание, а с другой — нагнетание жидкости. Чтобы поршень 
водяного цилиндра перемещался в нем, нагнетая жидкость, не
обходимо, чтобы усилие, оказываемое паром на поршень в па
ровом цилиндре, было больше усилия, оказываемого на жидкость 
насосным поршнем. Но, так как давление нагнетания в насосе 
практически постоянно по ходу поршня, то и давление пара в 
паровом цилиндре должно быть также постоянным. 

Отсюда следует, что паровая машина в данном случае долж
на работать без расширения пара, т. е. с полным наполнением 
цилиндра свежим паром и выпускать его из цилиндра с тем же 
давлением. Вследствие этого КПД паровой машины невелик, а 
расход пара достигает 50—90 кг на киловатт-час. 

Несмотря на явную неэкономичность работы, прямодействую-
щие насосы имеют относительно широкое применение, благода-
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ря простоте устройства и надежности в работе в различных 
отраслях пищевой промышленности, где необходимо строгое ре
гулирование подачи, например, в спиртовой промышленности 
при перекачке бражки и др. 

Часто такие насосы применяются в небольших котельных 
для питания котлов, так как по правилам техники безопасности 
питательные насосы должны иметь самостоятельный привод. 
Паровой цилиндр такого насоса питается паром из котла, в ко
торый должна подаваться вода насосным цилиндром того же 
насоса с некоторым избытком давления по сравнению с давле
нием в котле. Поэтому в таких насосах диаметр парового цилинд
ра Dn и соответственно диаметр поршня всегда больше диаметра 
водяного цилиндра Z)B. Расход пара на насос прямого действия 
определяется по общим формулам для расхода пара паровой 
машиной с учетом 100% наполнения цилиндра. 

Техническая характеристика насосов прямого действия, ко
торые применяются в пищевой промышленности, приведены в 
табл. 31. 

Таблица 31 
Техническая характеристика прямодействующих двухцилиндровых насосов 
двойного действия 
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РОТАЦИОННЫЕ И НЕКОТОРЫЕ 
СПЕЦИАЛЬНЫЕ КОНСТРУКЦИИ НАСОСОВ, 
ПРИМЕНЯЕМЫХ В ПИЩЕВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

В различных отраслях пищевой промышленности для перекачки 
жидкостей с повышенной вязкостью и жидких густых масс при
меняют ротационные насосы, относящиеся к объемным нагнета
телям, так как их работа основана на принципе вытеснения. 
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Ротационные насосы отличаются надежностью в работе. Их 
подача при сохранении неизменного давления легко регулирует
ся изменением числа оборотов. Равномерное движение вытес
нителей — роторов обусловливает практически непрерывную 
подачу и исключает необходимость установки воздушных кол
паков. 

Указанные особенности ротационных насосов обеспечили им 
широкое применение в пищевой промышленности. Например, в 
консервной промышленности ротационные насосы различных ти
пов применяются для перекачки яблочных и томатных пюре, 
соусов и других жидкостей и смесей, с которыми связано произ
водство овощных, рыбных, мясных и других консервов. 

В кондитерской промышленности ротационными насосами 
пользуются для подачи фруктово-ягодных начинок к различным 
производственным станциям, для автоматического наполнения 
начинкой карамельных батонов и др. Ротационные насосы при
меняются также в молочной промышленности, в маслобойном 
производстве, в спиртовой промышленности для заторов, барды 
и др. 

Для перекачки жидкостей или суспензий, содержащих абра
зивные частицы, такие насосы непригодны. 

ШЕСТЕРЕНЧАТЫЕ НАСОСЫ 

Основными рабочими органами шестеренчатого насоса являют
ся две шестерни. Одна из них жестко посажена на приводном 
валу, а другая — вращается (рис. 151). Жидкость переносится 

со всасывающей стороны на нагне
тательную во впадинах между зу
бьями шестерен, плотно охватываемых 
кожухом насоса. Для большей эффек
тивности работы такого насоса необ
ходимо, чтобы зацепление шестерен 
было плотным. В противном случае 
жидкость будет переходить из области 
нагнетания в область всасывания. По
этому по мере износа зубчатых колес 
объемный КПД насоса падает. Пода
ча шестеренчатых насосов может быть 
определена зависимостью 

Рис. 151. Схема шестерен
чатого насоса. Q qzn 

30 "По» (16.1) 

где q — объем впадины между зубьями; 
z — количество впадин на одной шестерне; 
п — частота вращения; 

т)о — объемный КПД (обычно равен 0,7—0,8) 
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Шестеренчатые насосы часто устанавливаются с приводом 
от электродвигателя через редуктор (рис. 152). Такие насосы, 
например, в спиртовой промышленности применяются для 
транспортировки заторов, картофельной массы. На сахарных 
заводах такими насосами перекачиваются патоки. 

Технические характеристики шестеренчатых насосов, приме
няемых в пищевой промышленности, приведены в табл. 32. 

Рис. 152. Установка шестеренчатого насоса для перекачки карто
фельной массы. 

Шестеренчатые насосы широко применяются в молочной про
мышленности для перекачивания цельного молока и сгущенных 
вязких молочных продуктов [5, 22]. 

Шестеренчатый насос модели НИШ-10 показан на рис. 153. 
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Таблица 32 
Техническая характеристика шестеренчатых насосов 
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НШП—20—59 22 50 10 415 1450 Патока вязкостью до 
V=665CCT 

НШК—18,5 2,3 36 3 51 950 Сироп, патоки и дру
гие вязкие продукты 

НШМ—10 10 20 2,8 950 950 Вязкие молочные про
дукты 

РЗ—3 0,85 45 1,1 — — 
РЗ—4,5 2,55 33 0,9 1450 1450 Патоки, густые сиро

пы, начинки и др. 
РЗ—7,5 3,85 30 1,35 — — 
НУ К—10 7—10 20 2,8 92 950 Кисломолочные и дру

гие вязкие молочные 
продукты 

КУЛАЧКОВЫЕ РОТАЦИОННЫЕ НАСОСЫ 

В пищевой промышленности применяются ротационные насосы, 
работающие по принципу шестеренчатых, у которых для вытес
нения жидкости служат специально профилированные сопрягаю
щиеся лопасти. Такие насосы обычно называют коловратны
ми. На рис. 154 показана схема работы кулачкового с 
трехзубчатым ротором насоса, который применяется для пере
качки вязких молочных продуктов и сиропов. 

Преимуществом таких насосов перед шестеренчатыми явля
ется то, что их роторы силовой нагрузки не несут. Силовая на
грузка воспринимается синхронизирующими шестернями, жест
ко посаженными на валах роторов. Наряду с этим следует от
метить, что равномерность подачи жидкости в нагнетательный 
трубопровод у кулачковых насосов меньшая по сравнению с ше
стеренчатыми. 

Техническая характеристика насоса модели НРМ-5 следую
щая: 

Подача, м 3 . . . . 5 
Напор, м . . . . . . . . . . 30 
Частота вращения роторов, м и н - 1 930 
Диаметр всасывающего и нагнетательного патрубков, мм 36 
Мощность электродвигателя, кВт 1,7 
Частота вращения электродвигателя, мин - 1 . . . 930 

Для перекачивания высоковязких, пастообразных молочных 
и других продуктов применяются ротационные насосы модели 
НРТ, имеющие два ротора. На каждом из роторов смонтирова-
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Выпуск 

ны две специально профилированные лопасти-вытеснители, ко
торые, перемещаясь, делят проточную часть насоса на замкну
тые камеры. Вал одного из роторов является ведущим. 
Передача движения к ведомому валу осуществляется с помощью 
синхронизирующих шестерен, жестко посаженных на роторные 

валы. Все детали насоса, соприка
сающиеся с перекачиваемым про
дуктом, изготовляются из нержаве
ющей стали. 

За полный оборот вала четыре 
порции продукта переносятся к на
гнетательному патрубку насоса и 
вытесняются в нагнетательный тру
бопровод. 

Зная объем одной камеры (меж
лопастного пространства), можно 
определить массовую подачу тако
го насоса: 

всасыдание 

Рис. 154 
насоса с 
ром. 

Схема кулачкового 
трехзубчатым рото-

Q-4-6(W P £- i r ) 0 , (16.2) 
где п — частота вращения роторов; 

V — объем одной камеры; 
р — плотность продукта; 

т]о — объемный КПД. 
Следует заметить, что объемный КПД этого насоса сильно 

зависит от консистенции подаваемого продукта. Так, для тво
рога г)о = 0,15. 

Техническая характеристика насоса модели НРТ, имеющего 
редуктор и вариатор частоты вращения, следующая: 

Подача массовая, кг/ч 
Напор, м 
Частота вращения, м и н - 1 . . . . 
Мощность электродвигателя, кВт 
Частота вращения электродвигателя, мин _ 1 

500—1000 
50 
210—372 
1J 
930 

ПЛАСТИНЧАТЫЕ ИЛИ ШИБЕРНЫЕ 
РОТАЦИОННЫЕ НАСОСЫ 

В консервном, плодово-овощном, крахмало-паточном, жировом 
и молочном производствах для перекачки густых вязких и даже 
пластичных продуктов применяют ротационные пластинчатые 
насосы. 

Насос состоит из корпуса 6, у которого имеется верхняя 
съемная крышка 1, закрепляющаяся специальными гайками с 
рукоятками 3. Снизу имеется крышка 5. Нагнетательный патру
бок 4 расположен справа, а всасывающий патрубок — слева 
(рис. 155). В корпусе 6 насоса смонтирована гильза 7, по внут
ренней поверхности которой перемещаются выдвижные лопасти 
8 ротора 9, жестко посаженного на вал 2. Ротор насоса делается 
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меньшего диаметра, чем диаметр статора, и располагается в нем 
с некоторым эксцентриситетом. В роторе 9 сделаны радиальные 
пазы, в которых свободно перемещаются пластины 8. В тех слу
чаях, когда центробежной силы недостаточно для выхода пла
стин из пазов (при ма
лой частоте вращения ро
тора), внутри пазов с 
тыльной стороны пластин 
устанавливаются вытал
кивающие пружины. 

При вращении ротора 
(рис. 155) против часовой 
стрелки, вследствие его 
эксцентричного располо
жения, в статоре образует
ся серповидное простран
ство, разделяемое вы
движными лопастями на 
несколько камер. Камеры 
ограничиваются с внеш
ней стороны внутренней 
поверхностью гильзы, с 
внутренней стороны — на
ружной поверхностью ро
тора, а с боков — выд
вижными лопастями. Объ
ем камер при вращении 
ротора в левой верхней 
части увеличивается, а затем при переходе в нижнюю пра
вую часть уменьшается. Со стороны камеры с максимальным 
объемом в гильзе статора делается окно, соединяющее эту ка
меру со всасывающим патрубком насоса. Аналогично со стороны 
камеры с минимальным объемом в гильзе статора делается 
окно, соединяющее эту камеру с нагнетательным патрубком. 
Соответственно, в левой части происходит всасывание перекачи
ваемого продукта, а в правой — его нагнетание в нагнетатель
ный патрубок. 

При перекачке кашеобразных и пластичных, т.е. малотекучих 
продуктов, последние подаются во всасывающий патрубок насо
са принудительно при помощи специального шнека. 

Подача пластинчатых ротационных насосов колеблется в 
больших пределах (от 1 до 30 м3/ч и более). Напор насосов, ко
торые применяются в пищевой промышленности, обычно состав
ляет 20—30 м. 

Для определения подачи пластинчатого ротационного насоса 
с эксцентричным расположением ротора можно пользоваться с 

Q = [n(D — d)eb- 2bcze]60nсг0 т|0, (16.3) 
достаточной для практики точностью формулой [5, 22]: 

Рис 155 Насос ротационный шиберный. 
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где D — внутренний диаметр гильзы статора, м; 
d — диаметр ротора, м; 
е—эксцентриситет, м; 
b — длина ротора или пластины, м; 
с — толщина пластины, м; 
z — число пластин; 
п — частота вращения ротора, м и н - 1 ; 

Фо — коэффициент, учитывающий уменьшение объема меж
лопастного пространства в результате смещения зоны 
всасывания от максимальной щели всасывания, фо~ 
^0,95; 

т]о — объемный КПД, зависящий от качества выполнения на
соса, давления, вязкости перекачиваемого продукта и 
способа подвода его к всасывающему патрубку насоса; 
для нормальных условий ^0 = 0,8—0,9. 

Техническая характеристика пластинчатого насоса, приме
няемого для перекачки густых молочных продуктов, следующая: 

Подача, л/ч 1000 
Напор, м 20 
Частота вращения ротора, мин—1 . . . . . 40 
Внутренний диаметр гильзы статора, мм . . . . 162 
Эксцентриситет, мм 12 
Длина ротора, мм 130 
Число пластин, шт 6 
Мощность электродвигателя, кВт 2,8 
Частота вращения электродвигателя, м и н - 1 . . . 950 

ВОДОКОЛЫДЕВЫЕ НАСОСЫ 

К ротационным насосам относятся и водокольцевые, очень про
стые по устройству. Эти насосы в пищевой промышленности при
меняются, главным образом, как вакуум-насосы, реже как возду
ходувки с давлением до 0,15—0,17 МПа. 

Принцип действия водокольцевого вакуум-насоса состоит в 
следующем (рис. 156, а). Ротор с несколькими лопастями вра
щается в кожухе, в котором находится некоторое количество 
жидкости (рис. 156, а, I). 

Если ротор заставить вращаться с достаточно большой угло
вой скоростью, то под действием центробежных сил вокруг ро
тора у стенок замкнутого кожуха образуется водяное кольцо и 
ряд одинаковых по объему незаполненных жидкостью каналов 
1, 2, 3, 4, 5, 6, разделенных лопастями ротора (рис. 156, а, II). 

При эксцентричном расположении ротора по отношению к 
кожуху (рис. 156, а, III) при вращении ротора каналы, разде
ленные лопастями, уже не будут одинаковыми по объему. При 
вращении ротора по часовой стрелке объем каналов /, 2, 3 сна
чала увеличивается, а затем уменьшается — 4, 5, 6. Если в торце
вой крышке кожуха сделать отверстия А и В, то через первое 
из них должно происходить всасывание воздуха вследствие уве-
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личения объема каналов, а через второе — нагнетание воздуха 
вследствие уменьшения объема каналов. 

При этом для разобщения области всасывания от области 
нагнетания насоса водяное кольцо должно в верхней части касать
ся поверхности ступицы ротора, а в нижней — лопасть насоса 
своим внешним концом (по вертикали) должна быть надежно 
погружена во внутренние слои водяного кольца. Для повышения 

куум-насоса. 

качества вакуум-насоса целесообразно всасывающее отверстие 
А выполнять больших размеров, чем нагнетательное отверстие В. 

Кроме этого, должны быть приняты меры к устранению не
плотностей у торцевых стенок, так как малейшая неплот
ность отрицательно сказывается на работе насоса, снижает 
его КПД. 

На рис. 156, б показана схема установки водокольцевого насо
са. В установку входят: собственно насос 1 со всасывающим и 
нагнетательным патрубками; всасывающая труба 3, соединяю
щая всасывающий патрубок насоса с емкостью, из которой от
сасывается воздух; нагнетательная труба 2, соединяющая нагне
тательный патрубок насоса с верхней полостью приемного бака, 
в который выбрасывается из трубопровода 2 откачиваемый 
воздух и отработанная вода. Приемный бак снабжен выхлопным 
патрубком 4 для выпуска воздуха. Имеется также патрубок 6 
для подвода свежей водопроводной воды и сливной патрубок 5 
для выпуска воды из приемного бака. 

Объемный КПД водокольцевых насосов при достаточном 
охлаждении довольно велик и достигает 70%, но общий КПД 
их мал и составляет 22—40%. 

Тем не менее, водокольцевые насосы широко применяются в 
промышленности, так как они дают возможность обеспечить зна
чительный вакуум до 96%, не требуя очистки поступающего в 
них воздуха, а также допускают попадание в насос жидкости 
вместе с засасываемым воздухом. Преимуществом водокольце
вых насосов является и то, что ротор насоса может вращаться с 
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той же частотой вращения, что и электродвигатель, т. е. отпада
ет необходимость установки редуктора. 

В пищевой промышленности применяются почти исключи
тельно насосы типа ВВН (РМК) — ротационные мокровоздуш-
ные компрессоры (табл. 33), в качестве вакуум-насосов и ВК 
(ГРМК) в качестве газодувок и воздуходувок (табл. 34). 
Таблица 33 

Техническая характеристика водокольцевых вакуум-насосов 
Нормаль Максималь Мощность Частота Расход 

Типоразмер ный ва ный ва двигателя воды, 
куум, % куум, % N. кВт «, мин •* л/мин 

0.1 
0,6 

90 л 
80 

ВВН-3 (РМК-2) 1,4 
1 9 
3,6 

60 V 
40 
о) 

92 10 1450 20 1,4 
1 9 
3,6 

60 V 
40 
о) 

1,0 
2,0 

ооо 
СП

 00 СО
 4,5 

ооо 
СП

 00 СО
 

ВВН-12 (РМК-3) 6,8 
11,5 
2,0 

40 | 
0J 

90 ч 

96 30 980 60 

5,0 
11,0 

80 
60 

РМК-4 17,5 
27.0 

40 
70 J 

96 75 720 100 

ВВН-25 25,0 70 96 55 — 100 
ВВН-50 50,0 70 95 100 490 — 

Таблица 34 
Техническая характеристика водокольцевых компрессоров 
(газ- и воздуходувок) 

Типоразмер 
Подача Q, 

м'/мин 
Давление наг
нетания, МПа 

(максимальное) 
Мощность дви
гателя N, кВт 

Частота враще
ния п, мин 1 

ВК-3 (ГРМК-2) 
ВК-12 (ГРМК-3) 
ВК-12 (ГРМК-4) 
ВК-25 
ВК-50 

3,6 
11,5 
27,0 
25,0 
50,0 

0,14 
0,21 
0,21 
0,15 
0,15 

14 
40 
75 
75 

200 

1450 
980 
720 

СТРУЙНЫЕ АППАРАТЫ 

Принцип применения высоконапорной струи для подъема, пере
мещения и нагнетания различных материалов известен во мно
гих отраслях промышленности. 

Струйные аппараты широко применяются в случаях: откач
ки грязных вод из затопляемых шахт, подземных помещений и 
подвалов; производства земляных работ и разработок торфа спо-
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Рис. 157. Схема водоструйного насоса. 

собом гидромеханизации; транспортировки кусковых материа
лов; подъема и транспортировки рыбы при разгрузке из орудий 
улова и корабельных трюмов на разгрузочные причалы; смеше
ния холодной и горячей воды теплофикационных сетей и подачи 
смеси в калориферы; нагнетания воды при питании паровых кот
лов; сжатия и последующего использования тепла низкого потен
циала экстрапаров выпар
ных станций и др. 

В настоящее время пред
ложен ряд струйных ап
паратов для высококачест
венной отмывки сахарной 
свеклы и других корнеклуб
неплодов. 

Широкое применение 
струйных аппаратов и осо
бенно водоструйных насосов 
объясняется, главным обра
зом, простотой их конструкции, отсутствием подвижных частей. 
Для установки струйных аппаратов не нужны громоздкие фунда
менты, они могут устанавливаться в самых неудобных местах. 

Принцип устройства водоструйного насоса простейшего типа 
заключается в следующем (рис. 157). Вода под давлением (ра
бочая вода) от насоса, который может быть установлен на зна
чительном расстоянии от струйного аппарата, подается через 
трубопровод 3 к соплу 4. Через это сопло вода с большой ско
ростью в виде мощной струи попадает в комбинированную сме
сительную камеру, которая состоит из колена 2, конфузора 5 и 
цилиндрической горловины 6. Назначение смесительной каме
ры — смешение высоконапорной струи рабочей воды, обладаю
щей большой скоростью, со всасываемым потоком, поступающим 
из приемника через трубу 1. 

Из цилиндрической горловины 6 смесь рабочей и всасывае
мой воды поступает в диффузор 7, а из него в нагнетательный 
трубопровод 8. 

Всасывание воды или какой-либо смеси с ней из приемника 
через трубу / водоструйного насоса происходит следующим об
разом. Струя высоконапорной воды, выходя из сопла, имеет 
большую скорость, т. е. обладает большой удельной кинетической 
энергией, которую она передает жидкости с малой скоростью, 
находящейся в смесительной камере. Таким образом, струя ра
бочей воды увлекает за собой воду и воздух из смесительной ка
меры, создает в ней разрежение, благодаря которому во всасы
вающую трубу поступает вода из приемника, откуда ее надо 
откачать. 

Принцип работы водоструйного насоса состоит в следующем. 
Насос рабочей воды подает воду под большим давлением, т. е. 
с большим запасом потенциальной энергии по трубопроводу 3 
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Резервуар I 
I 

<раб 

Q=2 

Резервуар/// 

Водоструйный 
насос 

Резервуар II 

Рис. 158. Схема установки водоструй
ного насоса. 

к соплу 4. При выходе из сопла 4 потенциальная энергия преоб
разуется в кинетическую энергию выбрасываемой с большой 
скоростью струи. Кинетическая энергия струи в смесительной ка
мере поглощается потоком всасываемой жидкости, обладающей 
малой скоростью. Предполагается, что к концу цилиндрической 
горловины 6 перед диффузором 7 происходит полное смешение 

струи рабочей воды с потоком 
всасываемой воды и выравни
вание скорости течения за счет 
снижения скорости частиц ра
бочей воды и увеличения ско
рости частиц всасываемой во
ды. 

При достаточном запасе 
энергии рабочей воды в конце 
смесительной камеры создает
ся избыточное давление, не
обходимое для дальнейшей 
транспортировки смешанного 
потока воды по трубе 8 и ее 
подъема по трубе 9. Преобра
зованию кинетической энергии 

смешанного потока в потенциальную энергию давления способ
ствует диффузор 7. 

Как установлено теорией [13, 30] и практикой эксплуатации 
водоструйных насосов, гидравлические процессы, происходящие 
в водоструйных аппаратах, связаны со значительными потеря
ми энергии. Поэтому КПД струйных аппаратов невелик — по
рядка 0,15—0,3. 

Рассмотрим схему установки водоструйного насоса (рис. 158). 
Напор, создаваемый насосом рабочей воды перед соплом Я 0 , 
а также напор, создаваемый водоструйным насосом Я ь соответ
ствуют уровням жидкости в резервуарах / и // / . 

Обозначим через QB C — количество всасываемой и поднимае
мой струйным насосом воды; Q p a 6 — количество рабочей воды, 
подводимой к соплу водоструйного насоса; q=—— — коэффи-

Qpa6 
циент подсасывания. 

Очевидно, что Я = Я 2 + Я1— полная высота подъема всасыва
емой воды, a h — HQ—Я] — рабочий напор, затрачиваемый струй
ным аппаратом. 

Коэффициент полезного действия струйного аппарата ц мож
но определить как отношение полезной мощности Nnon» создава
емой насосом, к мощности Л̂ атр» затрачиваемой насосом. 

Водоструйный насос поднимает количество всасываемой воды 
Q B C на высоту Н^ + Н^. Следовательно, полезная мощность насоса 
определяется величиной 

А̂ пол = QBC Рg (Нг + Нх) = р gQBCM. 
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При этом затрачиваемая мощность 
Л^атр = Qpa6 Pg(Ho — Hi) = Р gQp^h-

Поэтому 

Ч — ~ - — —-Ч-7-- W " - t / 
Л'загр Qpa6« « 

Как видно из полученного выражения, КПД струйного аппа
рата зависит от относительных количеств подымаемой воды q, a 
также от относительной высоты подъема Hjh. 

Установлено, что напор, развиваемый водоструйным насосом, 
тем больше, чем больше скорость истечения рабочей воды из 
сопла и чем меньше отношение сечений горловины F r 0 p и сопла 
Fcon. КПД струйных насосов с увеличением размеров при про
чих равных условиях увеличивается. Наиболее часто применя
ются водоструйные насосы с отношением т— — р —4—10. 

' соп 
В. И. Турк [30] приводит значения отношений FropjFcon H/H0 и 
Qec/Qpa6> отвечающие наивыгоднейшим условиям работы водо
струйных насосов (табл. 35). 

Струйные аппараты, предназначенные для подъема жидкости 
или жидких смесей, называются гидроэлеваторами. Несколько 
промышленных конструкций гидроэлеваторов показано на 
рис. 159, а, б, в. 
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Таблица 35 
Оптимальные соотношения параметров водоструйных насосов 

^гор н Овс 
Q p a б 

п Лор 
F 

СОЛ 

И < 2 В С 

^раб 
п F 

соп 
Я 0 

Овс 
Q p a б 

п Лор 
F 

СОЛ 
Но 

< 2 В С 

^раб 
п 

4 
5 
6 
7 

0,225 
0,185 
0,150 
0,125 

1,0 
1.2 
1,37 
1.62 

0,22 
0,22 
0,21 
0,21 

8 
9 

10 

0,120 
0,110 
0,100 

1,75 
1,82 
2,00 

0,21 
0,20 
0,20 

(?*** 

Вода и 
свекла 

фкла 
и 

ВОЗДУШНО-ВОДЯНЫЕ ПОДЪЕМНИКИ 
(МАМУТ-НАСОСЫ) 

Действие воздушно-водяных подъемников основано на создании 
разности плотностей жидкости или жидких смесей в двух сооб
щающихся сосудах [10, 30]. 

Подъемник представляет собой U-образную трубу, одно из 
колен которой почти в два раза длиннее другого (рис. 160). 
Труба состоит из трех частей: всасывающей 1, опорной 5 и нагне

тательной 2. В нижней части тру
бы монтируется кольцевая ко
робка 4, охватывающая трубу. 
В этой части трубы сделаны про
рези для поступления воздуха 
под давлением внутрь трубы. 
К кольцевой коробке сжатый воз
дух от компрессора подводится 
через патрубок 3. 

Всю конструкцию помещают 
в специально сооружаемую бе
тонную шахту такой глубины, 
чтобы открытый конец всасываю
щего колена трубы 1 был сопря
жен с внутренней поверхностью 
гидравлического транспортера, 
доставляющего свекло-водяную 

Г1Е=Э/X смесь к мамут-насосу. 
Y ^ z j ^ f ^ Верхний конец выбрасываю-

щего колена подводится к на
клонному решетчатому желобу, 
по которому свекла, освобожден
ная от воды, направляется в 
моечный аппарат. Всасывающая 

и выбрасывающая трубы — стальные сварные. Опорная часть 
5 отливается из чугуна. 

Работа подъемника заключается в следующем. Смесь воды 
из гидротранспортера поступает в более короткое всасывающее 

Рис 160 Схема воздушно-водяно 
го подъемника (мамут-насоса). 
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колено насоса и поднимается по закону сообщающихся сосудов 
в выбрасывающем длинном колене до того же уровня. Так как 
снизу выбрасывающего колена подается компрессором сжатый 
воздух, то плотность смеси свеклы, воды и воздуха в этой трубе 
становится меньше, чем во всасывающем колене. Поэтому уро
вень смеси в выбрасывающей части мамут-насоса поднимается в 
соответствии с уменьшением плотности смеси. 

Как известно, уровни жидкости hx и Н в сообщающихся со
судах установятся обратно пропорционально плотностям pi и р 2 . 

— = -^-. (16.5) 
А 1 Рз 

На работу подъемника, кроме указанного статического эф
фекта, оказывает влияние также динамический эффект. При 
подъеме пузырьков воздуха вверх давление в них падает и при 
выходе достигает атмосферного. Поэтому объем пузырьков уве
личивается. Расширяясь, они действуют выталкивающе, как 
поршни, и этим способствуют подъему свекло-водяной смеси в 
выбрасывающем колене подъемника-. 

Мамут-насосом можно подавать свекло-водяную или другую 
жидкую смесь на значительную высоту. Существенным препят
ствием является лишь необходимость углублять шахту на глу
бину, равную примерно высоте подъема h2. Иначе смесь может 
вырываться через короткое всасывающее колено. 

Рассмотрим работу подъемника свекло-водяной смеси. 
Подъем свеклы или других корнеклубнеплодов при помощи 

мамут-насосов имеет следующие преимущества: простота устрой
ства, отсутствие подвижных частей, попутная хорошая отмывка 
перемещаемого материала, так как корни свеклы, клубни кар
тофеля и др. находятся в быстром движении и взаимном трении. 

Недостатком применения мамут-насосов является необходи
мость значительного заглубления и сооружения компрессорной 
станции сжатого воздуха. 

Подачу подъемника рассчитывают, исходя из скорости сме
си во всасывающем колене v=l м/с. Расход Q свекло-водяной 
смеси в единицу времени определяют по формуле 

Q » JH±AJlL_ , (16.6) 
v юоо v 

где q — количество свеклы, подаваемой насосом в единицу вре
мени; 

т — коэффициент кратности, показывающий, во сколько раз 
больше в смеси содержится воды по сравнению со свеклой. Ве
личина т по нормативам промышленности составляет т = 
= 5,5—6,5 и даже более при сильной загрязненности свеклы. 

С другой стороны, 

где D — диаметр всасывающей трубы подъемника. 
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Глубина погружения подъемника в колодец hi выражается 
обычно в процентах от общего подъема Н: 

s = -А. юо. (16.7) 

Зта величина для оптимальных условий составляет 50—60%. 
Если задан действительный подъем h2, то hi + h2 = H. Подстав
ляя это значение в формулу (16.7) и определяя из нее hu по
лучим 

hl = —^—. (16.8) 
1 100—s v ' 

Объемный КПД подъемника определяют по эмпирической 
формуле в зависимости от глубины погружения е и высоты подъ
ема Я, считая от воздушной коробки 

1 3 4 s - 0 , 6 8 Е 2 / i c m 
тп = . (16.9) 

1 0 10 000 + 75Я * ' 
Секундный расход воздуха при атмосферном давлении опре

деляют по формуле, известной из теории воздушных подъемни
ков: 

у = hS. . (16.10) 
2 b 0 l g ^ — -

(о s 1 0 

Абсолютное давление в компрессоре при нагнетании с уче
том сопротивлений в воздухопроводе можно принять, МПа: 

Р« = / - ^ ^ - + 0 , 2 ) 0 , 1 . (16.11) 

Необходимая затрата мощности на компрессор, кВт 
N = = 98 100.2,303V, > { g j ^ f ( 1 6 Л 2 ) 

1000тг}из р в 

где т] и з — изотермический КПД компрессора, который может 
быть принят 0,6. 

КПД всей установки 

102N 
Пример. Рассчитать мамут-насос для сахарного завода производитель

ностью 3000 т свеклы в сутки при высоте подъема / i 2 = Ю м. 
Принимаем количество транспортной воды 700% по весу свеклы ( т = 7 ) . 
Количество свеклы, перерабатываемой в единицу времени, 

3000-1000 
Я = — ^ — ^ к г / с = 34,6 кг/с. 
4 24-3600 ' 

Расход свекло-водяной смеси в единицу времени 
34.6(1 + 7) 

Q = — v ' м 3 / с = 0,278 м 3 /с. 
1000 ' ' 
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Глубина погружения подъемника принимается е=55%. тогда заглубление 
насоса до воздушной коробки 

55-10 
я< = м = 12,2 м. 

100 - 55 
Общий подъем, считая от воздушной коробки, 

Н = Л4 + Л2 = 12,2 м + Ю м = 22,2 м. 
Объемный КПД 

134-55-0 ,68 55 2 

т 0 = = 0,455. 
0 10000 + 75-22,2 

Расход воздуха на подъемник в единицу времени при атмосферном давле
нии 

12,2 0,278 
V = . ' i—— ~ 1 м3/с. 

1 22,2 ' 
2 1 - 0 , 4 5 5 - I g - ^ -

Давление на компрессоре 
/ 1 0 + 1 2 . 2 \ 

рк = 0,1 I —j + 0,2 = 0,24 МПа. 

Абсолютное давление при всасывании 
р в = 0,09 МПа. 

Потребная мощность на компрессор 
98100-2,303-1 0,24 

N = , п п п ~ lS -^Г^Г кВт =* 167 кВт. 
1000-0,6 0,09 

К П Д всей установки 
1000-0,278-10 0,163. 102-167 

Для определения диаметра трубы подъемника пользуются зависимостью 
TZD2 

V 4 
где D — диаметр трубы подъемника, a v—скорость смеси, равная v = \ м/с. 
Следовательно, 

У nv \/ 
, ^ , 4-0,278 

D = I / —— = 1 / м = 0,595 м 
1 7 ' 7 3,14 1 

Г л а в а с е м н а д ц а т а я 

КОМПРЕССОРЫ 

К о м п р е с с о р а м и называются нагнетатели, служащие для 
подачи сжатого воздуха или газа под избыточным давлением бо
лее 0,2—0,3 МПа. Повышенная степень сжатия в компрессорах 
обусловливает изменение термодинамических условий состояния 
воздуха или газов. 

По конструктивным особенностям и принципу действия (схе
ма 4) компрессоры, применяемые в пищевой промышленности, 
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Схема 4 
Классификация компрессоров 

По принципу 
вытеснения 

Поршневые 

Ротационные 

Компрессоры 

По принципу использования центро
бежных сил 

Простого 
действия 

Двойного 
действия 

Пластинчатые 

Турбокомпрессоры 

Юдноступен- Многосту-
чатые пенчатые 

С вращающимися 
поршнями 

Одноступен
чатые 

Многосту
пенчатые 

Водокольцевые 

подразделяются на поршневые и центробежные. Применяются 
также ротационные компрессоры, которые конструктивно и по 
способу привода сходны с центробежными машинами, однако по 
принципу действия (вытеснение) они относятся к поршневым 
машинам. 

Области применения поршневых и центробежных компрес
соров различны и соответствуют особенностям этих машин. Так, 
поршневые компрессоры, воздействующие с помощью поршня на 
определенный замкнутый объем воздуха в цилиндре в период 
нагнетания, могут создавать значительную степень сжатия рч\р\ 
при относительно ограниченной подаче воздуха или газа. Порш
невые компрессоры обладают высоким коэффициентом полезного 
действия и применение их наиболее целесообразно при давлениях 
более 1 МПа и при малых подачах (не более 100—150 м3/мин). 

Центробежные компрессоры (турбокомпрессоры) конструк
тивно и по принципу действия сходны с многоступенчатыми 
центробежными насосами. Отличие заключается в том, что ра
бочим телом является сжимаемый газ и поэтому имеют место 
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тепловые процессы. Использование центробежных компрессоров 
наиболее целесообразно при подаче больших количеств воздуха 
(не менее 50 м3/мин) при сравнительно невысоком давлении 
(0,7-0,8 МПа). 

У каждого из типов компрессорных машин имеются свои 
преимущества и недостатки, которые должны быть учтены при 
выборе установки в каждом конкретном случае. 

Центробежные машины имеют ряд существенных преиму
ществ перед поршневыми. У центробежных машин отсутствуют 
быстро изнашивающиеся части — поршни, клапаны и т. д. Они 
не требуют внутренней смазки и поэтому не загрязняют сжатый 
воздух или газ, что очень важно в пищевых производствах. Бла
годаря большой частоте вращения роторов центробежных ком
прессоров их можно непосредственно соединять с электродвига
телями или паровыми турбинами. 

Установки с трубокомпрессорами более компактны — они 
имеют меньший вес, занимают меньшую производственную пло
щадь. Так как воздух или газ проходит равномерно через ком
прессор в одном направлении, отпадает необходимость установ
ки рессиверов между отдельными ступенями. При работе 
турбокомпрессоров не возникают инерционные усилия, а поэто
му их фундаменты легче, чем фундаменты поршневых компрес
соров. 

Существенным недостатком турбокомпрессоров является их 
меньший КПД и невозможность получения высоких давлений 
при относительно малых подачах. 

ПОРШНЕВЫЕ КОМПРЕССОРЫ 

Принцип действия поршневого компрессора такой же, как и 
поршневого насоса. Отличием является только то, что поршень 
насоса выталкивает жидкость в течение всего нагнетательного 
хода, а компрессор выталкивает воздух или газ лишь после того, 
как давление в цилиндре компрессора превысит давление в на
гнетательной линии. 

В зависимости от способа действия поршневые компрессоры 
бывают простого и двойного действия. По расположению цилинд
ров подразделяются на горизонтальные, вертикальные и с на
клонными цилиндрами; по числу ступеней сжатия подразделяют
ся на одно-, двух- и многоступенчатые, а по способу охлажде
ния — с воздушным (небольшие компрессоры) и водяным охлаж
дением. 

По своему назначению различают компрессоры воздушные, 
кислородные, аммиачные, углекислотные и др. В пищевых пред
приятиях применяются стационарные и передвижные компрес
соры. 
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ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ РАБОТЫ КОМПРЕССОРА 

Для анализа процессов, происходящих при работе компрессора, 
рассмотрим теоретический рабочий процесс. Теоретическим этот 
процесс называется потому, что при его изучении не учитывают 
целый ряд факторов, сопутствующих действительному рабочему 
процессу. Так, например, не учитывают гидравлическое и меха
ническое сопротивление клапанов, трения поршня в цилиндре. 
Полагают, что в газосборнике на нагнетании поддерживается 
постоянное давление, а поэтому принимают, что нагнетание про
исходит при постоянном давлении. Также принимают, что давле
ние и температура всасываемого воздуха или газа в процессе 
работы не меняются. Считают, что после нагнетательного хода 
поршня в цилиндре не остается воздуха или газа. Обычно пред
полагают, что процесс сжатия происходит без теплообмена с 
внешней средой, т. е. без охлаждения, следовательно, темпера
тура воздуха или газа повышается. 

Теоретический рабочий процесс рассмотрим на примере порш
невого компрессора двойного действия (рис. 161). Проведем 
анализ диаграммы для левой полости цилиндра. 

При движении поршня вправо из крайнего левого положе
ния 1 всасывающий клапан &i открыт и воздух всасывается в 
цилиндр. Давление на протяжении всего хода всасывания 1—2 

постоянно и равно атмосферному. 
Поэтому линия всасывания 1—2 
параллельна оси абсцисс. 

При ходе поршня от крайнего 
правого положения 2 влево вса
сывающий клапан k\ закрывается 
и газ, замкнутый в левой полости 
цилиндра сжимается. Изменение 
давления в цилиндре при сжатии 
газа происходит в зависимости 
от термодинамических условий 
сжатия. Если процесс сжатия 
происходит без теплообмена с 
внешней средой, т. е. без охлаж
дения, то температура газа или 
воздуха повысится от температу
ры Т\ в точке 2 до температуры 
Т2 в точке 3. В этом случае из
менение давления газа при сжа
тии на диаграмме представится 
в виде адиабаты — кривой 2—3. 

При достижении давления р2, равного давлению газа в нагне
тательном сборнике, открывается нагнетательный клапан т ь и 
газ будет выталкиваться из цилиндра при постоянном давлении 
р2. Линия 3—4 на диаграмме, параллельная оси абсцисс, назы
вается линией нагнетания. По окончании нагнетания, если при-

Рис. 161. Индикаторная диаграм
ма адиабатического, политропиче
ского и изотермического процессов 
сжатия для поршневого компрес
сора 
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нять полное опорожнение цилиндра от газа, начнется снова вса
сывание. При этом должно произойти мгновенное падение 
давления от р2 до pi по линии 4—/ на диаграмме, 

Положения поршня, соответствующие точкам У и 2 на диа
грамме, называются крайними или мертвыми, так как скорость 
поршня в этих точках равна нулю. 

Если построить индикаторную диаграмму давления для пра
вой полости цилиндра компрессора двойного действия, то полу
чится такая же диаграмма, как и для левой полости, повернутая 
на 180° относительно оси ординат. 

Площадь индикаторной диаграммы 1—2—3—4—1 (рис. 161) 
представляет собой работу, затраченную компрессором на один 
цикл, т. е. на всасывание, сжатие и нагнетание (выталкивание) 
газа поршнем в левой полости цилиндра компрессора в услови
ях адиабатического процесса. 

Указанную площадь (/—2—3—4—/), эквивалентную рабо
те компрессора, можно выразить по элементам так: 

L = пл. (Ь — с — 2 — 3) + пл. (Ь ~ 3 ~ 4 - а) — 
— ил.{1 — 2 — с — а). (17.1) 

Для того чтобы определить работу, затраченную компрес
сором в условиях адиабатического процесса в течение одного 
цикла, необходимо воспользоваться некоторыми зависимостями 
из термодинамики, а именно: 

уравнением состояния газа 
pv = RT, (17.2) 

уравнением адиабатического процесса 
pVk = Const, (17.3) 

где 
k = — - (17.4) 

показатель адиабаты, уравнениями работы сжатия в адиабатиче
ском процессе 

/ * ж М = - ^ - ( Г я - Г 1 ) (17.5) 

и теплоемкости при постоянном объеме 

с„ = ^ - г , (17.6) 
k — 1 

а также отношением абсолютных температур 
fe—1 

Л.= ( М к . (17.7) 

В этих формулах приняты обозначения: 
р, Р\, Pi — абсолютные давления газа соответственно для 

абсолютных температур Т, Тх и Т2 при удельном объеме v, vx 

и v2\ 
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А — механический эквивалент тепла (Л =4180 Дж); 
R — газовая постоянная; 
ср— теплоемкость газа при постоянном давлении 
Пользуясь приведенными термодинамическими характери

стиками, выразим работу компрессора за один цикл при адиаба
тическом процессе в соответствии с формулой (17.1), считая 
работу, совершаемую поршнем при сжатии газа, положитель
ной, а при расширении — отрицательной: 

^ « = - j - ( 7 , . - 7 , i ) + A ^ . - ^ i . 07.8) 

В этой формуле первое слагаемое -f- (Т2—Т\) выражает ра-

боту адиабатического сжатия, которой эквивалентна площадь 
(Ь—с—2—3) диаграммы. Второе слагаемое p2v2 выражает ра
боту нагнетания, которой эквивалентна площадь (Ь—3—4—а). 
Третье слагаемое — p\VX выражает работу всасывания, которой 
эквивалентна площадь (/—2—с—а). 

Учитывая, что 
Р'РгФРх'Оу, pi'o1 = RT1; p2v2 = RT2y 

уравнение (17.8) может быть записано в виде 

Если в полученную зависимость подставить значение cv из 
формулы (17.6), получим 

и, наконец, на основании формул (17 2) и (17.7) находим 
Й - 1 

2L\ " - l ] . (17.9) L** = T=TP<°X 

Как известно для политропического процесса 
pva = const, (17.10) 

где 
1 <n<k. 

Поэтому, если сжатие в поршневом компрессоре происходит 
по политропе 2—3', то площадь политропического сжатия Ь—с— 
2—3' на диаграмме эквивалентна работе политропического 
сжатия: 

£Сжпо1 = ™ - (Т1— 7\), где Т\ < 7V 
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4нм = Г ^ 1 
п — 1 

1 (17.11) 

При политропическом процессе сжатия, пользуясь теми же 
рассуждениями, можно определить работу компрессора за один 
цикл по аналогии с формулой (17.9): 

п—\ 

Рч ' 
. Л 

При изотермическом сжатии: 
Тг = Тх и / № = / W . 

Работа изотермического сжатия, которой на диаграмме экви
валентна площадь Ь—с—2—3", как известно из термодинамики 
определяется величиной 

г | Рч 

Р\ 
Следовательно, работа всего изотермического цикла компрес

сора определится выражением 
Lm = пл. (Ь — с — 2 — 3") + пл. {3" — 4 — а - Ь) — 

— пл. (/ — 2 — с — а) = pxvx In -£з- + Р<Ръ — PW, 
Pi 

но так как p\V\ = p2v2, то: 

^из = / № In - ^ - = 2,303/?^! lg - ^ - . (17.12) 
Pi A 

Как видно из pv— диаграммы поршневого компрессора наи
большая работа затрачивается в случае адиабатического процес
са сжатия, т. е. когда в процессе сжатия тепло от компрессора 
не отводится. Этому случаю на графике соответствует наиболее 
крутая кривая адиабатического сжатия 2—3 и, следовательно, 
наибольшая площадь диаграммы процесса — площадь (1—2— 
3—4—1). 

Если процесс сжатия происходит при полном отводе тепла, 
то температура газа при сжатии не повышается (T2 = Ti). Про
цесс происходит изотермически и описывается на графике наибо
лее пологой кривой — изотермой 2—3". Этому случаю соответ
ствует наименьшая площадь диаграммы процесса — площадо 
{1—2—Г—4—1). 

Итак, наибольшая работа затрачивается компрессором при 
адиабатическом сжатии газа, когда тепло, выделяющееся при 
сжатии газа, не отводится. Наименьшая работа затрачивается 
компрессором при изотермическом процессе сжатия, когда тепло, 
выделяющееся при сжатии, полностью отводится от компрессора 
системой охлаждения. Экономия в работе компрессора при пе
реходе процесса адиабатического сжатия к изотермическому ха
рактеризуется площадью {2—3—3"—2). 

Практически тепло отводится от компрессора при помощи 
охлаждающей воды, циркулирующей в водяной рубашке цилинд-
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pa, и процесс сжатия происходит по некоторой политропе, при
ближающейся к изотерме, так как показатель политропы умень
шается до п= 1,25—1,2. 

Дальнейшее приближение к изотермическому процессу ока
зывается невозможным из-за ограниченной поверхности цилинд
ра компрессора в пределах целесообразного расхода охлаждаю
щей воды. Обычно принимается разность между температурой 
выходящей и входящей воды 5—10° С. Если разность темпера
тур оказывается более высокой, то увеличивают приток охлажда
ющей воды. 

Следует отметить, что охлаждение цилиндра не только умень
шает расход мощности, но и улучшает условия его эксплуатации, 
так как при более низкой температуре смазка не выгорает и 
создаются более благоприятные условия для работы поршня, 
цилиндра и других элементов установки. 

Для сопоставления энергии, затрачиваемой компрессором на 
сжатие газа в трех процессах: изотермическом, политропическом 
выходящей и входящей воды 5—10° С. Если разность темпера
тур газа после сжатия рассмотрим пример, составленный 
Г. М. Знаменским [9]. 

Пример. Определить работу сжатия 1 кг воздуха при изменении давления 
от jt?i = 0,l МПа до давления jt?2=l,0 МПа в трех процессах: изотермическом, 
политропическом (л=1,25) и адиабатическом. Кроме того, необходимо выяс
нить конечные температуры, если начальная температура ^ = 20° С. 

Известно, что при Л = 20°С плотность воздуха р = 1,186 кг/м3. Поэтому 
объем 1 кг воздуха при ^==20° С равен 

1 
1.186 

м3/кг = 0,843 м 3/кг. 

При изотермическом сжатии 

98100-0,843 In 
1,0 

~оТ Дж = 0,191 МДж. 

Конечная температура в этом случае такая же, как и начальная: 
*„=*! = 20°С. 

При политропическом сжатии 
1,25—1 

1,0 \ 1.25 
I, ' "" '" ' 1,25—1 

98100-0,843 
0,1 

— 1 = 0,244 МДж. 

Конечная температура 

Т2 = (273 + 20) 

1,25—1 

1,0 х 1-25 

0,1 
465К; L = 192°С. 

При адиабатическом сжатии 

1,405 
1,405—1 98100-0,843 

1,406-1 
j Q \ 1,405 

0.1 
= 0,272 МДж. 
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Конечная температура 
1,405-1 

/ 1,0 \ 1-*05 

Т2 = (273 + 20) I —~— = 570К; ^ = 297°С. 

РАСХОД МОЩНОСТИ И КПД КОМПРЕССОРА 

Расход мощности на валу компрессора при изотермическом про
цессе может быть определен в виде 

N =-%*-, 

где 
yV H 3 =10-3L H 3 . 

С учетом формулы (17.12) расход мощности на валу компрес
сора при изотермическом процессе можно представить выра
жением 

д г - , L™ = />it'i 1" Ра//Ч (17 13) 
1000-т]из 1000-rjH3 ' 

где v\ — объем газа, всасываемого компрессором в единицу вре
мени. 

Если известно, что сжатие газа в компрессоре происходит по 
политропе и известен показатель политропы п, то при определе
нии расхода мощности на валу N можно исходить из следующих 
соображений. Работа на валу компрессора отличается от работы 
политропического процесса на величину механических потерь и 
может быть определена с учетом формулы (17.11) как 

^мех 
Следовательно, 

N PlVi Pi.) - I 
Pi 

(17.14) 1000 1000т]мех п - 1 1000r|M e x 

Обычно КПД компрессоров, которые наиболее часто приме
няются на практике, находятся в пределах т]из=0,55—0,75; г]Мех = 
= 0,8—0,9. 

Можно показать, что расход мощности компрессора с отво
дом тепла при политропическом сжатии газа практически может 
приближаться к расходу мощности, соответствующему изотерми
ческому процессу. 

Пример. Пусть газовый насос сахарного завода всасывает i>i = l м3/с сату-
рационного газа при давлении jt?i = 0,08 МПа и сжимает его до jt?2=0,16 МПа. 
Определим расход мощности на насос, если т) и з=0,75, т)мех =0,8 и я=1,3. 

Если исходить из изотермического процесса, то 
80000-1-2,303 0,16 

N = — — lg — = 72,2 кВт. 
1000-0,75 * 0,08 
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Если исходить из политропического процесса, то 
1.3—1 

1,3 80 000 
N = 

1 , 3 - 1 1000-0,8 
0,16 
0,08 

1.3 
— 1 72,2 кВт. 

ДЕЙСТВИТЕЛЬНЫЙ РАБОЧИЙ ПРОЦЕСС 
в ОДНОСТУПЕНЧАТОМ КОМПРЕССОРЕ 

Действительный рабочий процесс в компрессоре и действитель
ная индикаторная диаграмма отличаются*от теоретического про
цесса и диаграммы (рис. 161) по ряду причин. Эти причины пе
речислены при рассмотрении термодинамических основ работы 
компрессора и определении теоретического процесса. Отличи
тельной чертой теоретического процесса является предположе
ние, что после нагнетательного хода поршня в цилиндре не оста
ется газа. 

В действительности в пространстве между поршнем и крыш
кой цилиндра, включая каналы до плоскости клапанов, остается 
газ или воздух в то время, когда поршень достигает своего край
него положения. Это положение называют мертвым, а объем 
пространства, в котором задерживается газ, называется вредным 
пространством. Объем вредного пространства может быть изме
рен количеством залитой в него воды, так как непосредственное 
определение вредного пространства оказывается затруднитель
ным из-за сложности каналов. Обычно объем вредного простран
ства составляет от 2 до 7% рабочего объема цилиндра V\. 

Рассмотрим диаграмму действительной работы компрессора. 
Обозначим объем вредного пространства (рис. 162) через V0. 

Вследствие того, что во вредном 
пространстве газ оказывается 
сжатым до давления р2, всасыва
ние его в цилиндр начнется не 
тогда, когда поршень сдвинется 
с мертвой точки, а только после 
того, когда газ расширится в ци
линдре, заняв объем Vo, и давле
ние его снизится до р\. Только 
после этого в точке 1 начнется 
всасывание. 

Отсюда видно, что вредное 
пространство отрицательно ска

зывается на подаче компрессора, так как фактически засасыва
емый объем Vi газа не менее объема \\. Отношение 

Рис. 162. Диаграмма действитель
ной работы компрессора. 

^ о = 
Уг 

(17.15) 
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называют объемным коэффициентом полезного действия ком
прессора. 

Так как Vi = Fs, a Vi*=Fsi, то объемный КПД можно пред
ставить как 

i — S l л 0 _ — 
S 

(17.16) 

где Si — часть хода поршня, на протяжении которой происходит 
всасывание газа. 

Объем вредного пространства V0 можно выразить в долях 
хода поршня, приняв условный ход поршня, соответствующий 
вредному пространству 

s0 = y L - 07.17) 

Тогда относительное значение вредного пространства в долях 
хода поршня определится отношением 

Е=-^- (17.18) 

Объемный КПД Х0, который, в конечном итоге, характеризу
ет собой влияние вредного пространства на подачу компрессора, 
определяется из таких соображений. 

Объем сжатого газа во вредном пространстве 
V0 = Fs0. 

Объем этого же газа при расширении до давления р\ 
Vo = Fs -f Fs0 — Fst= F(s + s0~ sj. 

Отношение объемов 
V'0 __ s + s0 — st 

Умножив обе части этого равенства на Е=* —- и произведя 
S 

необходимые преобразования, получаем 

или 

X, 

Е-^- = \+Е-~ \ 

V v 0 - ) 

л процессе -п- = 
' О 

Р 2 

Pi 
, а потому 

\Рг 
- ) • 

(17.19) 
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В общем случае при политропическом процессе 

Х . - 1 — £ [ ( - & - ) " — l ] . (,7.20) 

Из этих зависимостей видно, что объемный КПД компрес
сора тем меньше, чем больше вредное пространство Е и степень 
сжатия рг/рь 

Следует заметить, что вредное пространство можно считать 
действительно вредным только с точки зрения снижения подачи 
компрессора. 

С точки зрения энергетической оно не является вредным, так 
как энергия, затрачиваемая на сжатие газа во вредном простран
стве, почти вся возвращается при его расширении в течение вса
сывающего хода поршня. 

В связи с тем, что в реальном компрессоре подъем клапанов 
и движение газа в соединительных каналах связано с преодоле
нием соответствующих гидравлических сопротивлений, факти
ческое давление газа при всасывании снижается до давления 
меньшего, чем р\, а при нагнетании давление повышается боль
ше, чем до р2- Поэтому фактически линия всасывания /—Ь—2 
проходит ниже линии атмосферного давления /—2, а линия на
гнетания 3—a—4 проходит выше линии 3—4 конечного сжатия 
газа. 

При неправильной работе компрессора происходит искаже
ние его нормальной индикаторной диаграммы. Определение де
фекта в работе компрессора производится путем сравнения по
лученной диаграммы с нормальной. 

Действительный рабочий процесс на всасывании компрессо
ра связан не только с преодолением гидравлических сопротив
лений, но и с утечкой и нагревом газа при его движении через 
всасывающие клапаны. Вследствие этого действительная степень 
наполнения 'к цилиндра компрессора меньше его объемного 
КПД Х0. 

Отношение объема газа, поданного компрессором и приведен
ного к начальным условиям, к объему, описанному поршнем, на
зывается степенью наполнения %, которая обычно составляет 
92—98% объемного КПД. Часто принимают Я = ^0—0,04. 

Из всего сказанного выше следует, что подача компрессора, 
отнесенная к условиям всасывания, определяется по зависимо
стям, аналогичным тем, которые применяются для определения 
подачи поршневых насосов. Так, подача компрессора одинарно
го действия определяется зависимостью: 

60 
а подача компрессора двойного действия 

' 60 
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Пример. Насос двойного действия для подачи сатурационного газа на 
сахарном заводе имеет размеры: диаметр цилиндра Z) = 500 мм; ход поршня 
s = 800 мм; диаметр штока cf = 125 мм; частота вращения и = 90 мин - 1 , давле
ние всасывания р, = 0,08 МПа, давление нагнетания р 2 = 0,16 МПа; вредное 
пространство £ = 0,05. Определить подачу газового насоса. 

Р е ш е н и е . Определяем: объемный КПД по формуле (17.19), считая про
цесс изотермическим, 

,' 0.16 
Х 0 = 1 - 0,05 — 1 = 0 , 9 5 ; 

1 0.С8 
степень наполнения 

площадь поршня 

площадь штока 

подачу насоса 

X = Х0 - 0 , 0 4 = 0,95 — 0,04 = 0,91; 

u D 2 3,14-0,5' 
F = = — — м 2 - 0,196 м2; 

4 4 

%d2 3,14-0,125 2 

/ = = — =0,012 м3; 

0,8-90 
Q = (2-0,196 — 0,012) • 0,91 м3/с = 0,415 м3/с. 

60 

МНОГОСТУПЕНЧАТОЕ СЖАТИЕ 

При необходимости получения газа под высоким давлением воз
никает вопрос о целесообразности его сжатия в одной ступени 
или распределения общего повышения давления на две или не
сколько последовательно работающих ступеней компрессора. 
Рассмотрим этот вопрос. 

При увеличении степени сжатия рг/Pi газа в соответствии с 
формулами (17.19) и (17.20) даже при минимальном объеме 
вредного пространства (£ = 0,05) объемный КПД компрессора 
уменьшается. При достижении некоторой степени сжатия Р2/Р1 
объемный КПД Я,о может стать равным нулю. В этом случае 
сильно сжатый газ во вредном пространстве до давления рг бу
дет расширяться в цилиндре в течение всего (всасывающего) 
хода поршня и только к концу его давление снизится до р\. 
Компрессор в этом случае не всасывает газ и работает вхоло
стую. Предельную степень сжатия для изотермического процесса 
компрессора найдем по формуле (17.19) 

0 = 1— 0,05 1^- - Л 

откуда 
-£2- = 2 1 . 

Pi 
Если принять Я,о = 0,7 приемлемым для работы компрессора, 

то получим: 0,7=1—0,051— 1 ), откуда— =7. Следовательно, 
\Pi I Pi 

приемлемое значение объемного КПД, обусловленное наличием 
вредного пространства, органичено степенью сжатия— =7. 
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Сжатие газа связано с повышением температуры, которая 
при адиабатическом процессе может быть найдена по формуле 

Тг = Тх 
Рч 
Р\ 

/г 

Так например, конечная температура, °С, полученная при 
различных степенях сжатия воздуха с начальной температурой 
20°С и подсчитанная для адиабатического процесса, равна: 

При Рз_ 
Pi 

» Р\ 
Pi 

» Рз_ 
Pi 

= 4 

=6 

85 

220 

При Pi 
Р\ 
Р 2 

Pi 
= 8 

239 

263 

Предельная температура вспышки обычно применяемых ком
прессорных смазочных масел колеблется в пределах 220—240°С. 
Из приведенного следует, что для предотвращения вспышки мас
ла в цилиндре компрессора или образования взрывоопасного 
нагара на его стенках, максимальной степенью сжатия можно 

Рч с Рг -г 
считать —^ =6 или - =7 . 

Pi Pi 

При одноступенчатом сжатии с увеличением отношения дав
лений — адиабата все больше расходится с изотермой. Вслед-

V\ 
ствие этого избыток работы в адиабатическом цикле по сравне

нию с изотермическим зна
чительно возрастает. Самое 
тщательное охлаждение цилиндра не приближает су
щественно процесса сжатия 
к изотермическому. Для обе
спечения более высокой эко
номичности процесса при
меняют двух- и многосту
пенчатое сжатие газа с 
промежуточным охлаждени
ем между ступенями. 

Это следует из теоретиче
ской pV диаграммы рабоче
го процесса в трехступенча
том компрессоре (рис. 163) 

Адиабата 

Рис 163 Диаграмма сжатия в многосту
пенчатом компрессоре. 

Рассмотрим первую ступень. Процесс всасывания происходит 
по линии а—1. В связи с тем, что давление газа еще небольшое, 
допускается адиабатический процесс сжатия по линии /—2. 
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Нагнетание газа из первой ступени компрессора в промежуточ
ный холодильник производится по линии 2—Ь. 

Вследствие охлаждения газа после первой ступени до началь
ной температуры, объем его (Ь—2) уменьшается до значения, 
определяемого отрезком между точками Ь—3 при том же давле
нии р 2. Следовательно, отрезок 2—3 показывает изменение объе
ма газа при охлаждении под постоянным давлением. 

Процесс всасывания во второй ступени происходит по линии 
Ъ—3 при давлении р 2. Вследствие отвода части тепла охлажде
нием сжатие газа во второй ступени происходит по политропе 
3—4 до лавления рз- Нагнетание газа из второй ступени в про
межуточный холодильник происходит по линии 4—с. При этом 
объем сжатого газа до промежуточного охлаждения определя
ется отрезком с—4. После охлаждения до начальной темпера
туры при постоянном давлении рз объем газа уменьшается и мо
жет быть определен отрезком с—5. Следовательно, отрезок 4—5 
показывает изменение объема газа при рз = const в холодильни
ке после второй ступени. 

Процесс всасывания на третьей ступени происходит по линии 
с—5, при давлении рз. Вследствие охлаждения компрессора сжа
тие газа до РА в третьей ступени происходит по политропе 5—6. 
Нагнетание газа в сборник происходит по линии 6—d при по
стоянном давлении РА-

Для обеспечения нормальной работы многоступенчатого ком
прессора должны быть удовлетворены такие требования: 

а) газ во всех холодильниках должен охлаждаться до на
чальной температуры всасывания в первой ступени; 

б) конечные температуры сжатия во всех ступенях должны 
быть одинаковыми. 

Обычно степень сжатия е в каждом цилиндре многоступен
чатого компрессора принимается одинаковой,, так как при этом 
расход мощности на каждую ступень будет одинаковым, а это 
удобно из конструктивных соображений и условий прочности. 

При соблюдении этих условий выполняются равенства: 

откуда для трехступенчатого компрессора находим 
£ £ £ = £ 3 _ i L . A - . A ^ P i _ /'кон # 

Pi Рч Рз Pi Рнач 
Для компрессора с z ступенями можно по аналогии записать 

£ г ~ • , 

Р\ 
где pz+i —давление на выходе компрессора. 
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Отсюда степень сжатия 

V Pz+l 
Pi 

(17.21) 
число ступеней z выбирается таким, чтобы степень сжатия в 
каждой из них не превышала е = 4. Это относится к крупным 
компрессорам. При такой степени сжатия температуры, возни
кающие в цилиндрах компрессора, не слишком высоки и надеж
ная смазка обеспечена. Только в малых компрессорах допуска
ется большая степень сжатия. 

Для компрессоров, применяемых в пищевой промышленности, 
обычно количество ступеней принимают равным: одну ступень 
при сжатии воздуха или газа до 0,5—0,7 МПа; две ступени — до 
2,5 МПа и три ступени — до 12,5 МПа. Свыше 12,5 МПа прини
мают четыре ступени и более. 

Так, например, при необходимости сжать воздух до 6,4 МПа 
принимают три ступени компрессора. В таком случае степень 
сжатия будет е= \/ — =4 и, следовательно, в первой ступени 

воздух будет сжат до 0,4, во второй — до 1,6, а в третьей — до 
6,4 МПа. 

Так как в каждой последующей ступени объем газа умень
шается, то объем цилиндров компрессора для каждой последую
щей ступени должен быть меньшим во столько раз, во сколько 
раз сжимается газ, а именно: 

Л = Ь_ = ^ з _ £ 

V, V3 V, 
Из диаграммы процесса многоступенчатого сжатия (рис. 163) 

видно, что если бы сжатие газа было произведено в один прием 
по линии сжатия 1—е, то площадь диаграммы (а—/—е—d—а) 

Холодильник 

JlT^lP^ 
J Ъ 

Холодильник 
Холодильник Iступени 

>ЧЛЛЛЛУУУЧ-> , 

.«л_ 
Холодильник и ступени 

Рис. 164. Схемы установки многоступенчатых компрессоров. 

была бы большей, чем площадь диаграммы многоступенчатого 
сжатия (а—/—2—3—4—5—6—d—а). Поэтому работа, затра
ченная при многоступенчатом сжатии,— меньше, чем при одно
ступенчатом. Выигрыш в затрате работы от многоступенчатого 
сжатия на диаграмме показан заштрихованной площадью. Он 

324 



может быть довольно значительным. Из диаграммы также вид
но, что с увеличением числа ступеней компрессора процесс сдви
гается ближе к изотерме, что с точки зрения затраты энергии 
более выгодно. Однако с прибавлением новой ступени усложня
ется конструкция компрессора. 

Двух- и многоступенчатые компрессоры могут быть вы
полнены в виде: двух или нескольких последовательно распо-

Рис. 165. Устройство горизонтального двухступенчатого компрессора: 
/—всасывающий клапан ступени низкого давления; 2—цилиндр низкого давления; 
3 — нагнетательный клапан ступени низкого давления; 4 — промежуточный холодиль
ник, 5 — всасывающий клапан ступени высокого давления; 6 — цилиндр высокого 

давления, 7 — нагнетательный клапан высокого давления 

ложенных цилиндров (рис. 164, а); с двумя или несколькими 
параллельно расположенными цилиндрами (рис. 164, б) и с 
дифференциальным поршнем (рис. 164, в). На практике часто 
применяется конструкция двухступенчатого компрессора с диф
ференциальным поршнем (рис. 165). В промежуточном холо
дильнике между двумя ступенями газ движется в межтрубном 
пространстве, а охлаждающая вода внутри труб. 

Пример. Для производственных процессов завода необходим сжатый воз
дух давлением 18 МПа. Определить число ступеней компрессора и устано
вить распределение давлений в каждой ступени, учитывая, что начальное дав
ление /?i = 0,l МПа 

Р е ш е н и е . Число ступеней выбирается равным 4, исходя из ранее ука
занных рациональных условий сжатия в каждой ступени. 

При одинаковой степени сжатия г во всех ступенях, по формуле (17.21), 
получаем 

Е = 1 4 / ^ = 3,66. 
у о,1 
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Следовательно, распределение давлений в ступенях должно быть таким. 
На всасывании На нагнетании 

Первая ступень pi = 0,l МПа; /02 = 0,366 МП а; 
Вторая » /?2 = 0 365 МПа; ^=1,34 МПа; 
Третья » ^ ,= 1,34 МПа, р 4 = 4,9 ЛШа; 
Четвертая» р 4 = 4,9 МПа; /^=18,0МПа. 

РЕГУЛИРОВАНИЕ ПОДАЧИ ПОРШНЕВЫХ КОМПРЕССОРОВ 

Расход сжатого газа обычно не вполне соответствует расчетному. 
Он может меняться в значительных пределах в зависимости от 
характера и условий работы потребителей. Поэтому давление в 
газосборнике меняется, так как объем его рассчитывается, глав
ным образом, из условий выравнивания неравномерностей по
дачи газа поршнем, движущимся с переменной скоростью. 

Только весьма кратковременное несоответствие между пода
чей компрессора и расходом может быть компенсировано возду
хосборником (рессивером), который при возрастании давления 
принимает избыток газа, а при снижении — его отдает. Обыч
но же с уменьшением расхода газа потребителями давление в 
газосборпике увеличивается и может превысить пределы допу
стимого. Как известно, при подборе компрессора стремятся к 
тому, чтобы его номинальная подача немного превышала расход 
потребителя. Поэтому практически регулирование подачи, т. е. 
приведение подачи компрессора в соответствие с расходом газа 
потребителями, сводится к снижению подачи компрессора ниже 
номинальной. 

Наиболее простым и удобным способом регулирования явля
ется изменение частоты вращения приводного вала компрессора. 
Однако этот способ применим только в том случае, если привод 
осуществляется от паровой машины или двигателя внутреннего 
сгорания. 

При электроприводе, наиболее распространенном современ
ном способе привода компрессоров, регулирование изменением 
частоты вращения оказывается неприемлемым как с конструк
тивных, так и с энергетических соображений. Если приводной 
двигатель работает с постоянной частотой вращения, то регули
рование подачи компрессора может быть осуществлено следую
щими способами. 

Регулирование за счет полного или частичного принудитель
ного открытия всасывающих клапанов. Это приводит к полному 
или частичному переводу компрессора на холостой ход. 

При полном открытии всасывающих клапанов сжатие газа 
в цилиндре не происходит и засасываемый газ снова выталки
вается во всасывающую трубу. Если всасывающие клапаны за
крываются неполностью или только на части хода поршня, то, 
подача газа уменьшается. В практике предпочтительнее, как из 
конструктивных, так и энергетических условий, применять пол
ное открытие всасывающих клапанов на части хода поршня. 
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Регулирование за счет перепуска газа из нагнетательного тру
бопровода во всасывающий. Такой перепуск может быть свобод
ным или дроссельным. При последнем способе регулирования 
происходит более плавное изменение подачи компрессора, но без 
уменьшения потребляемой мощности. Поэтому в практике чаще 
применяется более простой и более экономичный способ — сво
бодный перепуск с помощью байпасного вентиля. 

Регулирование за счет дросселирования во всасывающем тру
бопроводе. Дросселирование вызывает падение давления р\ при 
всасывании компрессора. Следовательно, при неизменном давле
нии нагнетания степень сжатия г-=—- будет увеличиваться, а 

Pi 
объемный КПД будет уменьшаться. Естественно, при этом будет 
уменьшаться и подача компрессора. Но в соответствии с зави
симостями (17.13) и (17.14) вследствие повышения степени сжа-

Р> г-
тия —^ оудет увеличиваться расход энергии на каждый кило-

Pi 
грамм сжатого газа. Поэтому применение указанного способа 
регулирования является неэкономичным. 

Регулирование за счет подключения дополнительного вред
ного пространства. Если крышки цилиндра компрессора сделать 
пустотелыми и разделить полости на несколько ячеек, подклю
чаемых к вредному пространству, или каким-либо иным путем 
подключить к вредному пространству некоторый регулируемый 
объем, то общий объем вредного пространства будет перемен
ным. В этом случае регулирование объема вредного простран
ства будет заключаться в подключении или отключении части 
или всего дополнительного вредного пространства. 

Увеличение объема вредного пространства Е, как это видно 
из зависимостей (17.19) и (17.20), ведет к уменьшению объем
ного КПД и, следовательно, к уменьшению подачи компрессора. 
Однако при этом удельный расход энергии, как было показа
но ранее, не увеличивается. Такой способ регулирования являет
ся наиболее целесообразным. 

Каждый из приведенных способов регулирования подачи ком
прессоров конструктивно разработан и может вводиться в 
действие вручную или автоматически с помощью различных 
устройств. В настоящее время автоматические способы регули
рования разработаны с достаточной надежностью и поэтому руч
ное регулирование подачи компрессоров постепенно уступает 
место автоматическому. 

ОСНОВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ КОМПРЕССОРНОЙ УСТАНОВКИ 

Обычная компрессорная установка производственного назначе
ния должна обладать также некоторым вспомогательным обору
дованием, необходимым для нормальной работы компрессора 
(рис. 166). 
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Непосредственно за воздушным компрессором обычно уста
навливают газосборник. Его назначение — выравнивать нерав
номерную синусоидальную подачу воздуха поршнем компрессо
ра. Газосборник должен быть оборудован приспособлениями 
для улавливания масла и отделения сконденсировавшейся вла
ги. Газосборник — это закрытый резервуар 5, чаще всего цилинд
рический, оборудованный предохранительным клапаном 4 и 

Рис. 166. Схема установки воздушного поршневого компрессора. 

спускным краном 6, а также манометром 3. По правилам тех
ники безопасности газосборник должен устанавливаться вне 
помещения компрессорной. При нагревании смазки, подаваемой 
в цилиндр компрессора, наиболее летучие фракции ее испаря
ются и поступают с воздухом в газосборник, в результате чего 
может образовываться взрывчатая смесь, которая представляет 
особую опасность при недостаточном охлаждении компрессора. 

Между компрессором и газосборником устанавливают обрат
ный клапан 2 для предотвращения обратного течения газа в 
случае разрыва труб у компрессора. Перед воздушным поршне
вым компрессором обязательно устанавливают фильтр / (обыч
но масляного типа) для очистки всасываемого снаружи воздуха. 
Попадание в компрессор запыленного загрязненного воздуха 
приводит к быстрому загоранию и износу цилиндра. 

Установки поршневых компрессоров отличаются многооб
разием схем выполнения и компоновки. В значительной степени 
это обусловлено различием: 

а) подачи, которая колеблется в пределах от 1—2 л/мин до 
500 м3/мин; 

б) давлений, которые изменяются в пределах от сотых долей 
МПа до 150 МПа; 

в) расхода мощности, которая зависит от подачи и давления 
и меняется от десятых долей киловатт до 7000 кВт и более. 
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Установки поршневых компрессоров отличаются, кроме того, 
по своему назначению и условиям эксплуатации. Так, например, 
воздушные компрессоры не пригодны для сжатия кислорода. 
Даже компрессоры холодильных установок имеют существенные 
конструктивные отличия в зависимости от того, на каком хла-
доагенте они работают: аммиаке или фреоне. 

Установки поршневых компрессоров, применяемые в некото
рых технологических схемах пищевых производств и фармацев
тической промышленности, выполняются в виде специальных 
конструкций, действующих без смазки цилиндров. Смазка ци
линдров минеральным маслом часто оказывается нежелатель
ной или вовсе недопустимой. 

Поршневые компрессоры, работающие без смазки цилиндров, 
выпускаются с графитовым уплотнением, с лабиринтным уплот
нением и мембранного типа. 

Более подробно эти вопросы рассмотрены в специальной ли
тературе [9, 24]. 

ПОРШНЕВЫЕ ВАКУУМ-НАСОСЫ 

Насосы, всасывающие газ или воздух при давлении ниже атмо
сферного и выталкивающие их в атмосферу, называются вакуум-
насосами. 

В пищевой промышленности вакуум-насосы применяются, 
главным образом, для отсасывания несконденсировавшихся па
ров и газов в выпарных станциях, варочных станциях заводов и 
фабрик, оборудованных вакуум-аппаратами, а также для созда
ния вакуума в секциях вакуум-фильтров. Чаще применяются ва
куум-насосы низкого вакуума, которые создают у своего всасы
вающего патрубка вакуум до 93,3—96 кПа, т. е. до 92—95% от 
атмосферного давления (абсолютный вакуум 101,3 кПа). 

По принципу действия вакуум-насосы являются компрессора
ми, всасывающими газ при пониженном давлении, сжимающими, 
а затем и нагнетающими его. Хотя практически давление нагне
тания не намного превышает атмосферное, степень сжатия p^pi 
в вакуум-насосах оказывается значительно большей, нежели в 
обычных компрессорах. 

Действительно, если принять давление выхлопа в атмосферу 
/?2 = 0,11 МПа и абсолютное давление, создаваемое насосом у 
всасывающего патрубка рх = 0,008 МПа, то степень сжатия воз
духа в таком вакуум-насосе составит 

е = Ж = A1L= 13,75. 
Pi 0.008 

При такой высокой степени сжатия очевидно объемный КПД 
будет небольшим. Приняв, как обычно, относительный объем 
вредного пространства равным 5%, получим 

Х 0 = 1 -Е(г- 1 ) = 1 - 0 , 0 5 ( 1 3 , 7 5 - 1) = 0,36. 
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Для повышения объемного КПД снижают насколько возмож
но объем вредного пространства, доводя его до 2—3%, что лег
че всего удается с помощью золотникового распределения. Но 
основным способом борьбы с отрицательным влиянием вредного 
пространства является выравнивание давления в нем с давле
нием во всасывающей полости цилиндра. Этот способ заключа
ется в том, что в мертвом положении поршня вредное про
странство соединяется с полостью цилиндра, где происходит 
всасывание. Для того, чтобы это осуществить, в теле цилиндра 
делают 6—8 канавок глубиной 3—4 мм и шириной 10—12 мм. 

Канавки располагаются равномерно по окружности цилиндра 
так, чтобы в мертвом положении поршня они соединяли мертвое 
пространство насоса со всасывающей полостью цилиндра. Дли
на канавок должна превышать толщину поршня. 

В таком случае, когда поршень достигает своего крайнего 
(мертвого) положения, сжатый до высокой степени газ или воз
дух во вредном пространстве, прорывается через канавки в об
ласть всасывания. При этом давление во вредном пространстве 
снижается почти до давления всасывания, а в полости всасыва
ния давление практически не повышается, так как объем газа, 
перешедшего из вредного пространства, невелик по сравнению с 
объемом цилиндра. 

Следует отметить, что способ выравнивания давлений очень 
эффективен. С его помощью достигается высокий объемный КПД 
Ао-0,95. 

Принимая во внимание высокую степень сжатия для охлаж
дения цилиндров вакуум-насосов обязательно применяют водя
ные рубашки. Причем, охлаждение является достаточно эффек

тивным вследствие малого количе
ства подаваемого воздуха. При нор
мальной работе водяной рубашки 
показатель политропы может быть 
принят я=1,2—1,25. 

В практике необходимо знать, 
как зависит работа или мощность, 
затрачиваемая вакуум-насосом, от 
изменения давления р\ на всасыва
нии. Если принять, что процесс сжа
тия осуществляется политропиче-
ски, то из формулы 

Р,,нПа 

Рис. 167. График зависимости 
Ln0]\=f (pi) для поршневого 
вакуум-насоса. 

п-\ 

и л — 1 • /W 1 

следует, что в момент пуска вакуум-насоса, когда Р\ — ръ LnQJl =0. 
В какой-то момент работы вакуум-насоса, когда в резервуа

ре создан абсолютный нуль давления, т. е. pi = 0, то Lnon = 0. 
Между этими двумя крайними точками работа и, соответ

ственно, мощность, затрачиваемая вакуум-насосом, изменяется 
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по некоторому закону,— вначале увеличиваясь, а затем умень
шаясь Для выяснения этого закона и определения максимально
го значения затрачиваемой работы найдем первую производную 
— п о л и приравняем ее нулю 

dp, 
Проанализировав результат и положив я = 1,25, а /?2 = 

— 0,11 МПа, получаем, что pi = 0,037 МПа (рис. 167) (вакуум 
28 см рт ст.). 

Поэтому при выборе двигателя для вакуум-насоса необходи
мо брать в расчет наибольшее значение мощности в соответствии 
с графиком 1П0л =fi(pi). 

Пример. Определить подачу и наибольший расход мощности горизонталь 
ного вакуум-насоса двойного действия, если известны суммарная рабочая 
площадь поршня F = F\-\-F2 = 0,2\ м 2 , ход поршня s = 0,3 м, частота вращения 
/7 = 180 м и н ~ ] , вредное пространство £ = 2 % , насос работает при вакууме 90% 
(91,3 кПа) т е pi = W кПа = 0,01 МПа 

Определить также возможность использования насоса для вакуум фильт-
pai-ионно* установки на сахарном заводе производительностью 2500 т свеклы 
в о ткн если завод имеет отдельный конденсатор для вакуум-фильтров 

Вычислим, прежде рсего, объем, описываемый поршнем, воспользовавшись 
выоаже^иеч 

V -= 
Fsn 0,21 0 3 180 

60 60 
= 0,189 м 3/с 

Объемный К П Д определим из зависимости 
1 

Х0 = 1 

полагая, что при достаточной степени охлаждения показатель / г = 1 , и прини
мая Р2 = 0,11 МПа Тогда 

Х 0-= I —0.02 
0,11 
0,01 

I - 0 , 0 2 10 = 0 8 

Следовательно, подача компрессора по всасываемому воздуху 
Q=VX0 = 0,189 0 . 8 = 0 , 1 5 1 м3/с = 9,06 м3/мин. 

Соответствующую мощность компрессора, исходя из политропического 
процесса, определяем по формуле 

л—1 

N => Р&\ 
1 1000Y]Me 

П\сть показатель политропы п=1,25 и T i M e x —0,92, a Q = i>i=0,151 M 3 /C, 
так как в приведенной формуле v\ — объем всасываемого газа в единицу вре
мени при давлении ри тогда 

1 2 Г1—1 

N = 
1,25 9810 0,151 

1,25—1 1000-0,92 
I 4,92 кВт 
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Максимальная мощность определится из следующих условий: п=1,25; 
Pi = 0,037 МПа; /72=0,11 МПа; ?7 м е х=0,92. Количество всасываемого воздуха 
v\ определяется для момента, когда развивается максимальная мощность на-

/0 ,11 
coca при р\ =0,037 МПа. Для этих условий объемный КПД А,0=1—0,02 

\U,Uo/ 

—I J=0,96. 

Следовательно, v\ = VA,o = 0,189-0,96 = 0,181 м3/с. Тогда 
1,25—1 

1,25 37000 0,181 
1,25—1 1000-0,92 

0.11 \ 1 - 2 5 

— 1 0,037 
= 8,55 кВт. 

Применимость данного вакуум-насоса для вакуум-фильтра
ционной установки, указанного в условии сахарного завода, мо
жет быть определена из сопоставления количества паровоздуш
ной смеси, которую должен отсасывать насос из конденсатора, с 
подачей вакуум-насоса, а также из сравнения вакуума, созда
ваемого насосом, с требуемым для работы вакуум-фильтров. 

По существующим нормативам [6, 8] при нормальных усло
виях, т. е. при температуре порядка 25°С и разрежении — 
89,3 кПа (670 мм рт. ст.) расчетная формула для определения 
количества паро-воздушной смеси, откачиваемой вакуум-насосом 
из конденсатора, в м3, на 100 кг перерабатываемой свеклы, при
нимает вид 

а=-0,288а п , 
где ап— количество пара, поступающего в конденсатор, % к ве
су свеклы. 

Если имеется отдельный конденсатор для вакуум-фильтров, 
количество пара, поступающего в конденсатор, составляет а п = 
= 2%. Поэтому количество паровоздушной смеси, отсасываемой 
вакуум-насосом из конденсатора, составляет 

а = 0,288-2 - 0,456 м3 на 100 кг свеклы. 
Т 1 * 2 5 0 0 1 0 0 0 ОП 

Так как в 1 с завод перерабатывает =29 кг свеклы, 
F F 24-3600 

то количество паровоздушной смеси, отсасываемой вакуум-насо
сом, составит 

Q = f l _2*L = 0,456-0,29 = 0,132 м 3 /с 
Следовательно, вакуум-насос по созданному вакууму 91,3 кПа 

(760-0,9 = 685 мм рт. ст.) и по подаче Q = 0,151 м3/с соответству
ет требованиям завода. 

РОТАЦИОННЫЕ КОМПРЕССОРЫ 

Ротационные компрессоры работают по тому же принципу, 
что и поршневые машины, т. е. по принципу вытеснения. Основ
ная часть энергии, передаваемой газу, сообщается при непосред
ственном сжатии. 
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Рис. 168. Ротационный пластинчатый 
компрессор. 

Сущность действия ротационного компрессора (рис. 168) за
ключается в том, что, независимо от его конструктивных особен
ностей, всасывание газа или воздуха производится той полостью 
компрессора, объем которой увеличивается при вращении рото
ра. Засосанный газ попадает в замкнутую камеру, объем которой, 
перемещаясь при вращении ротора, уменьшается. Сжатие за 
счет уменьшения объема при
водит к увеличению давления 
и выталкиванию газа в нагне
тательный патрубок. 

Ротационные нагнетатели, 
развивающие избыточное дав
ление до 0,28—0,3 МПа (при 
атмосферном давлении на вхо
де), называются воздуходувка
ми, а создающие более высо
кое давление — компрессора
ми. Ротационные компрессоры 
и воздуходувки имеют ряд пре
имуществ перед поршневыми: 
уравновешенный ход из-за от
сутствия возвратьо-поступа-
тельного движения; возмож
ность непосредственного соединения с электродвигателем; равно
мерная подача газа; меньший вес конструкции, отсутствие кла
панов и т. д. 

Вместе с тем, по сравнению с поршневыми, ротационные ком
прессоры имеют более низкий механический КПД, развивают 
более низкое давление, требуют более высокой точности изго
товления. 

Наибольшее распространение в различных отраслях пище
вой промышленности получили два типа ротационных машин: 
пластинчатые и с двумя вращающимися поршнями. Оба типа 
машин применяются как компрессоры или воздуходувки, а так
же как вакуум-насосы. 

Для создания относительно высокого давления (0,3— 
0,4 МПа) применяют одноцилиндровые пластинчатые компрес
соры. Если установить последовательно два ротационных пла
стинчатых компрессора с промежуточным охлаждением воздуха, 
то можно обеспечить давление до 0,7 МПа и более. 

Одноступенчатый пластинчатый компрессор, работая как ва
куум-насос, может создавать вакуум до 90%, а при особой тща
тельности изготовления и монтажа — до 95%. 

Как низконапорные воздуходувки с избыточным давлением 
0,06—0,08 МПа широко применяются ротационные машины с 
двумя вращающимися поршнями. Такой компрессор, работая как 
вакуум-насос, создает вакуум до 70%. 
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Рассмотрим схему ротационного пластинчатого компрессора 
(рис. 168). Обычно ротор компрессора 2 расположен эксцентрич
но в цилиндре. В роторе сделаны радиальные прорези, в кото
рых свободно перемещаются пластины 5. Вокруг цилиндра распо
ложена водяная рубашка 4 для охлаждения компрессора. При 
вращении ротора по часовой стрелке через патрубок 1 происхо
дит всасывание, а через патрубок 6 — нагнетание газа. 

Рис. 169. Пластинчатый компрессор 
/ — крышки компрессора; 2 — разгрузочные кольца; 3— корпус, 4 — пластины; 5 — мано-

соединительная 

Благодаря эксцентричному расположению ротора при его 
вращении образуется серповидное пространство, разделенное 
пластинами на отдельные камеры. Пластины выходят из пазов 
ротора вследствие действия центробежной силы и прижимаются 
к стенкам цилиндра. Так как крышки компрессора примыкают к 
торцевым поверхностям ротора с малым зазором, отдельные ка
меры, на которые делится серповидное пространство, оказыва
ются изолированными, увеличивающимися до некоторого объе
ма 3, а затем уменьшающимися. 

Вследствие того, что объем газа в камерах левой части 
серповидного пространства увеличивается, всасывание происхо
дит через патрубок 1, а нагнетание через патрубок 6, так как при 
дальнейшем перемещении ротора происходит уменьшение объе
ма газа в камерах и выталкивание его. 

На рис. 169 показан пластинчатый компрессор сумского ма
шиностроительного завода им. М. В. Фрунзе. Для уменьшения 
трения центробежная сила пластин воспринимается двумя раз-
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грузочными кольцами 2, которые охватывают пластины и сво
бодно вращаются в цилиндре. В зазор между внешней поверх
ностью разгрузочных колец и внутренней поверхностью выточек 
в цилиндре через отверстия подается масло. Число пластин в та
ких компрессорах обычно бывает не менее двадцати, чтобы 
уменьшить перепад давления между камерами и этим ослабить 
перетекание газа и увеличить объемный КПД. 

Для предотвращения 
чрезмерного износа ци
линдра и пластин, окруж
ная скорость на внешней 
кромке пластин должна 
быть не больше 10— 
12 м/с Для обеспечения 
плотного прилегания пла
стин к внутренней поверх
ности цилиндра необхо
димо, чтобы минимальная 
окружная скорость была 
в пределах 7—7,5 м/с. По
этому изменение частоты 
вращения ротационных 
компрессоров допустимо 
только в определенных 
пределах. 

Отечественная про
мышленность изготовляет 
ротационные пластинча
тые компрессоры с пода
чей до 50—70 м3/мин. 

Подача пластинчатого 

itfcu цилиндра 
\0сь ротора 

с разгрузочными кольцами 
метр, 6 — масленки, 7 — вал ротора, 
муфта 

компрессора определяется по формуле 

Q = l(nD — sz)2 
60 

(17.22) 

где Q — подача пластинчатого компрессора, м3/с; 
I — длина ротора, принимается равной (1,2—2) D, м; 

D — диаметр цилиндра, м; 
s — толщина пластины 0,001—0,004 м; 
z — число пластин, 
е — эксцентриситет, принимается равным (0,05—0,1) D, м; 
п — частота вращения, мин - 1 ; 
% — коэффициент подачи, принимается равным 0,6—0,8. 
В качестве воздуходувок чаще всего применяются ротацион

ные компрессоры с двумя вращающимися поршнями (рис. 170). 
Такие компрессоры могут также применяться и как вакуум-на
сосы, цапример, во всасывающих системах пневмотранспорта 
зерна и солода на пивоваренных и спиртовых заводах и др. 
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Конструкция такого компрессора состоит из корпуса 3, в ко
тором вращаются в противоположных направлениях два порш
ня 4, профилированных в виде восьмерок с циклоидальным 
зацеплением. Привод осуществляется с помощью зубчатой пере
дачи. В процессе вращения поршни непрерывно соприкасаются, 
разделяя объем корпуса на отдельные камеры. Воздух всасыва

ется через патрубок 5, а затем 
при повороте роторов он попа
дает в замкнутую камеру 1 
(заштрихованную на рисунке) 
и, не меняя объема, переме
щается к нагнетательному пат
рубку 2, через который вы
талкивается в нагнетательный 
трубопровод или наружу. Сле
довательно, сжатие происходит 
только в самом конце цикла в 
момент сообщения замкнутой 
камеры с воздухом в нагне
тательном патрубке воздухо
дувки. 

Недостатками ротационных 
компрессоров с двумя вращаю
щимися поршнями считают су
щественное уменьшение объе

много КПД при малейшем увеличении зазоров; сильный шум, 
который создают воздуходувки во время работы. 

Подача воздуходувки с двумя вращающимися поршнями 
определяется по формуле 

Рис. 170. Принцип работы ротацион
ной воздуходувки с вращающимися 
поршнями. 

Q = 2Fl—K 
60 

(17.23) 

1 D 2 

где F ~ — тс 
О 

площадь, сметаемая одним поршнем (заштри

хованная на рис. 170); / — длина роторов, м; к — коэффициент 
подачи; п — частота вращения, мин - 1 . 

Потребляемую мощность ротационного компрессора опреде
ляем так же, как и поршневого, по формуле ( 17.13). Изотерми
ческий коэффициент полезного действия принимаем равным 
П н з = 0,55—0,65. 

Потребляемую мощность ротационной воздуходувки низко
го давления определяем так же, как и центробежного вентиля
тора, по формуле 

QP N 
IOOOTJ 

где Q — подача воздуходувки по всасываемому воздуху, м3/с; 
р — избыточное давление, создаваемое воздуходувкой, Па; 
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r\ — коэффициент полезного действия, равный 0,65—0,75. 
Ротационные воздуходувки, компрессоры и вакуум-насосы 

подбираем по соответствующим каталогам-справочникам. 

ТУРБОКОМПРЕССОРЫ 

Турбокомпрессоры — это центробежные компрессорные машины, 
работающие по такой же схеме, как центробежные насосы. При
меняют их преимущественно при подаче относительно больших 
количеств газа или воздуха под небольшим давлением (0,15— 
1,0 МПа). 

Основное уравнение турбовоздуходувок и турбокомпрессоров 
аналогично уравнению (14.10), полученному для центробежных 
насосов при ai = 90°: 

Я т = — ^ - cos a 2 ) 

g 

где Нт — напор, развиваемый турбокомпрессором. 
Ввиду того, что плотность воздуха значительно меньше плот

ности капельных жидкостей, степень сжатия Ръ1р\ в одной сту
пени турбокомпрессора не превышает значений 1,2—1,3 при 
обычно применяемых окружных скоростях на ободе рабочих 
колес и2= 150—200 м/с. 

Для получения более высоких степеней сжатия 1,6—1,8 не
обходимо довести окружную скорость до 400 м/с, что связано с 
применением стали высокого качества для изготовления рабочих 
колес. Часто для увеличения степени сжатия воздуха применя
ют многоступенчатые машины с сохранением обычных окружных 
скоростей. 

В многоступенчатых машинах устанавливают на одном валу 
несколько последовательно работающих колес, разделенных 
диафрагмами. Число ступеней турбовоздуходувки или турбоком
прессора можно определить из следующих соображений. 

Пусть степень сжатия газа во всех ступенях одинакова. 
Тогда 

Р\ _ _jh_ _ _Р±_ _ _Р±_ _ _Р^_ _^ е 

Pi Pa Pi Po Рк 

где рк — конечное давление после последней ступени; 
8i — степень сжатия в одной ступени. 

Перемножив полученные отношения, найдем полную степень 
повышения давления 

- ^ - = e = ef, (17.24) 
Рк 

где z — число ступеней. 
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Логарифмируя это выражение, получим zlgei = \g pi—lg Рк , 
откуда 

г=ЪРг-ЬРК_ и л и г = _ 1 8 1 . ( 1 7 . 2 5 ) 
lg £ i lg Ч 

Центробежные компрессорные машины, сжимающие газ до 
0,3 МПа, называют турбовоздуходувками. Число ступеней в та
ких машинах не превышает z = 3—4. Специальное охлаждение 
турбовоздуходувок обычно не применяют. Машины, служащие 
для создания более высокого давления, называют турбокомпрес
сорами. Число ступеней в них достигает десяти, а иногда и боль
ше. В турбокомпрессорах при достижении сжатия более четырех 
целесообразно применять промежуточное охлаждение. Охлажде
ние газа дает возможность увеличить его плотность при том же 
напоре и увеличить конечное давление сжатого газа. Кроме того, 
уменьшается расход энергии вследствие приближения процесса 
сжатия к изотермическому. 

Вследствие того, что воздуходувки работают без охлаждения, 
можно считать, что процесс сжатия в них происходит по адиаба
те. Принято считать, что и в турбокомпрессорах при обычно не
совершенном способе отвода тепла, происходит адиабатическое 
сжатие газа, так как интенсивное выделение тепла при сжатии 
усугубляется дополнительным выделением тепла от интенсивно
го трения рабочих колес, вращающихся с большой скоростью в 
атмосфере газа. Поэтому мощность на валу турбовоздуходувки 
или турбокомпрессора определяется, исходя из адиабатического 
процесса 

N = P\i>i 

1 1000т 
(17.26) 

где Vi — подача по всасываемому газу, м3/с; 
е — степень сжатия компрессора; 

Лад—полный адиабатический КПД, представляющий собой 
отношение адиабатической работы сжатия к работе на валу 
компрессора. 

В табл. 36 приведены технические данные турбовоздуходувок 
ТВ и турбогазодувок ТГ, применяющихся на сахарных заводах 
Таблица 36 
Технические данные турбокомпрессоров 

Компрессор п, мнн 1 Q, м3/мин Н, м 

ТВ—80—1,6 
ТВ—80—1,8 
ТГ—80—1,6 
ТГ—80—1,8 

2900 
2900 
2900 
2900 

85 
85 
85 
85 

6,0 
8,0 
6,0 
8,0 
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и в других отраслях пищевой промышленности. Они отличаются 
друг от друга, главным образом, антикоррозионной устойчи
востью материалов, из которых изготовляются ротор и детали 
проточной части турбокомпрессоров. 

Г л а в а в о с е м н а д ц а т а я 

ВЕНТИЛЯТОРЫ 

В е н т и л я т о р а м и называются нагнетатели вращательного 
типа, предназначенные для подачи газов или воздуха при не
большом напоре, примерно до 15 кПа, при плотности газа р ~ 
«1,2 кг/м3. 

Классификация вентиляторов приведена на схеме 5. 
Схема 5 

Классификация вентиляторов 

Вентиляторы 

| 

Центробежные Осевые 

| | 
Низкого 
давления 

Среднего 
давления 

Высокого 
давления 

Обычно различают ц е н т р о б е ж н ы е и о с е в ы е вен
т и л я т о р ы . 

Ц е н т р о б е ж н ы е вентиляторы применяются для подачи 
воздуха или газа при относительно большом давлении, а осе 
в ы е — когда необходимо перемещать большое количество воз
духа при малом давлении. 

В связи с тем, что давление, создаваемое вентиляторами, не
велико, сжимаемостью газов в вентиляторах можно пренебречь. 
Поэтому теоретические основы работы лопастных насосов при
менимы и для вентиляторов. 

Для создания даже небольших напоров газа или воздуха при 
их малой плотности, по сравнению с капельными жидкостями, 
приходится прибегать к большим скоростям вращения рабочих 
колес вентиляторов. Это обусловливает особые требования к 
конструкции и материалам, из которых изготовляются рабочие 
колеса. 

Применение больших скоростей связано также с возникнове
нием шума, что обусловливает необходимость выполнения 
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специальных противошумных мероприятий и тщательного мон
тажа вентиляторной установки. В некоторых случаях для сниже
ния шума приходится ограничивать скорость вращения рабочих 
колес вентиляторов. Так, в системах вентиляции жилых домов, 
школ, больниц и т. д. не рекомендуется применять вентиляторы 
с окружными скоростями на внешнем ободе рабочих колес бо
лее 25 м/с. 

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ ВЕНТИЛЯТОРЫ 

Наиболее широкое распространение в практике получили цент
робежные вентиляторы, которые применяются в разветвленных 
вентиляционных установках, в системах пневматического транс
порта, в котельных установках в качестве тяго-дутьевых 
устройств и т. п. 

Рассмотрим конструктивную схему центробежного вентиля
тора (рис. 171). Воздух в вентилятор поступает через входной 
патрубок 1 и направляется в рабочее колесо 2, которое состоит 
из: ступицы 5, ведущего диска 7, лопастей и (ведомого) покрыв
ного кольцевого диска 9. Обычно рабочее колесо приводится во 
вращение при помощи ступицы 5, насаженной на рабочий вал 6, 
который передает движение непосредственно от двигателя или 
с помощью трансмиссионной передачи. На ступице смонтирован 
ведущий диск, к которому прикреплены лопасти рабочего колеса. 
Со стороны входа на лопастях рабочего колеса крепится по
крывной кольцевой диск 9. 

Вращающееся рабочее колесо помещается в неподвижный 
спиральный кожух 8, имеющий на выходе расширяющийся па

трубок 4. Воздух или газ, 
_ попадающий через входной 

патрубок 1 в рабочее коле
со 2, лопастями отбрасыва
ется с большой скоростью к 
периферии. Передача энер
гии воздуху завершается в 
рабочем колесе. Часть этой 
энергии вследствие силового 
воздействия лопастей рабо
чего колеса получается в 
виде потенциальной энергии 
давления. Другая часть, в 
зависимости от степени ре
активности рабочего колеса, 

получается в виде кинетической энергии (скоростного напора). 
Воздух, поступающий с большой скоростью из рабочего ко

леса, тормозится в кожухе вентилятора. При этом скоростной 
напор преобразуется в потенциальную энергию давления. Спи
ральная форма кожуха способствует этому процессу. Избыток 

Рис. 171. Схема центробежного вентиля
тора. 
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давления на выходе из вентилятора в патрубке 4 идет на прео
доление сопротивлений и противодавления в нагнетательной 
системе трубопроводов. 

Чтобы избежать утечки воздуха, который был подвергнут 
сжатию в вентиляторе, устанавливают различного типа уплот
нения и осуществляют сопря
жение входного патрубка вен
тилятора и входной кромки 
рабочего колеса с минималь
ным зазором ~ 1 мм. С этой 
же целью я ^ к 3 спиральной 
камеры подводят как можно 
ближе к внешнему ободу ра
бочего колеса. 

Центробежные вентилято
ры различаются по создавае
мому ими полному давлению 
(сумме статического и дина
мического давлений) при по
даче нормального атмосферно
го воздуха (плотность воздуха 
на входе в вентилятор р = 
= 1,2кг/м3). 

Для создания полного дав
ления ~ 1,0 кПа применяют 
вентилятор низкого давления 
(рис. 172, а). Вентиляторы среднего давления используются в 
тех случаях, когда необходимо получить давление от 1,0 до 
3,0 кПа (рис 172, б). Наибольшее полное давление, равное 3,0— 
15,0 кПа, достигается с помощью вентиляторов высокого давле
ния (рис. 172, г). 

Однако приведенное разделение вентиляторов на типы сле
дует считать условным. Например, недостаточно определить тип 
вентилятора только по одному давлению без указания подачи. 
Более удобно вентиляторы, как и насосы, разделять по значе
нию удельной быстроходности при оптимальном режиме работы. 

Удельную быстроходность или коэффициент быстроходности 
ns вентилятора определяют в зависимости от его подачи Q, 
давления р, частоты вращения п: 

ns = cn YQ ( 
\ Рст 

где р с т — стандартная плотность воздуха, равная 1,2 кг/м3 при 
нормальном абсолютном давлении р0=\0\,3 кПа, температуре 
/ = 20°С и относительной влажности <р = 50%. 

По данным ЦАГИ, коэффициент с = 0,87, т. е. 

я , = 0 , 8 7 л | / 0 " ( ^ - Г / 4 . U8.1) 
\ Рст / 

Рис 172 Типы центробежных венти
ляторов. 
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Ориентировочно при ns<\00 обычно используют центробеж
ные вентиляторы, а при ns > 100 — осевые. 

Отечественная промышленность выпускает вентиляторы раз
личных размеров. Номер вентилятора указывает диаметр его 
рабочего колеса в дециметрах. Пылевые вентиляторы изготовля
ются из наиболее износоустойчивых материалов с утолщенными 
лопатками (рис. 172, в). Иногда лопатки рабочего колеса нава
ривают твердыми сплавами. 

Центробежные вентиляторы, применяемые как дымососы, 
имеют некоторые особенности. Они изготовляются из более 
прочных температуроустойчивых материалов. Кожух, подшипни
ки, а иногда вал и рабочее колесо дымососа охлаждаются водой. 
В спиральном кожухе дымососов устраиваются люки для реви
зии и чистки. Рабочие колеса дымососов являются тихоходными 
и изготовляются с малым числом лопаток. Для увеличения срока 
службы дымососов перед ними устанавливают золоуловители 
различных конструкций. 

ПОДАЧА, ДАВЛЕНИЕ, РАСХОДУЕМАЯ МОЩНОСТЬ 
И КПД ЦЕНТРОБЕЖНЫХ ВЕНТИЛЯТОРОВ 

Подача Q центробежного вентилятора — это объемное количе
ство воздуха или газа, подаваемое вентилятором в единицу вре
мени. В практике обычно подачу вентилятора определяют по 
действительным условиям всасывания или нагнетания. Она мо
жет быть также приведена к стандартным техническим услови
ям: температуре 20°С, абсолютному давлению 101,3 кПа 
(760 мм рт. ст.), плотности р с т =1,2 кг/м3 и относительной влаж
ности ф = 50. 

В технике полное давление р, создаваемое вентилятором, и 
его статическую составляющую рст отсчитывают от атмосферного 
давления, а не от абсолютного нуля. Таким образом, р и рст пред
ставляют собой разности между истинным значением рассмат
риваемого давления и атмосферным давлением 101,3 кПа. 
Вследствие этого, если вентилятор создает избыточное давление, 
то р и рст будут иметь положительные значения, а при вакууме — 
отрицательные. Динамическое давление р д всегда положительно. 

Между давлением р и напором газа Н существует соот
ношение: 

причем, 

Р-Рсг+Ря- (18.2) 
В свою очередь, статическое давление складывается из ваку

ума, создаваемого вентилятором на всасывании рв, и давления 
рн, создаваемого на нагнетании: 

Рст=Ръ=Рп- (18.3) 
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Динамическое давление определяется по скорости газа или 
воздуха с в выходном патрубке вентилятора: 

PA=JY~- (18.4) 

Следовательно, полное давление вентилятора определяется 
зависимостью 

Р=-Р»^Р»±~-. (18.5) 

Если всасывающий патрубок вентилятора открыт непосред
ственно в атмосферу (рв=0), то такой вентилятор называется 
нагнетательным и 

Р = Р*+-*{-. (18.6) 

Если нагнетательный патрубок вентилятора открыт в атмо
сферу, го 

рк = 0 и тогда 
р с* (18.7) 

Такой вентилятор называется всасывающим. 
В случае, когда вентилятор установлен так, что он только 

перемещает воздух, не создавая разрежения на всасывании и на
пора на нагнетании, то рк==0 и рн = 0. Такой вентилятор назы
вается безнапорным. Он не создает статического напора, а его 
энергия затрачивается только на создание скорости перемещае
мого воздуха: 

/* = — . (18.8) 

Полный напор, создаваемый вентилятором, может быть опре
делен по аналогии с напором центробежного насоса по формуле 

Я = - ^ £ - г ] г , (18.9) 
g 

где Н — напор вентилятора; 
k — коэффициент, учитывающий конечное число лопастей ра

бочего колеса вентилятора; значение k находится в пределах 
0,8—0,85 и тем больше, чем больше число лопастей; г\г— гидрав
лический КПД вентилятора, обычно равный 0,7—0,85. 

Мощность, потребляемая вентилятором, определяется по по
даче Q и создаваемому полному давлению р. 

Исходя из значений Q и р, действительная мощность, потреб
ляемая вентилятором, определится величиной 

N=-0?-. (18.10) 
KXXbi 
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ХАРАКТЕРИСТИКИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ ВЕНТИЛЯТОРОВ 
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Рис. 173. Индивидуальная размерная харак
теристика центробежного вентилятора 
ВНИИСТО серии ВРС № 5. 

Характеристики вентиляторов представляют собой графики 
функциональной зависимости полного давления р, расхода мощ
ности N и КПД ц от подачи Q вентилятора. Такие графики по
лучают в процессе испытания вентиляторов при частоте враше-

„ „ ния я = const и называл а 
ют индивидуальными раз
мерными характеристика
ми. Например, индивиду
альная размерная харак
теристика центробежного 
вентилятора ВНИИСТО 
серии ВРС Л° 5 приведена 
на рис. 173. 

Зависимость p=f(Q) 
является результирующей 
суммарной кривой стати
ческого и динамического 
давления для каждой 
опытной точки. 

Чтобы такими харак
теристиками можно было 

пользоваться без дополнительных вычислений, на график нане
сены кривые КПД по статическому и полному давлению: т] с т = 
=f(Q)nn=f(Q). 

Испытывая вентилятор при нескольких частотах вращения 
или пересчитав по формулам пропорциональности результаты 
испытания при одной ча
стоте n = const на несколько р,ла' 
различных ее значений, мож- 20а* 
но построить универсальную т о 

обезличенную размерную ха- ! т 

рактеристику для нескольких т о 

частот вращения. Такая харак- 1200 

теристика показна на рис. 174 юо° 
для центробежного вентилято
ра серии ВР № 4. 

Используя характеристики 
вентилятора, следует иметь в 
виду, что но существующим 
ГОСТ не допускается примене
ние вентиляторов на расчетном 

0 2000 3000 ШЮ 5000 6000 7000 #,м*/ч 

Рис. 174. Универсальная обезличен-
.-„т- . - ная размерная характеристика цент-

р е ж и м е при К П Д меньше, р обежного вентилятора серии ВР№ 4. 
Чем 0 ,9 Лгаах-

Для серии геометрически подобных вентиляторов при усло
вии сохранения подобия режимов работы можно построить ти
повые безразмерные характеристики. На основе теории подобия 
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центробежных машин в ЦАГИ разработан метод построения ти
повых безразмерных характеристик, заключающийся в следу
ющем. 

На осях координат откладываются характерные безразмер
ные значения величин Q, p, N, в качестве которых принимаются: 

а) коэффициент подачи 
Q Q Q 

nDi FnUr, '2 ' 2"2 

б) коэффициент полного давления 

Р" 2 

в) коэффициент статического давления 
Рчт 

/ ? с т — 
Р«2 

г) коэффициент потребляемой мощности 
KXXW ЛА = 
Р " | ^ 2 

(18.11) 

(18.12) 

(18.13) 

(18.14) 

Qp 
7 ) = _ — 

N 

Предполагая, что коэффициенты полезного действия для се
рии подобных вентиляторов одинаковы, можно нанести на гра
фик соответствующие значения: 

а) КПД по полному давлению 
QP 

100(W 
б) КПД по статическому давлению 

__ QPci __ Qp-л 
fj 1000N 

Для иллюстрации на рис. 175 приведена безразмерная харак
теристика центробежных вентиляторов ВНИИСТО серии ВРС 
(по данным испытаний р.—_ , ,— , _ , - , ^ 

ЦАГИ). Преимущество ти- разеи """ ' г - -^4_ 
повых безразмерных харак
теристик заключается в том, 
что вместо множества инди
видуальных характеристик, 
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Рис. 175. Безразмерная характе
ристика центробежных вентилято
ров ВНИИСТО серии ВРС (по 

данным испытаний ЦАГИ). 
UO0 V ~& Тз W 0,5 06 07 Q 

относящихся к различным частотам вращения и размерам вен
тиляторов одной серии, можно обойтись одной характеристикой, 
отражающей все свойства рассматриваемой серии машин. 
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РЕГУЛИРОВАНИЕ ПОДАЧИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ ВЕНТИЛЯТОРОВ 

Методы регулирования подачи центробежных вентиляторов в 
принципе мало отличаются от методов регулирования центро
бежных насосов. Наиболее простым и широко применяемым в 
практике является метод регулирования подачи задвижкой или 
заслонкой, установленной на нагнетательной линии вентилятора. 
В этом случае регулирование возможно только в сторону умень
шения подачи. Прикрывание задвижки ведет к увеличению со
противления сети, к изменению ее Q—р характеристики. 

Другим способом регулирования подачи вентилятора являет
ся изменение частоты вращения его рабочего колеса. Этот спо
соб регулирования применим не только для уменьшения подачи, 
но и для ее увеличения. Он не влечет за собой бесполезной за
траты энергии, так как отсутствует искусственно создаваемое 
сопротивление сети. 

Однако способ регулирования подачи вентилятора путем из
менения частоты вращения, несмотря на свои преимущества, 
реже применяется в практике, так как пока отсутствуют доста
точно удобные и экономичные способы изменения частоты вра
щения применяемых для привода электродвигателей. 

Кроме указанных способов иногда используется метод регу
лирования подачи вентилятора с помощью направляющего ап
парата, устанавливаемого в непосредственной близости от входа 
в рабочее колесо. Конструктивно такой аппарат представляет 
собой осевую или радиально расположенную решетку с поворот
ными лопастями, которые изменяют направление всасываемого 
потока, сокращают количество поступающего газа или воздуха 
в рабочее колесо или полностью прекращают всасывание. 

Анализ изменения расхода мощности вентилятором при ре
гулировании его подачи задвижкой на нагнетании и с помощью 
поворотных лопастей на всасывании при п — const подтвержда
ет преимущество последнего. 

В заключение следует заметить, что при любой постоянной 
частоте вращения рабочего колеса центробежного вентилятора, 
расход мощности увеличивается с увеличением подачи. Поэто
му для предотвращения перегрузки электродвигателя включе
ние в работу вентилятора должно производиться при закрытой 
задвижке (Q = 0). 

ПОДБОР ВЕНТИЛЯТОРА ДЛЯ ЗАДАННЫХ УСЛОВИЙ РАБОТЫ 

Для подбора вентилятора необходимо знать его максимальные 
значения подачи и давления в рабочих условиях. Кроме того, 
необходимо знать назначение вентилятора, т. е. условия, в ко
торых он должен эксплуатироваться: температуру газа или воз
духа, химическую агрессивность, наличие механических при
месей. 
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Зная подачу и давление, которое должен создавать вентиля
тор, его можно подобрать по таблицам, содержащим сведения о 
технических данных вентиляционных установок, выпускаемых 
промышленностью. Можно также воспользоваться характеристи
ками вентиляторов, которые приводятся в каталогах и справоч
никах [12, 24]. 

Подбор вентилятора по таблицам не требует каких-либо до
полнительных пояснений. При использовании индивидуальных 
характеристик (рис. 173) или обезличенных размерных харак
теристик (рис. 174) необходимо найти рабочую точку вентилято
ра. Эта точка находится на пересечении вертикальной линии, 
проведенной через ось абсцисс в точке принятой подачи Q и го
ризонтали, проведенной через ось ординат в точке принятого 
давления р. По рабочей точке на графике можно определить 
КПД вентилятора. Если КПД в выбранном режиме меньше 
0>9r|max> необходимо изменить условия работы вентилятора (из
меняя частоту вращения п) или перейти к подбору другого типа 
вентилятора. Следует помнить, что данные таблиц и характери
стики относятся к стандартным условиям. 

При выборе пылевого вентилятора или дымососа необходимо 
иметь в виду, что скорость воздуха или газа в проточной части 
должна быть не меньше скорости транспортирования твердых 
частиц максимально возможного размера, в противном случае 
будет происходить оседание частиц и занос каналов. 

ОСЕВЫЕ ВЕНТИЛЯТОРЫ 

Вентилятор, конструкция которого обеспечивает продольное пе
ремещение воздуха вдоль его оси, называется осевым. Наиболее 
простой осевой вентилятор (рис. 176) состоит из следующих ча
стей: осевого лопастного ра
бочего колеса /, цилиндри
ческого кожуха 6, входного 
коллектора 7, имеющего 
очертания плавного растру
ба. На выходе устанавлива
ется диффузор 2 с выход
ным отверстием 5. Передняя 
торцевая часть втулки ло
пастного колеса и электро
двигатель 4 вентилятора за
крыты обтекателями 8 и 3. 

Лопастное колесо монтируется непосредственно на валу элек
тродвигателя или на специальной втулке, жестко посаженной на 
вал электродвигателя, который находится в центре воздушного 
потока соосно с кожухом вентилятора. 

При быстром вращении лопастного колеса воздух всасывает
ся через коллектор 7, проходит через кожух 6, диффузор 2 и 

Рис. 176. Схема устройства осевого вен
тилятора. 
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выбрасывается через выходное отверстие 5. Диффузор 7 исполь
зуется для преобразования части кинетической энергии воздуха 
в давление. Поэтому давление воздуха за лопастным колесом в 
диффузоре больше, чем в кожухе вентилятора. 

Чтобы предотвратить перетекание воздуха из области более 
высокого давления (диффузора) в область всасывания (коллек
тор) зазор 6 между внешними кромками лопастей и кожухом 
вентилятора делают минимальным, не превышающим 1,5% дли
ны лопатки, т. е. 

Ъ < 0 , 0 1 5 ^ ^ . (18.17) 

Лопастное колесо вентилятора состоит из втулки относитель
но большого размера (от 40 до 70% диаметра колеса) с цент
ральным отверстием для вала. На втулке в специальных пазах 
закреплены лопасти. Иногда лопасти крепятся на специальном 
ободе, который монтируется на внешней поверхности втулки. Ло
пасти могут быть поворотными или закреплены наглухо. Коли
чество лопастей колеблется от 2 до 16, в зависимости от назна
чения вентилятора. 

В крупных вентиляторах лопасти для облегчения делают 
пустотелыми, а для удобства регулирования — поворотными. 
В этом случае регулирование достигается установкой лопастей 
под разным углом к плоскости вращения. Такой способ регули
рования осевого вентилятора, а также способ регулирования по
воротом лопастей направляющего аппарата (если такой имеет
ся) являются наиболее целесообразными, так как позволяют 
изменить характеристику вентилятора в нужном направлении, 
Что является преимуществом перед способами регулирования 
задвижкой или изменением частоты вращения лопастного ко
леса. 

В настоящее время широкое распространение получили вен
тиляторы ЦАГИ серии МЦ (низконапорные с цилиндрическими 
лопастями). Вентиляторы серии МЦ выпускаются от № 4 до 
№ 12 и применяются для вентиляции гражданских и промыш
ленных зданий. Полный КПД таких вентиляторов достигает 
65%. Так, например, при /2 = 960 мин - 1 вентилятор серии МЦ Аг°4 
создает максимальный расход Q = 1200 м3/ч при давлении /? = 
= 40 Па, а № 12 может создать максимальный расход Q = 
= 65 000 м3/ч при давлении /? = 200 Па. При п= 1450 мин - 1 

вентилятор серии МЦ № 4 создает минимальный расход Q = 
= 1800 м3/ч при давлении р = 90 Па, а вентилятор № 8 — макси
мальный расход Q = 30 000 м3/ч при давлении ,# = 200 Па. 

Выпускаются и более совершенные осевые вентиляторы 
ЦАГИ серии ЦЗ-04, максимальный КПД которых достигает 
76%. Вентиляторы № 5, 6 и 10 этой серии при /г =^960 мин-""1 

создают расход от Q = 3100 м3/ч при давлении /? = 65 Па (венти-
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лятор № 5) до Q = 45 000 м3/ч при давлении р=100 Па (венти
лятор № 10). 

При п =-1450 мин - 1 вентилятор № 4 этой серии создает рас
ход Q=2500 м3/ч при давлении р = 100 Па, а вентилятор 
№ 8 — Q = 36 000 м3/ч при давлении р = 140 Па. 

Из сравнения осевых вентиляторов с центробежными следу
ет, что осевые вентиляторы при равных эксплуатационных усло
виях менее громоздки, занимают меньшую площадь, конструк
тивно более просты и при больших подачах воздуха значительно 
экономичнее. Они развивают относительно меньшее давление 
(40—400 Па), но способны перемещать большие количества воз
духа — до нескольких десятков тысяч метров кубических в час. 
Поэтому осевые вентиляторы применяются в вентиляционных 
системах с большой подачей воздуха, где отсутствуют значитель
ные сопротивления. 

Хотя обычно осевые вентиляторы применяются в системах с 
давлением до р = 200—300 Па, встречаются установки с последо
вательно работающими осевыми вентиляторами, создающими 
общее давление до р = 1000 Па. Такие установки называются 
высоконапорными. 

Изучение характеристик осевых вентиляторов показывает, 
что наибольший расход мощности у осевых вентиляторов полу
чается при закрытой задвижке (Q = 0). Затем с увеличением по
дачи происходит значительное и резкое падение давления и 
расхода мощности. Поэтому пуск осевого вентилятора в работу 
должен производиться при открытой задвижке. 

Одним из преимуществ осевых вентиляторов является их бы
строходность. Вследствие этого они допускают непосредственное 
соединение с быстроходными электродвигателями и паровыми 
турбинами. В зависимости от конструкции лопастей допускает
ся доводить окружную скорость до значений 100—200 м/с. 

Подачу осевых вентиляторов Q, давление р и расход мощ
ности N рассчитывают по приведенным формулам для центро
бежных вентиляторов. 

В производственных условиях иногда приходится перемещать 
большие количества воздуха высокой влажности с примесями 
химически агрессивного характера. В таких случаях установка 
электродвигателя в центре потока недопустима, а потому приме
няются вентиляторы с электродвигателями, вынесенными из по
тока. 

Работа вентиляторов связана с сильным шумом, переходя
щим иногда в гудение. Это значительный их недостаток. Для 
уменьшения шума рекомендуется: металлический кожух венти
лятора заменять железобетонным; изолировать фундамент вен
тилятора от частей здания, стыки воздуховодов выполнять со 
вставками из плотной парусины и брезента; сооружать вентиля
торы в деревянных футлярах, обитых войлоком. 
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Г л а в а д е в я т н а д ц а т а я 

ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА ТРУБОПРОВОДОВ 
И ПОДБОРА НАСОСОВ 

Приведем примеры полного гидравлического расчета трубопро
водов для отдельных станций пищевого производства и методи
ку подбора насосов, обслуживающих систему трубопроводов. 

В качестве примеров рассмотрим реальные задачи расчета 
отдельных станций свеклосахарного завода. Эти примеры до
статочно универсальны и могут быть использованы в других от
раслях пищевого производства. 

Пример 1. Рассчитать систему трубопроводов и подобрать насос для от
качки густого сиропа из концентратора выпарной станции свеклосахарного 
завода на сульфитатор. Производительность завода 3000 т свеклы в сутки. 
Схема установки показана на рис. 177. 

Р е ш е н и е . В соответствии с нормативами принимаем количество густого 
сиропа из выпарки а=27% по массе перерабатываемой свеклы. Тогда расход 
густого сиропа, поступающего из выпарки составит 

100-24-ЗбООр ' 
где А — производительность завода, тонн свеклы в сутки; 

р — плотность сиропа, равная 1,3 т/м3. 
Следовательно, 

Если принять степень неравномерности поступления сиропа из выпарки 
1,3, то расчет трубопроводов и подбор насоса следует вести на расход: 

0 = 1,3-0,0072 = 0,0094 м3/с. 
Характеристика всасывающей линии. Учитывая, что рекомендуемая ско

рость сиропа во всасывающем трубопроводе по нормативам равна 0,5—0,7 м/с 
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и принимая для расчета ^1=0,6 м/с, из выражения Q = oj — находим диа

метр трубопровода 
Г~Ш~ / Г275~0", 0094 л , 

Округляя диаметр до ближайшего значения c?i = 150 мм, уточним действи
тельную скорость сиропа во всасывающем трубопроводе 

40 0,0094-4 
V. = к- = - — = 0,53 м/с. 

1 TirfJ 3.14-0.152 ' 
В соответствии со схемой установки длины /i всасывающего трубопровода 

составляет 
/л = 0 , 6 + 3 , 5 + 3 , 6 + 8 . 5 + 1 , 1 = 17,3 м. 

На всасывающей линии имеются следующие местные гидравлические со
противления: 

два входа в трубу; три поворота на 90° с закруглением; две задвижки; 
два выхода из труб. 

Данные по нагнетательной линии. В соответствии с нормативами, рекомен
дуемая скорость сиропа в нагнетательном трубопроводе составляет 0,8—1,0 м/с. 
Принимая у 2=0,9 м/с, находим 

/Г~Ш~ / Т 2 7 5 ^ 0 0 9 4 d2 = | / — - - = 1 / — ~ = 0,115 м. 

Примем d2 = 125 мм и определим действительную скорость в нагнетатель
ном трубопроводе 

Q4 0,0094-1.275 
1>п = х- — = 0,77 м/с. 

2 nd\ 0,125* ' 
В соответствии со схемой установки длина / 2 нагнетательного трубопрово

да составляет: 
/ 2 = 2 + 2,9 + 18,5 + 5,1 + 1.5 = 30 м. 

На нагнетательной линии имеются следующие местные гидравлические со
противления: вход в трубу; восемь поворотов на 90° с закруглением; задвиж
ка и выход из трубы. 

Для построения характеристики трубопровода, подбора насоса и после
дующего определения рабочей точки при работе центробежного насоса на дан
ную систему трубопроводов необходимо определить манометрический на
пор # м • 

Как известно, манометрический напор, создаваемый насосом, затрачива
ется на преодоление геометрической высоты всасывания г\, высоты нагнета-

P2—Pi ния г2, разности напоров на концах трубопровода —, гидравлических со-
?ё 

противлении на всасывающей линии hw и гидравлических сопротивлений на 
нагнетательной линии hw , т. е. 

я м = zx + z2 + -EinEi^ +h'w + hw. 
?g 

Преобразуем эту зависимость, выразив величины hw и hw через расход Q. 
Тогда 
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где X — коэффициент сопротивления трения по длине; 
2i£ и 2г£ — суммы коэффициентов местных сопротивлений соответственно на 

всасывающей и нагнетательной линиях трубопроводов. 
С учетом изложенного, зависимость для манометрического напора может 

быть записана в виде 

^м = *i + ^ + + ^г~т-^- Л, С + к ~Г + 

+ .5L16 / у _ь 
Для определения напора Нм установим последовательно значения каждой 

из величин, входящих в правую часть равенства. 
Если принять уровень сиропа в концентраторе 1,2 м, то высота установки 

насоса под уровнем составит 2,2+3,6+1,1 + 1,2 = 8,1 м, т. е. геометрическая вы
сота всасывания Z\ = —8,1 м, а геометрическая высота нагнетания z 2 = 2-f 2,9 + 
+5,1 = 10 м. 

Абсолютное давление в концентраторе над поверхностью сиропа, при усло
вии поддержания в нем вакуума 85 326 Па (640 мм рт. ст.), /?i = 98 100— 
—85 326=12 774 Па (96 мм рт. ст.). 

Абсолютное давление р2 в сульфитаторе (над сульфитируемым сиропом) 
можно принять равным атмосферному давлению /?2 = 98 100 Па. 

Разность напоров на концах трубопровода должна быть выражена 
?g 

(как и все члены правой части уравнения) в метрах. Поэтому следует принять 
для сиропа р = 1300 кг/м3. Тогда окончательно 

p 2 - P l 98100-12774 
= 6,7 м. pg 1300-9,8 

Напомним, что Q=0,0094 м3/с; rfi=0,15 м; d2=0,125 м; /, = 17,3 м; /2 = 30 м. 
Для определения коэффициента сопротивления трения по длине необходи

мо установить в каком режиме будет происходить движение сиропа в трубо
проводе. 

vd 
Определяем значение Re= — . Кинематическая вязкость определяется зави-

v 
(Л(П) 

симостыо v = -^— , см2/с. По данным Г. М. Знаменского для сиропа при тем-о 
пературе 60°С и содержании сухих веществ СВ=65%, абсолютная вязкость 
составляет 

|л = 10,67 сП = 0.Ю7П. 
Относительная плотность сиропа 6 = 1,3. Тогда 

0,107 
v = —^-г- = 0,0825 см2/с. 

1 ,о 

В таком случае для условий всасывания: 
v,di 53-15 

Re = — L J L = = 9650. 
v 0,0825 

Судя по критерию Re, течение сиропа происходит в промежуточной об
ласти, где на величину Я оказывает влияние шероховатость труб и вязкость 

/ Д 
жидкости, %=f \~г > R e 
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Поэтому воспользуемся формулой А. Д. Альтшуля (6,25), которая при
годна для реальных шероховатых труб: 

/ Д э к 68 ^> 2 5 

\ d Re 
Эквивалентная абсолютная шероховатость для стальных умеренно заржа

вевших сварных труб по данным автора А эк =0,50 мм. Поэтому 

А = 0 Л 1 / 0 А + ^ _ Г 5

= 0,035. 
\ 150 9650 ) 

В дальнейшем без большой погрешности коэффициент сопротивления тре
ния по длине X принимается одинаковым для всасывающего и нагнетательного 
трубопровода. 

Для коэффициентов местных гидравлических сопротивлений примем сле
дующие значения: вход в трубу £; Вх =0,5; поворот под углом 90° с закругле
нием ^90о = 0,37; задвижка Лудло (открытая) £3адв =0,12; выход под уровень 
ьвых= 1-

Зависимость манометрического напора / / м от подачи Q насоса, перекачи
вающего сироп, может быть представлена в виде 

НМ = А1 + Вф, 
где 

. , . Pi — Pi . 
Л1 = г1 + z2 + ?g 

В = 
16 

•i dx 
+ 

16 
2gn*d\ \*-*\ " ' dxJ ' 2gv?d\ 

Подставляя значения перечисленных величин, находим 
Ах = —8,1 + Ю + 6,7 = 8,6 м; 

SiC + I h/d, £ 3 С + X l2/d2 

С+ X 
/о 

В = 0,0828 

где 
2 ^ = 2 ^ + 3 ^ 0 + 2^ R + 2C 

Следовательно, 

5 = 0,0828 
4,35 + 0,035 

2-0,5 + 3 0 , 3 7 + 2-0,12 + 

V + ^ B + ^bIx = 0 ' 5 + 8 - 0 ' 3 7 + 0 . 1 2 + 1 ' 0 = 4,58. 

0,15 
4,58 4-0,035 

30 
0,125 

+ = 5830; 
0,15* 0,125* 

tfM - Ах + BQ2 = 8 , 6 + 5830Q2. 
Для составления характеристики трубопровода # M = / ( Q ) за

дадимся значениями расходов Q, для которых определим Я м 

(табл. 37). 
Таблица 37 
Зависимость манометрического напора от подачи 

Q, м3/с Я М ' М Q, м3/с Нш, м 

0,00 8,6 0,04 17,95 
0,005 8,615 0,05 23,2 
0,01 9,18 0,06 29,6 
0,02 10,99 0,07 37,2 
0,03 13,85 0,08 46,0 
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На рис. 178 приведена Q—Н характеристика трубопровода, составленная 
по данным расчета. На этом же рисунке нанесены Q—# характеристики насо
сов, применяемых на заводах для откачки сиропа из выпарной станции. 

Так на заводе производительностью 3000 т свеклы в сутки устанавли
вается насос СОТ-60 с частотой вращения я=1450 мин - 1 . 

Как видно из графика совмещения характеристик насоса и трубопровода, 
рабочая точка данного насоса на данный трубопровод, являющаяся точкой 

пересечения их Q—Н характеристик, соответству
ет подаче Q=62,5 л/с и напору # = 30,5 м. Это 
точка предельной подачи данного насоса на дан
ный трубопровод. Фактически количество сиро
па, которое поступает из выпарки к насосу, со
ставляет примерно 10 л/с (0,0094 м 3/с). 

При подаче такого количества сиропа (при 
полностью открытой задвижке) насос будет со
здавать напор менее 10 м. Проведенные нами 
опыты показали, что в таком случае условия пе
рекачки примерно соответствуют характеристике 
трубопровода. 

Следует помнить, что Q—Н характеристика 
получается при испытании насоса регулированием 
подачи задвижкой на нагнетании в достаточном 
количестве поступающей жидкости. Поэтому на
сосная установка СОТ-60 при «=1450 м и н -

комплектуется электродвигателем N=28—40 кВт. 
Совершенно очевидно, что насосная установ

ка, рекомендуемая проектами для рассчитанных 
в примере условий, не будет экономичной 

В данном случае насос СОТ-60 следует ком
плектовать электродвигателем с частотой враще
ния «=985 м и н - 2 , мощностью N=10 кВт, что 
полностью соответствует данным наших испыта
ний [39]. 

Как видно из рис. 178, на котором также нанесена Q—Н характеристика 
насоса СОТ-60 при п = 985 м и н - 2 , его работа вполне обеспечит откачку сиропа 
из выпарки. Рабочая точка, т. е. точка предельной подачи такого насоса при 
нагнетании сиропа на тот же трубопровод соответствует Q=32 л/с при напо
ре #=14,5 м. 

Для нормальной работы центробежного насоса, всасывающего сироп из 
работающего под вакуумом выпарного аппарата, необходимо установить непо
средственно перед насосом сборник достаточной емкости, в который сироп из 
концентратора поступает самотеком. 

Желательно, чтобы объем этого сборника был достаточен для работы на
соса, хотя бы в течение 2 мин. 

Такой сборник особенно необходим в том случае, когда насос, откачива
ющий сироп с выпарной станции, имеет большую подачу, чем необходимо. 

В приведенном примере Q = 0,0094 м 3/с Следовательно, объем должен быть 
У=0,0094-120 = 1,12 м3. 

Если принять высоту сборника Н над центром всасывающей трубы насоса 

2,2 м, то диаметр сборника определится из выражения V — — Н 

, 60 д,л/с, 
0 50 /00 150 200 ОУ/ч 

Рис. 178. Совмещенные 
Q — Н характеристики 
насоса и трубопровода. 

в виде 
Г 1,12 

2,2 
1,275 ж 0,8 м. 

Для того чтобы сироп нормально поступал из концентратора, работающего 
под разрежением, в сборник перед насосом и из сборника в насос необходимо 
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установить так называемые «оттяжки». Это система трубок, показанная на 
схеме (см рис. 177), соединяющая верхнюю часть сборника и всасывающий 
патрубок насоса с верхним (надсоковым) пространством концентрата выпарки. 

Площадь сечения трубок для оттяжек рекомендуется принимать не очень 
малой, примерно 15% от площади сечения всасывающего трубопровода, т. е. 

%di 
0,15 = -—' 

откуда 
d 0 T T M K =/"(Мб<*! = 0,388 0,15=^0,06 м = 60 мм. 

Пример 2. На сахарном заводе производительностью 5000 т свеклы в сут
ки в продуктовом отделении установлен паточный резервуар 1, из которого 
нормовая патока самотеком переходит в резервуар 2 (рис. 179). 

Определить уровень в резервуаре 1, обеспечивающий непрерывную подачу 
патоки в резервуар 2 при следующих условиях: /i = 15 м, rft=100 мм; / 2 =10 м, 
^ 2 = 100 мм; / 3 =60 м, ^з=150 мм; /4=50 м, d 4 =100 мм; выход патоки состав
ляет 4% по массе свеклы; степень неравномерности подачи 1,5; средняя тем
пература патоки при подаче /=75° С; плотность патоки р= 1350 кг/м3; абсолют
ная вязкость р 7 5о=632 сП. 

По результатам расчета построить график распределения давления вдоль 
самотечного трубопровода. 

Р е ш е н и е . Определим объемный расход кормовой патоки на заводе 

Q = 
5000-0,04 

24-3600-1,35 
= 0,0017 м 3 /с 

Расход патоки с учетом степени неравномерности подачи 
Q= 0,0017 1,5 м/с = 0,0025 м3/с. 

Рис. 179. Схема самотечного трубопровода. 

Определим площади сечений трубопроводов при di = 100 мм и rf3=150 мм: 

Л = —:— = 0,785-0,1 2 м 2 = 0,00785 м2; 

•ndi 
= 0,785-0,15 2 м 2 = 0,0177 м2. 
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Скорость патоки на обоих участках трубопровода, считая, что Vi = v2 = Vi, 
равна 

Q 0,0025 п п п , Q 0,0025 
v Л. = —! = 0,32 м/с; i/3 = — = — ^ - j = 0,14 м/с. 

F t 0,00785 ^з 0-0177 ' 

Кинематическая вязкость кормовой патоки 

^75° 6.32П 6,32 
v 7r 0 = = = — 4,7 см2/с. 

7 5 о Ь 1,35 ' 
vd 

Определяем значение R e = и коэффициенты сопротивления трения по 
V 

длине для обоих участков трубопровода: 
при диаметре di = 0,l м 

32-10 64 64 
Re = = 68; Х = = • - = 0 , 9 4 ; 

4,7 Re 68 

при диаметре А?З = 0,15 М 

14-15 64 64 
Re = = 44,7; л = = = 1,43. 

4,7 Re 44,7 

Запишем зависимость для определения потерь напора в самотечном тру
бопроводе от резервуара / до резервуара 2. Как известно, располагаемый на
пор Н должен быть равен потерянному напору hTi на преодоление всех сопро
тивлений. В данном случае напор Н определяется уровнем жидкости над цент
ром отверстия в резервуаре 1 при входе в трубопровод. Следовательно, 

«? ( h /2 

Н = k r l = ~2g~ V В Х +l~d~ + ' з а д в + К ~d~ + С в н - Р а с ш _ , _ 

+ Fll d3 + с-н.су* + ^ + с, 

где V\ —скорость патоки в участках трубопровода с диаметром d=100 мм; 
5вх —коэффициент местного сопротивления при входе в трубопровод, £;вх =0,5 . 

Для первого, второго и четвертого участков трубопровода можно принять 
А, = 0,94, а для третьего участка — А,= 1,43. Коэффициент местного сопротивле-

ния частично прикрытой задвижки -— =0,6 принимается по данным иссле-
\Fo J 

дований [42] равным £3адв =17. 
Коэффициент местного сопротивления при внезапном расширении трубо-

провода от rf, = 100 мм до ^з=150 мм, Ц н р а с ш = Д Re,—- , при Re = 50 и —- = 

d\ 0Л* 

ds » 

Коэффициент местного сопротивления при внезапном сужении трубопро-

вода £ в н . с у ж OTd3 = 150 мм д о ^ 4 = ^1 = 100 мм приКе~50 и —=0,45 по данным 

работы [3] будет равен £ в н.Суж = *>3. 
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Коэффициент местного сопротивления при выходе из трубы £Вых=1- Под
ставив в зависимость для определения потерь напора hri приведенные выше 
значения, получим 

0.32 2 / 15 10 
— 0,5 + 0,94 - + 17 + 0,94 
2-9,81 \ 0,1 0,1 

н = hH = ^ Г Т Г г ( ° . 5 + 0 - 9 4 ~ ^ ~ Г + 17 + 0 , 9 4 ^ - т - + 1,25 + 

+ 0,2-1,43- 6 ° г + 1,3 + 0,94——- + 1) =0,00521-840= 4,38 м. 
0,15 0,1 J 

Для составления графика распределения давления вдоль трубопровода 
подсчитаем потери напора от отдельных местных сопротивлений и на отдель
ных участках по их длине. 

Местные потери напора при входе в трубу из резервуара /: 

/ г г в х = С в х = 0,00521-0,5 м = 0,0026 м. 
2£ 

Потери напора по длине 1\ первого участка 

2£ " dx 

Местные потери в задвижке 

hlx = ~^— X — = 0,00521 -141 м = 0,732 м. 

Лгзадв = ^ Г - ^ з а д в = 0,00521-17 м = 0,0885 М. 

Потери напора по длине h второго участка 

Л,2 = • X — = 0,00521-94 м = 0,489 м. 

Местные потери при внезапном расширении струи 

°? 
К в„.расш = ^ Г ^в„.расш= 0.00521 • 1 ,25 м = 0,0065 м 

Потери напора по длине h третьего участка 
F2 v2 / 3 

А й = — г - — — X — = 0,2-0,00521-572 м = 0,592 м. 
^з 2 i ds 

Местные потери напора при внезапном сужении струи 

°? 
К вн.суж = ~^ ^вн.суж - 0,00521 -1,3 = 0,0068 м. 

Потери напора по длине U четвертого участка 
v2 / 4 

1и = ~— I — = 0,00521 •0.94§°1 = 2,44 м. 

Местные потери напора при выходе из трубы 

hT вых = -г— Свых = 0,00521 • 1 = 0,0052 м. 
2£ 

Таким образом, график распределения давлений по длине трубопровода 
может быть изображен в виде ломанной линии (см. рис. 179), каждое звено 
которой представляет потерю напора на данном участке трубопровода, а сум
ма потерь напора равна наименьшему значению // = 4,38 м, при котором сохра
няется расчетный режим течения патоки в трубопроводе. 
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Приведенные примеры расчета трубопроводов и подбора на
сосов необходимы не только для выяснения истинных условий 
работы данного насоса на данный трубопровод, но и для повы
шения эффективности их работы. 

Условия для повышения общего коэффициента полезного 
действия насосной установки могут быть выбраны только после 
определения действительной рабочей точки совмещением харак
теристик насоса и трубопровода. Положение рабочей точки отно
сительно максимума КПД указывает степень экономической 
эффективности работы установки и способы ее повышения. 

В случае установки параллельно или последовательно рабо
тающих насосов необходимо выполнять расчеты и составлять 
графические характеристики. 
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