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Рис. 7.15. Конструктивная схема многостуnенчатого nоршневого комnрессора 

Для изотермического процесса справедливы соотношения (5.34) на осно­
вании которых можно записать: 

Р1 V1 = Р2 V2 = ... = Pi Vi = idem. (7.58) 

Так как Н1 = И1 + Р1 V1, а Н2 = И2 + Р2 V2, то выражение (7.57) можно 
представить в виде 

Wн.из = Р2 V2 + И2- Р1 Vi- И1 + Qохл· (7.59) 

Внутренняя энергия идеального газа зависит только от температуры, 

которая в изотермическом процессенеизменяется (Т2 = Т1 = idem). Это 
означает, что U2 = И1 . С учетом зависимости (7.58) выражение (7.59) 
примет вид 

Wн.иэ = Qохл = -Qт. (7.60) 
Учитывая зависимость (5.38), выражение (7.60) можно представить в 

виде 

Wн.из = -mRo ln Р1 = mRo ln Р2 
• 

Р2 Р1 
(7.61) 

На основании выражения (5.38) также можно записать 
Р2 

J v; 
Wн.из = -Wтех = Wo =- V dp = mR0 Tln Vi. 

Pl 

Так как в изотермическом процессе Т2 = Т1 , то с учетом уравнения 
состояния идеального газа (3.104), последнее выражение представим в виде 

Wн.из = Р1 V1ln ~ . (7.62) 
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Сравнивая выражения (7.60) и (4.137), запишем: 

Qохл = Wн.из =Т· !::..8 = Т(82- 81). (7.63) 

Так как 82 < 81 (рис. 7.14), то величины Qохл и Wн.из имеют отрица­
тельные знаки. Напомним, что знаки здесь указывают на то, что энергия 
в форме теплоты отводится Qoxm а в форме работы Wн.из- подводится к 
газу. 

Выражение (7.60) показывает, что вся затраченная техническая работа 
в ходе изотермического сжатия газа отводится в окружающую среду в 

форме теплоты, при этом энтальпия газа не изменяется (Н2 = Н1 = idem). 
Количество энергии Qoxm отводимой от газа при изотермическом сжатии, 
численно равно площади фигуры 1-2и3-8г8г1 под линией процесса 1-2из 
(рис. 7.14). 

Сопоставление площадей фигур 1-2из-Р2-Р1 и 1-2ад-Р2-Р1 (рис. 7.13) 
показывает, что затраты технической работы Wтех = - Wн.из при изотер­
мическом сжатии газа .меиъше, чем при адиабатическом сжатии. 
Мы рассмотрели два предельных варианта нагнетания газа с помощью 

компрессора. На ирактике изотермическое сжатие и нагнетание газа не 
всегда можно реализовать, а в некоторых случаях это не является оправ­

данным. Тепловая инерция стенок охлаждаемого компрессора и большая 
скорость поршня также приводят к тому, что действительный процесс 

сжатия является политропическим, поэтому процесс сжатия в поршневом 

компрессоре с охлаждаемыми стенками следует считать политропическим 

с показателем 1 < n < k. Этот процесс изображен на рис. 7.13 и 7.14 кривой 
1-2пол· 

В силовой установке танка Т-72 используется охлаждаемый воздухом 
поршневой трехступенчатый компрессор АК-150СВ, предназначенный для 
наполнения баллонов сжатым воздухом. В этом компрессоре стенки обоих 
цилиндров охлаждаются потоком воздуха за счет оребрения стенок. Про­
цесс нагнетания воздуха в таком компрессоре можно считать политропи­

ческим. 

Поскольку уравнение политропного процесса совпадает по форме с 
уравнением адиабатного процесса, если показатель k заменить показателем 
n, то, иреобразовав соотношение (7.55), получим выражение для определе­
ния технической работы политропнаго сжатия газа ·В компрессоре 

n [(Р2) n~l ] n [ !!..::::.! ] Wн.пол = n _ 1 Р1 V1 р1 - 1 = n -l Р1 V1 7rk n - 1 . (7.64) 

Количество отводимой от газа энергии в тепловой форме можно рас­

считать по формуле (5.71): 

(7.65) 

На тепловой диаграмме (рис. 7.14) количество отведенной теплоты 
численно равно площади, ограниченной линией процесса 1-2пол и осью 
абсцисс. 

По рис. 7.13 видно, что самым неблагоприятным случаем нагнетания 
газа является его одновременный подогрев в компрессоре. В этом случае 
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имеют место самые большие энергетические затраты на нагнетание газа. 

Такие случаи нагнетания газа недопустимы. 
Учитывая равнение состояния идеального газа, выражение (7.65) можно 

представить в виде: 

Wlf.noл = n: 1 mRoTl [ (~:) п~ 1 
-1] = n: 

1 
mRoTl [1r;;;-

1 

-1]. (7.65') 

Из выражения (7:05') следует, что с повышением температуры газа 
на входе в компрессор увеличиваются затраты механической энергии на 

привод компрессора. Поэтому при создании силовых установок танков, 
тракторов и автомобилей стремятся обеспечить забор воздуха компрес­
сором с пространства, в котором он наименее подогревается. В силовой 
установке танка Т-72 забор воздуха воздушным компрессором АК-150СВ 
осуществляется из воздухоочистителя, где он очищен от пыли и имеет 

температуру, почти равную температуре окружающей среды. 

В большинстве случаев показатель политропы неизвестен. Поэтому 
часто ограничиваются вычислением технической работы только для изо­

термического и адиабатного процессов, а работу в случае политрапных 
процессов сжатия определяют с помощью КПД, которым учитывают внут­
ренние потери на трение и энергии в тепловой форме. Изотермический 
КПД охлаждаемых компрессоров 

'r/из = W:Wн.из =0.65 ... 0.75, 
н.пол 

а адиабатный КПД неохлаждаемых компрессоров 

Wн.ад О 7 О 9 
r]aд=-w: = о ••••• 

н.пол 

Значения КПД 'r/из и 'r/ад получают по результатам экспериментальных 
исследований. Потери на трение в механизмах компрессора учитывают 
механическим КПД fJмex· Произведение изотермического или адиабатного 
КПД на механический называется эффективным КПД компрессора: 

'r/к = 'r/из'r/мех; 'r/к = 'r/aдfJмex· 

7 .3.3. Расчет идеаnизированноrо одноступенчатоrо 
поршневоrо компрессора объемноrо сжатия 

При расчете идеального поршневого компрессора заданными обычно счи­
тают температуру Т1 и давление р1 всасываемого газа, степень повышения 
давления 7rk, подачу по месту всасывания V1. ЦельЮ расчета является 
определение параметров сжатого газа, мощности, необходимой для привода 

компрессора, а также расхода охлаждающей воды. 

Температуру сжатого газа на выходе из компрессора определяют по 
формуле 

(7.66) 
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Б соответствии с уравнением политропы (5.65) можно записать 

v;. v;. ( ) V2=--l. =-r· 7.67 
(:~) n 1Гkn 

Из уравнения состояния идеального газа (3.115) определим массовый 
расход газа по его параметрам на входе в компрессор 

Р1 v;_ 
т= RaTl , (7.68) 

где т-массовый расход газа, кгjс; р1 -давление газа на входе в компрес­
сор, Па; Vi- объемный расход газа по месту входа (по параметрам на входе 
в компрессор), м3 /с; Ro- удельная газовая постоянная, Дж/(кг ·К); Т1 -
абсолютная температура газа на входе в компрессор, К. 

Определим массовый расход идеального газа по его параметрам на 
выходе из компрессора. Учитывая условия неразрывности потока газа 
(масса вошедшего в компрессор газа равна массе газа, вышедшего из него), 
можно записать: 

P2V2 
т= RaT2 · (7.69) 

Разделив соотношение (7.69) на (7.68), получим 

P2V2 RaTl _
1 RaT2 . Р1 v;_ -

или 

P2V2.~= 1 . 
Т2 Р1 v;. 

Из последнего соотношения определим объемный расход газа на выходе 
из компрессора 

Учитывая, что в политрапном процессе справедливы соотношения 
(5.65), а p2 jp1 = тrk, после иреобразований получим, что объемная подача 
компрессора по месту нагнетания (по месту выхода) определяется из 
следующего соотношения: 

(7.70) 

Удельную работу изменения объема газа Wn можно определить, опира­
ясь на соотношения (7.38) и (7.64): 

Wo = Wтех = - Wн.nол = - n: l Р1 Vi [ (::) "~
1 

- 1] = 

= n: 1 Pl Vi [1- (::) n~l] = nWnoл· (7.71) 

Окончательно получим следующее выражение: 

Wa Р1 v;_ [ =.!] Wnoл =--;::;:- = п -l 1-1Гk" . (7.72) 



7.3. Нагнетание газов 465 

Ввиду того, что работа изменения объема (сжатие) выполняется окру­
жающей средой над рабочим телом, Wnoл имеет отрицательный знак, 
поэтому выражение (7.72) необходимо брать по модулю. 

Теоретическая мощность, необходимая для привода идеального ком-
прессора, равна 

W, n:lp1V1 [1r:;; 1 -1] 
f:Тк.теор = Т = t 

где Wн- механическая энергия (работа), затрачиваемая на нагнетание 
газа за один цикл, Дж (кДж); t- продолжительность рабочего цикла 
компрессора, с. 

Прообразуем последнее выражение к виду 

(7.73) 

где т- масса газа, подаваемого компрессором за один цикл, кг; Vm,l­
удельный объем газа на входе в компрессор, м3 /кг; те- расход газа 
через компрессор за 1 с (секундный расход газа), кг/ с. р1 -давление газа 
на входе в компрессор, кПа; Nк.теор -теоретическая мощность привода 
компрессора (энергия в механической форме, затрачиваемая на нагнетание 
газа в течение 1 с), кВт. 

Количество энергии Ф, отводимой от газа в тепловой форме в едини­
цу времени (в кВт) можно рассчитать на основании зависимости (7.65), 
учитывая правило знаков, принятое в термодинамике: 

(7.74) 

Теперь, полагая, что количество отводимой от газа теплоты равно коли­
честву теплоты, воспринятой охлаждающей водой в полости охлаждения 

втулки (гильзы) цилиндра, запишем следующую формулу для определения 
расхода охлаждающей воды: 

ф 
(7.75) 

где тв -массовый расход воды через компрессор за 1 с; Ср,в -удельная 

теплоемкость воды при постоянном давлении; дtв - разность температуры 
воды между выходом из компрессора и входом в него. 

В расчетах обычно принимают дtв = 8 ... l5°C. 
С учетом потерь энергии в приводе компрессора, мощность приводного 

двигателя должна быть равна 

_ mcn:lplVm,l [1r:;;1 -1] 
Nку- . (7.75') 

'Г/к 

Из рассмотренного выше легко заметить, что теория компрессорных ма­

шин основывается на термодинамике идеального газа. Эта теория обладает 
приемлемой точностью для производства практических расчетов. Напри-
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мер, расчет воздушных компрессоров на давление до значения 10 МПа по 
уравнениям идеального газа дает погрешность около 2%. 

7 .3.4. Рабочий процесс идеализированного 
многоступенчатого компрессора объемного сжатия 

В технике требуется получать газы очень высокого давления вплоть до 

100 МПа. В танковых силовых установках давление в воздушных баллонах 
составляет 15 МПа (в случае их полного наполнения). 

Получить газ высокого давления (более 1 МПа) при одноступенчатом 
сжатии невозможно. Опыт показывает, что одноступенчатое сжатие газа 
целесообразно осуществлять до давлений 0.6 ... 1.0 МПа. 

Существует несколько причин, не позволяющих получить давление газа 
в одной ступени более 1.0 МПа. Первая причина связана с ограничением 
температуры рабочего тела. Как видно на рис. 7.14, в процессе политроп­
наго сжатия растет температура газа (Т2 > Т1 ). Опираясь на выражение 
(7.66), легко подсчитать, что при сжатии воздуха от исходной температуры 
Т1 = 293 К (20°С) уже при 7rk = 8 имеет место недопустимое из-за 
коксования или даже выгорания смазки повышение температуры в конце 

сжатия выше Т2 = 473 К (200°С). Температура вспышки современных 
масел составляет 180 ... 200°С. 

Как мы уже знаем, эта причина может быть устранена применением 
изотермического сжатия, для чего компрессор необходимо интенсивно 
охлаждать водой или другой жидкостью (или воздухом). Устанавливаемый 
на двигатель 6ТД воздушный компрессор ТК-150 (рис. 7.15) для зарядки 
баллонов сжатым воздухом имеет водяную рубашку, вода в которую посту­
пает из системы охлаждения двигателя. Между ступенями сжатия воздух 
охлаждается в теплообменнике. 

Вторую причину можно выявить при анализе процессов многоступен­
чатого сжатия. 

Рассмотрим рабочий процесс, например, идеализированного трехсту­
пенчатого компрессора объемного сжатия. На рис. 7.16 показана упро­
щенная схема его устройства, а на рис. 7.17 изображен рабочий процесс 
трехступенчатого компрессора. 

Полинии 12-1 (рис. 7.17) происходитвсасываниегазавцилиндрпервой 
ступени, где в политропнам процессе 1-2 происходит сжатие от давления 
р1 до давления р2 • Выйдя из первой ступени компрессора (рис. 7.16), газ по­
ступает в первый теплообменник ТО -1, где происходит его охлаждение до 
исходной температуры Т1 в изобарном процессе 2-3 (рис. 7.17). Далее охла­
жденный воздух поступает во вторую ступень компрессора, где происходит 

его сжатие от давления р2 до давления р3 (процесс 3-4; рис. 7.17). После 
второй ступени компрессора газ поступает во второй теплообменник ТО-2 
(рис. 7.16), где его температура вновь понижается до исходного значения 
Т1 (рис. 7.18). Процесс охлаждения газа осуществляется по изобаре 4-5 
(рис. 7.17). В третьей ступени компрессора (рис. 7.16) снова происходит 
сжатие газа по политропе 5-6 (рис. 7.17, 7.18). Газ с параметрами точки б 
(давление р4 и температура Т6) направляется потребителю. 
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Рис. 7.16. Конструктивная схема идеализированного 
многоступенчатого компрессора объемного сжатия 

v3 v
2 

v1 v 
Рис. 7.17. График рабочего про­
цесса идеализированного многосту­

пенчатого компрессора объемного 

сжатия 

т 

ril 
т 8 --- ---- ... ---- -9-, 

' '•, 
' 

p4_5 =idem~ Rг/ р2_3 - idem t г-
~Т2 = Т4 = Т6 

6 ' 4 :\2 ' 
:1\ ' \ ' 1\ ' ' ' idem\ 

1 ' \ _t/_ \ jj_ \ PJ . 51/ з" v 1 / . 
ITI =Тз Ts 

, 
7 

Qцз i~ J Qцl ~ s 

Рис. 7.18. Энтропийпая диаграмма ра­
бочего процесса идеализированного трех­

ступенчатого компрессора 

Если бы nроцесс сжатия осуществлялся по изотерме 1-3-5-7 (рис. 7.17), 
то работа сжатия была бы минимальной, но известно, что осуществить 
изотермическое сжатие практически невозможно. Реально сжатие газа в 
компрессоре происходит по политропе. Если сжимать газ по политроnе 
1-2-8 в одностуnенчатом комnрессоре, то работа сжатия газа была бы 
эквивалентна nлощади 1-2-8-6-7-9-10-11-12-1. 

Таким образом, nримененив многоступенчатого сжатия газа с его про­
межуточным охлаждением позволяет уменьшить работу сжатия за счет 
приближения к изотермическому процессу. Работа трехступенчатого ком­
nрессора определяется площадью 1-2-3-4-5-6-7-8-9-10-11-12-1. 
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Заштрихованная площадь 2-3-4-5-6-7-8-2 показывает уменьшение за­
трат работы от применения трехступенчатого сжатия с промежуточным 
охлаждением. 

Чем больше ступеней сжатия и промежуточных охладителей, тем бли­
же процесс к наиболее экономичному - изотермическому, но тем сложнее 
и дороже конструкция компрессора. Вопрос о выборе числа ступеней, 
обеспечивающих необходимое давление на выходе из компрессора, реша­
ется на основании технических и технико-экономических соображений. В 

танковых и автомобильных силовых установках целесообразным является 
применение многоступенчатых компрессоров ввиду того, что при жест­

ких объемно-массовых ограничениях требуется реализовать максимально 
возможную мощность двигателя в гусеничном или колесном движителе, 

обеспечивая тем самым высокую подвижность транспортного средства. 
Одним из путей решения данной проблемы является снижение затрат 
мощности двигателя на работу вспомогательных агрегатов и узлов (в 
том числе и воздушных компрессоров для зарядки баллонов или подачи 
воздуха в камеру сгорания ГТД). 

Таким образом, необходимость применения многоступенчатого сжатия 
обусловлена также минимизацией энергетических затрат на привод ком­
прессора. 

На В-Т-диаграмме (рис. 7.18) площадь под линией политролиого сжа­
тия 1-2 в первой ступени численно равна количеству тепловой энергии 
Qц1 , отводимой от газа через стенки первого цилиндра в охлаждаю­
щую жидкость. Площадь под линией 2-3 изобарного охлаждения газа 
в теплообменнике, численно равна количеству тепловой энергии Qто- 1 , 
отведенной от газа в первом теплообменнике. Остальные площади имеют 
аналогичный смысл. 

Теплообменник может быть устроен, например, следующим образом: по 
трубе, изогнутой в змеевик, течет горячий сжатый газ (воздух), а снаружи 
труба омывается относительно холодной водой. 

Обычно промежуточные охладители рассчитывают таким образом, что­
бы температура газа на выходе из этих аппаратов была близка к исходной 
температуре Т1 • Если охладителей несколько, в целях их унификации 
температура газа в конце сжатия во всех ступенях компрессора должна 

быть примерно одинаковой, поэтому должны быть одинаковыми и степени 
повышения давления по ступеням 1Гk = idem. 

Установлено, что условие 1Гk = idem обеспечивает минимальные из 
всех возможных случаев затраты технической работы за весь процесс 
многоступенчатого сжатия в целом. 

При одинаковых отношениях давлений во всех ступенях компрессора 
(1rk = idem), равенстве начальных температур и равенстве показателей 
политропы будет одинаковой темnература газа в отдельных ступенях ком­

nрессора (Т2 = Т4 = Тб)· В этом случае стеnень nовышения давления газа 
в каждой стуnени комnрессора оnределяется выражением 

_ = Ркон _ =г,:;;::-
1Гk.ст- --- у1Гk.сум' 

Ркач 
(7.76) 
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где z -число ступеней компрессора; Рнач -давление воздуха на входе в 
первую ступень компрессора; Ркон- давление воздуха (газа) на выходе 
из последней ступени компрессора; 1Гk,сум -суммарная степень повышения 

давления газа в компрессоре. 

При равенстве конечных температур на выходе из каждой ступени 
компрессора будет одинаковой затраченная механическая энергия ( техни­
ческая работа) во всех его z ступенях, поэтому для определения удельной 
работы, затрачиваемой 'На сжатие газа во всем компрессоре, достаточно 
рассчитать техническую работу для одной ступени и увеличить ее в z раз. 

На рис. 7.17 видно, что путем подбора числа ступеней можно получить 
газ заданного высокого давления так, что температура в конце сжатия не 

будет превышать наперед заданного значения. 
Для обеспечения воздушного пуска поршневого двигателя внутреннего 

сгорания требуется сжатый воздух высокого давления. В танке Т-80"УД для 
получения сжатого воздуха устанавливается трехступенчатый воздушный 

компрессор ТК-150 (рис. 7.15). Требуемое давление воздуха в баллонах 
около 15 МПа. 

Для простоты рассуждений будем полагать, что компрессор забирает 
сжатый воздух из окружающей среды при давлении 0.1 МПа, следователь­
но, степень повышения давления 1Гk,сум компрессора должна быть примерно 
равной 

15МПа 
1Гk,сум = 0_1 МПа = 150. 

Тогда при температуре воздуха на входе Т1 = 298 К, 1Гk,сум = 150 и 
показателе политропы n = 1.3 температура воздуха на выходе из односту­
пенчатого компрессора должна примерно равняться согласно выражению 

(7.66): 
1.3-1 

Т2 = 298 ·150--г.з = 947 к. 

Естественно, что при такой температуре возгорится смазка на стенках 
цилиндра компрессора. Применеине трехступенчатого компрессора с про­
межуточным охлаждением воздуха позволило устранить этот недостаток. 

Несмотря на конструктивные отличия, в компрессорах динамического 
сжатия и нагнетания газ ведет себя так же, как и в компрессоре объемного 
сжатия. 

При анализе циклов газотурбинных установок следует иметь в виду, 
что в схемах этих установок чаще всего применяют многоступенчатые 

компрессоры лопаточного типа (осевые или центробежные). На рис. 7.19 
показана схема трехвальнога ГТД с трехступен:чатъш компрессором 
центробежного типа. 

В каждой ступени такого компрессора процесс сжатия близок к адиабат­
ному, что и показано на рис. 7.20, где в В-Т-координатах изображен про­
цесс трехступенчатого сжатия в идеализированном турбокомпрессоре, при­

чем после каждой ступени сжатия рабочее тело охлаждается до исходной 
температуры в промежуточном охладителе. Промежуточные охладители 
между ступенями центробежного компрессора ГТД могут отсутствовать. 

Так, в танке Т-80"У установлен газотурбинный двигатель ГТД-1250, име­
ющий двухступенчатый турбокомпрессор, суммарная степень повышения 
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Рис. 7.19. Схема ГТД с трехступенчатым комиреесором динамического сжатия 
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Рис. 7.20. Тепловая диаграмма рабочего uроцесса идеализированного 
многоступенчатого компрессора 

давления которого равна 1Гk.сум = 1Гk1 • 1Гkz = 4.0 · 2.75 = 11.0, при этом 
охладитель воздуха между ступенями компрессора отсутствует. Поскольку 
масло в ГТД-1250 поступает только на смазку подшипников опор и в 
проточную часть компрессора не попадает, не существует опасности его 

самовосnламенения. 

В случае нарушения герметичности опор попавшее в проточную часть 
компрессора масло не nредставляет оnасности для компрессора и двигателя 

в целом, так как его nроточная часть является постоянно открытой. В этом 
случае не nроисходит резкого возрастания давления, которое имеет место 

при самовоспламенении смазки в nоршневом компрессоре при закрытых 

клапанах, если 1Гk > 8 (закрытое nространство). 
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Используемые между ступенями компрессора теплообменники позволя­
ют охладить рабочее тело (воздух), в результате чего снижаются затраты 
механической энергии на привод компрессоров. Такие теплообменники еще 
называю охладителями. 

В ГТД теплообменные аппараты также могут устанавливаться и на 
выходе из последней ступени компрессора перед камерой сгорания топлива. 

Такие теплообменные аппараты позволяют подогреть рабочее тело (воздух) 
перед камерой сгора1шя. В этом 

случае требуется меньше затратить топлива в камере сгорания, чтобы 
рабочее тело нагрелось до максимально допустимой температуры. Такие 
теплообменники позволяют улучшить экономические показатели ГТД. С 

этой целью теплообменный аппарат применяется в силовой установке 
американского танка М-1 <<Абраме>> с ГТД AGT-1500. 

7 .3.5. Рабочий процесс реального компрессора 
объемного сжатия 

Рабочий процесс реального поршневого компрессора несколько отличается 
от процесса в идеализированном компрессоре. Эти отличия обусловлены 
следующими причинами: 

• наличием гидравлических сопротивлений при всасывании и нагнетании 
газа; 

• наличием вредного пространства; 
• наличием утечек газа через клапаны, поршвевые кольца; 
• трением между цилиндром и поршнем; 
• наличием вихревых потоков внутри цилиндра компрессора; 
• сложными тепловыми взаимодействиями потоков газа и конструкцион­
ных материалов компрессора. 

Вследствие гидравлических сопротивлений всасывание газа происходит 

при давлении в цилиндре, меньшем давления окружающей среды (р1 < Ро), 
нагнетание происходит при давлении, большем давления р2 , назначенного 
потребителем (р; > р2 ). В связи с тем, что давление внутри цилиндра 
компрессора при всасывании меньше, чем окружающей среды, при том 

же объеме цилиндра в нем помещается меньшая масса воздуха. Таким 
образом, из-за сопротивлений на впуске массовая производительность ком­
прессора уменьшается. 

Аналогичное явление имеет место при работе поршневого ДВС без 
наддува. При открытых впускных клапанах и движении поршня к НМТ 
в цилиндре создается разрежение, из-за чего он наполняется воздухом 

(рабочим телом). Однако потоку воздуха оказывает сопротивление уста­
новленный на входе воздухоочиститель, а также впускные клапаны и газо­

ходы. Чем меньше (по массе) воздуха поступает в цилиндры двигателя, тем 
меньше в нем может сгореть топлива, т. е. рабочему телу будет сообщено 
меньше тепловой энергии. Рабочее тело (смесь газов) будет иметь меньшую 
внутреннюю энергию. Чем меньшую внутреннюю энергию имеет рабочее 
тело, тем меньшую работу оно может совершить. В итоге, мощность дви­

гателя также будет меньшей. Можно заключить, что воздухоочистители, 
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Рис. 7.22. Индикаторная ди­
аграмма реального компрессора 

объемного сжатия 

используемые в силовых установках танков и автомобилей, уменьшают 
массовый расход воздуха через приводной или свободный компрессор, а 
поэтому через двигатель в целом. Чем больше сопротивление на впуске, 
тем хуже в конечном итоге энергетические и экономические показатели 

двигателя. 

На производительность реальных поршневых компрессоров оказывает 
значительное влияние вредное пространство, которое образуется между 
крышкой цилиндра и поршнем при его положении в ВМТ в процессе на­
гнетания газа. Объем вредного пространства \t;,p (рис. 7.21) равен 4 ... 10% 
от рабочего объема цилиндра компрессора vh. 

Вредное пространство обусловлено в первую очередь технологическими 
факторами (расположение клапанов в крышке цилиндра требует пекото­
рога пространства; между крышкой цилиндра и поршнем должен быть 
технологический зазор). В связи с этим действительная индикаторная 
диаграмма компрессора (рис. 7.22) отличается от идеальной индикаторной 
диаграммы (рис. 7.12). На рис. 7.22 видно, что в процессе нагнетания (ли­
ния 2-3) не весь газ выталкивается из цилиндра. Часть газа, оставшегася 
в сжатом виде во вредном пространстве Увр' при движении поршня в 
обратном направлении (к НМТ) расширяется по линии 3-4. Следователь­
но, при движении поршня к НМТ процесса всасывания от точки 3 до 
точки 4 не происходит. Реально процесс всасывания начинается в точке 
4 и заканчивается в точке 1. Таким образом, полезный рабочий объем 
цилиндра Vi уменьшается до действительного объема всасывания vh. 

Хотя вредное пространство исключает удар поршня в крышку цилин­
дра, оно же уменьшает производительность компрессора. Для оценки сте­
пени влияния вредного пространства на производительность компрессора 
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введено понятие объемного КПД компрессора: 

vh 
'r/v = v

1 
~ 0.75 ... 0.9. 

На рис. 7.22 видно, что с повышением давления нагнетания (точка 2 
стремится к точке 2') подача и объемный КПД компрессора уменьшаются 
(V~ < Vh) и в пределе могут стать равными нулю (точка 3"). Действитель­
но, чем больше давJ.Lение нагнетания р2 , тем короче сам процесс нагнетания 

(линия 2'-3' короче линии 2-3). При дальнейшем повышении давления 
нагнетания в пределе объем в конце сжатия будет равен объему вредного 
пространства и nодачи газа не будет. В этом случае производительность 
компрессора станет равной нулю. По этой причине одноступенчатые ком­
прессоры непригодны для создания высоких давлений. 

Повышение давления нагнетания р2 вызывает увеличение температу­
ры газа внутри цилиндра выше предельно допустимой, обусловленной 
самовоспламенением смазочного слоя масла на стенках цилиндра, поэтому 

реальные конструкции компрессоров для создания высоких давлений (р2 = 
0.6 ... 1.0 МПа) выполняются по многоступенчатой схеме. 

7.4. ИСТЕЧЕНИЕ ГАЗОВ И ПАРОВ ЧЕРЕЗ КАНАЛЫ 
РАЗЛИЧНОЙ ФОРМЫ 

7 .4.1. Уравнение неразрывности газового потока 

Под неразрывностью ( сплошностью) газового по­
тока понимают следующее: сколько газа по массе 

вошло в проточную систему, столько же его долж­

но выйти из нее. Если в систему входит больше по 
массе газа, чем выходит, это означает, что в ней 

накапливается газ. В конечном итоге это может 
привести к деформации (разрыву) стенок систе­
мы. Если стенки системы не деформируются, это 
означает, что из нее выходит не меньше газа, чем 

входит. Если из системы выходит больше по массе 

газа, чем входит, то газовый поток разрывается (в 
системе отсутствует поток газа). Так как система 
открыта, то в ее любом сечении постоянно суще­
ствует поток газа. 

Для термодинамического анализа потока рабо­
чего тела принимают следующие допущения: 

Реальное течение 

1 
га10 в канале, 

Идеализирова~ное 
течение газа в канале 

Рис. 7.23. Условная 
схема течения газа в 

канале 

1. Переменную по поперечному сечению канала скорость потока (у самой 
стенки канала она равна нулю и максимальна на оси канала; рис. 7.23) 
заменяют средним значением, которое определяется выражением 

_ т mVm 
c=--=--

p·f f ' 
(7.77) 



474 Глава 7. Термодинамические основы анализа потока газов и паров 

где с-средняя скорость газового потока1 , мjс; т-массовый расход 
газа, кг j с; р- плотность газа (рабочего тела), кг/ м3 ; f - площадь 
поперечного сечения канала, м2 ; Vm- удельный объем газа, м3 /кг. 

2. Рассматривают только такой поток, в котором скорость и другие пара­
метры в каждом его сечении не изменяются по времени, т. е. установив­

шийся (стационарный) поток, характеризуемый постоянством массового 
расхода: 

ёf "d m=-=z em; 
Vm 

mVm =ёf. (7. 78) 

"У равнение ( 7. 79) отражает условие неразръtвности ( сплошности) газо­
вого nотока. 

Прологарифмируем выражение (7.79): 

ln(m · Vm) = ln(c · !), 

или 

lnm + ln Vm = lnc+ lnf. (7.79) 

Продифференцируем полученное равенство (7.79) с учетом того, что 
m=idem: 

или 

1 1 1 1 
-dm+ -dV. = -dё+ -df 
т Vm m С J ' 

(7.80) 

Соотношение (7.80) устанавливает связь между степенью изменения 
сечения (профиля) канала df / f, степенью изменения объема dVmfVm и 
степенью изменения скорости потока dё/ё: 

1. Если dёjc > dVm/Vm, то df / f < О, т. е., для разгона потока профиль 
канала должен быть сужающимся. 

2. Если dё/ё < dVm/Vm, то df / f > О, т. е. канал должен быть расширяю­
щимся. 

3. Если же dёjc = dVm/Vm, то канал должен иметь постоянное сечение, 
так как в этом случае df / f = О (f = idem). 

7 .4.2. Скорость истечения газа 

Истечением называется движение газа с ускорением через относительно ко­

роткие каналы особой формы, в которых происходит изменение давления. 
Если газовый поток замедляется (отрицательное ускорение), то давление 
его увеличивается, и наоборот, если газовый поток ускоряется (ускорение 
положительное), то его давление уменьшается. Если при движении газа 
(пара) в канале давление уменьшается (dp < 0), а скорость течения 
возрастает ( dc > О), то такой канал называется соплом или -х:онфузором. 
Если же давление возрастает (dp > 0), а скорость уменьшается (dc <О)­
канал называется диффузором. Сопла и диффузоры представляют собой 

1 В дальнейшем среднюю скорость nотока газа будем обозначать без черточки сверху. 
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относительно короткие каналы, поэтому время пребывания в них исте­
кающего газа весьма незначительно. В этих условиях можно иренебречь 
теплообменом между стенками канала и движущимся потоком газа и 
считать течение адиабатным (при движении по каналу газ не обменивается 
энергией в форме теплоты с окружающей средой; Q = 0). Как nравило, 
в ГТД сопловые аппараты и диффузоры закреплены неподвижно, т. е. в 
них не совершается техническая работа. Наnример, в ГТД-1250 установ­
лены два лопаточных диффузора (на выходе из комnрессоров 1-й и 2-й 
ступеней) и три соnловых аппарата по одному перед каждой из турбин 
(перед силовой турбиной установлен регулируемый соnловой аппарат), в 
которых техническая работа не совершается, так как газовый поток их не 

перемещает, и они не перемещают его. Техническая работа совершается в 
рабочих колесах компрессора (отрицательная) и в рабочих колесах турбин 
(положительная). В реактивных двигателях сопло двигателя служит для 
разгона газового потока, в результате чего возникает реактивная сила, 

перемещающая сопло в пространстве. Поскольку сопло жестко связано с 
корпусом летательного аппарата (ракеты, самолета, реактивного снаряда и 
другими), за счет этого перемещается сам подвижный аппарат. Мы будем 
рассматривать неподвижные каналы (сопла и диффузоры), в которых 
техническая работа не совершается (Wтех = 0), а их входные и выходные 
сечения находятся на одном уровне, т. е. потенциальная энергия потока во 

время его нахождения в канале не изменяется. 

В связи с тем, что в неподвижных каналах техническая работа не 
выполняется (Wтех = 0), а входное и выходное сечения находятся на одном 
уровне (z = idem; dz = 0), выражение (7.19) можно заnисать в следующем 
виде: 

[Wтех =0; (7.81) 

Так как газ в канале находится относительно короткое время, в течение 
которого можно считать, что между ним и окружающей средой (стенками 
канала) не происходит обмен энергией в тепловой форме (Q = 0), выраже­
ние (7.81) можно записать в виде 

m(c~ -с~)_ Н Н 
2 - 1- 2• (7.82) 

Из соотношения (7.82) определим скорость потока газа на выходе из 
канала1 : 

(7.83) 

Во многих случаях с1 << с2 (истечение из сосуда большого объема), 
поэтому начальной скоростью потока с1 можно пренебречь. В результате, 
можно записать 

с2 = v2(Hr;;" Hz) = v2 Hr ~ Hz = y'2(hl- h2), (7.84) 

где h1 - h2 - располагаемый теnлоперепад, Дж/кг. 

1 Здесь и далее индексом 1 обозначаются параметры газа во входном сечении канала, а 
индексом 2 - параметры газа в выходном сечении. 
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Когда нужно рассчитать скорость истечения газа, используют следую­
щую методику. 

Из определения энтальпии 

h1- h2 = (ul + Р1 Vт1)- (и2 + P2Vm2)· (7.85) 
Поскольку в адиабатном процессе тепловая энергия не подводится к 

потоку газа и не отводится от него ( Q = О), работа изменения объема 
совершается только за счет изменения внутренней энергии, что видно из 

следующего соотношения: 

(7.86) 

С учетом соотношения (5.55) выражение (7.86) можно представить в 
виде 

(7.87) 

Подставляя выражение (7.87) в (7.85) и производя преобразования, 
определим удельную величину располагаемого теплоперепада: 

1 
h1-h2= k- 1 (plVтl-P2Vm2)+(plVтl-P2Vm2)= 

= (Pl Vml- P2Vm2) (k ~ 1 + 1) = k: 1 (pl Vml- P2Vm2)· (7.88) 

Подставим выражение (7.88) в формулу (7.84): 

с2 = V k ~ 1 (Р1 Vm1 - Р2 Vm2) = k 
2~ 1 Р1 Vm1 ( 1 - ~: i::). (7.89) 

Учитывая соотношение (5.48), выражение (7.89) запишем в виде 

С2 = J /~ 1 Р1 Vm1 ( 1- ~:)· (7.90) 

Подставляя выражение (5.51) в выражение (7.90), получим 

(7.91) 

где j3 = p2 jp1 - отношение давления газа на выходе к давлению газа на 
входе в канал. 

7 .4.3. Расход газа через канал 

Расход газа т через канал можно определить из условия неразрывности 
газового потока на основе выражения (7.78): 

с2/2 
т=--. 

Vm2 

Подставив выражение (7.91) в выражение (7.92), получим: 

/2 J 2k [ k-1) т= Vm
2 

k _ 1 Р1 Vm1 1 - jJ-,;:- . 

(7.92) 

(7.93) 
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Из уравнения адиабаты Р1 V~1 = Р2 V2~ получим 

Pz = (Vml )k = {3. 
Р1 Vmz 

Преобразуем выражение (7.94): 

Vml = yft; _1 = if;3 = ~ • 
Vmz"' Vmz Vml Vml 

Подставим выражение (7.95) в выражение (7.93): 

(7.94) 

(7.95) 

2k ~t [ ~] 
k _ 1 Р1 Vml V.:Z 1 - /3 k = 

ml 

~ 1!!_ [/3t - {3Чl-]. 
k -1 Vml 

(7.96) 

Выражение (7.96) позволяет определить расход газа т через канал за 1 
секунду. 

7 .4.4. Выбор формы канала для истечения газа 

Чтобы выбрать форму канала для истечения газа, необходимо выявить об­
щие закономерности его истечения. Для этого проанализируем выражение 

(7.96), предварительно записав его в виде 

~ 1!!_ [/3t- {3Чl-]. 
k-1 Vml 

(7.97) 
т 

fz = 

Анализ выражений (7.91), (7.96) и (7.97) позволяет сделать следующий 
вывод: 

• для конкретного газа (от его химического состава зависит значение 
показателя адиабаты k) и заданных площади поперечного сечения / 2 

канала на выходе, давлении р1 и удельном объеме Vm1 на входе в канал 
скорость с2 адиабатного истечения и секундный расход газа т зависят 
только от соотношения давлений {3 = Р2 / Pl· 

Графики, построенные по уравнениям (7.96) и (7.91), приведены на 
рис. 7.24 и 7.25. 

Пусть давление газа на входе в канал остается неизменным (р1 = ideт), 
а на выходе-понижается (р2 =/= ideт). В начальный момент, когда р2 = 
р1 , секундный расход газа (рис. 7.24) равен нулю (т = 0), так как {3 = 
р2/р1 = 1. Ситуацию, когда при {3 = 1 величина т= О, легко объяснить 
с точки зрения физической науки. Так как р2 = р1 , то к газу на входе и 
на выходе пряложены одинаковые, но направленные в противоположные 

стороны усилия. В этом случае нет причин, вызывающих движение газа. 
Только из-за разности давлений возможно движение газа в канале. 

По мере уменьшения р2 < р1 величина /3 также уменьшается (/3 < 
1). Выражение (7.96) показывает, что сначала секундный расход газа т 
увеличивается (кривая М N; рис. 7.24). При пекотором значении перепада 



478 Глава 7. Термодинамические основы анализа потока газов и паров 

т 

mmax ---

о 

Рис. 7.24. Зависимость секундного рас­
хода газа через канал от перепада дав­

ления на нем 

1.0 

Рис. 7.25. Зависимость скорости исте­
чения газа через канал от перепада дав­

ления на нем 

давления в канале (3 = fЗкр секундный расход газа достигает максимального 
значения т= тmах· При дальнейшем попижении давления р2 на выходе 
из канала (величина (3 < fЗкр также понижается) выражение (7.96) уже 
предсказывает уменьшение секундного расхода газа т через канал. При 
р2 =О перепад давления на канале также равен нулю (3 = p2 jp1 =О. 

В соответствии с выражением (7.96) при (3 =О секундный расход газа 
также равен нулю (т= 0). Случай, когдар2 =О, означает, что газ истекает 
в абсолютный вакуум. С математической точки зрения здесь нет ничего 
противоречащего, но с физической точки зрения этот факт нельзя просто 
объяснить. Действительно, на входе в канал давление газа равно р1 =j:. О, 
а на выходе- равно нулю (р2 = 0), т. е. р1 - р2 > О. Следовательно, газ 
должен двигаться от входа в канал к выходу из него. Подставим величину 
(3 =О в выражение (7.91): 

с2 = C2max = v k 
2~ 1 Pl Vm1· (7.98) 

Выражение (7.98) показывает, что при (3 =О скорость газа на выходе 
из канала должна достигать пекоторога максимального значения, что не 

противоречит здравому смыслу. 

Таким образом, при перепаде давления газа в канале, равном (3 = О, газ 
движется через канал (с2 = c2 max =j:. О) (на что указывает выражение (7.98)), 
но массовый расход газа равен нулю (т= О) (на что указывает выражение 
(7.96)). Эти два факта трудно объяснимы с точки зрения физической 
науки. 

Таким образом, с точки зрения физической науки, выражение (7.96) 
не совсем правильно выражает закономерности истечения газов в области 

(3 < fЗкр· 
Из уравнения состояния идеального газа 

V2 
Р2- =RoT2; 
т 
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следует, что при р2 = О удельный объем газа на выходе из канала должен 
быть равен бесконечности (Vm2 == оо), так как RoT = ideт. Теперь 
становится ясным, что канал с конкретными геометрическими размерами 

(площадь его поперечного сечения f 2 имеет конечное значение) должен 
пропустить с конечной скоростью c2 max (рис. 7.25) газ, характеризующийся 
бесконечно большим удельным объемом Vm2 = оо. В этом случае согласно 
выражению (7.92) 

т= C2max/2 = C2max/2 =О. 
Vm2 00 

Здесь на первый взгляд наблюдается парадокс. Коль расход газа через 
сопло равен нулю (т= 0), то и его скорость на выходе из канала должна 
быть равной нулю (с2 = 0). Однако скорость с2 на выходе из канала 
имеет конечное значение. Эти расхождения были также обнаружены и 
в ходе экспериментальных исследований. Сравнение расчетных значений 
расходов с реальными значениями т, полученными в опытах, показывает, 

что в интервале значений j3 от 1 до пекотарого критического значения f3кр, 
при котором расход газа максимальный (т = ттах), опытные значения 
т совпадают с расчетными (кривая NM; рис. 7.24). При дальнейшем 
уменьшении значений j3 < /Зкр расход газа остается постоян:н·ы.м, равным 
.мшх:си.ма.л.ън.о.му значению (т = тmах = ideт). Реальная кривая зависимо­
сти т= f(j3), полученная опытным путем, изображена линией М- тmах· 

Определим из соотношения (7.96) значение f3кр, соответствующее мак­
симальному секундному расходу газа т = тmах· Из этого соотношения 
видно, что массовый расход газа зависит только от численного значения 

выражения, заключенного в скобки: 

у=/3~ -/3~. (7.100) 

Следовательно, расход газа через сопло будет максимальным, если будет 
максимальным значение функции (7.100). Найдем экстремум (максимум) 
функции у= J(/3) в диапазоне О~ j3 ~ 1. Из курса высшей математики 
известно, что для поиска экстремума функции у = f ({3) необходимо найти 
ее первую производную по аргументу /3 и приравнять нулю, т. е. 

dy = ~ (.1~-1 - k + 1 (.1~-1 = ~ . (.1~ - k + 1 {.lf =о d{З k fJ k fJ k fJ k fJ • (7.100') 

k + 1 2-k 
Разделим полученное выражение на -k- {3-г: 

2-k 
2 t--- 2 k-1 

k + 1 - /3 k =О; k + 1 - {3-k =О; 
2 k-1 

-- =!3-k . k+1 
Возведем последнее выражение в степень (k -1)/k: 

k-1 

(k:1)-г ={3. (7.101) 

Таким образом, в точке, определяемой соотношением (7.101), функцио­
нал (7.100) имеет экстремум. Для того чтобы установить, в указанной точке 
имеет место максимум или минимум, необходимо найти вторую производ-
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ную функдионала (7.100) и определить ее значение в точке, определяемой 
соотношением (7.101). Продифференцируем еще раз выражение (7.100'): 

(
2 2-k k+1 .l) 

d2 y d k {3--т< - -k- {31< 2 2- k 2-k -1 1 k + 1 t-1 

d/32 = d/3 = k. -k-{3" - k. -k- = 

= 2(2-k)rз2~.2k _ k+1rз1kk _ 2(2-k) 2(1;;-k) _ k+1 у 
k2 k2 - k2 (З k2 (З . 

Преобразуем последнее выражение: 

(7.102) 

Подставляя значение (3, определенное из соотношения (7.101), в уравне­
ние (7.102), убеждаемся, что d2yjd(З2 <О, так как k > 1. Если d2yjd(З2 <О, 
то в указанной точке имеет место максимум функдионала (7.100). Следо­
вательно, при перепаде давления в канале, равном 

( 
2 ) k-;

1 
Р2 

k+ 1 = Р1 = {3, 

расход газа через него, определяемый соотношением (7.96), будет .ма-х:си­
.малънъt.м. 

Параметры газа, которые соответствуют максимуму расхода газа mma:Jo 
называют -х:рити-чес-х:и.ми 1 • Таким образом, можно записать 

k-1 
{З _ Ркр _ ( 2 ) -k 

кр- р;- k+1 (7.103) 

Зависимость (7.103) показывает, что критическое отношение давлений 
fЗкр зависит только от показателя адиабаты k. Критический перепад дав­
лений для различных газов представлен ниже: 

Газ Показатель адиабаты, k Критический перепад 
давления, /Зкр 

Одноатомный 1.67 0.487 
Двухатомный 1.40 0.528 
Трехатомный 1.30 0.546 
Перегретый водяной пар 
(трехатомный газ) ts ~ 150°С 1.35 0.577 

Из уравнения адиабаты р1 V~1 = Ркр V~кр получаем 

(7.104) 

1 Их обозначают с индексом скр•. 
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Подставляя в выражение (7.104) выражение (7.103), получим: 

Vml = Vmкp (k: 1) 
6 

j 

р _ Ркр _ р ( 2 ) i'::!Т. (7.105) 
1 - fЗкр - кр k + 1 ' 

k+1 
.,. PlVml=PкpVmкp-2-

Пocлe подстановки выражений (7.103) и (7.105) в зависимости (7.91) и 
(7.96), получим следующие соотношения: 

(7.106) 

mmax= 

2 

2k Р1 ( 2 ) k=I 

k+ 1 Vml k+1 • 
(7.107) 

Таким образом, при f3кр ~ {3 ~ 1 результаты теории совпадают с 
экспериментальными данными, поэтому при расчетах истечения газа через 

суживающийся канал можно пользоваться зависимостями (7.91) и (7.96). 
В диапазоне изменения параметра критического перепада давления О ~ 

{3 < f3кр результаты теории не совпадают с результатами экспериментов, 
поэтому пользоваться соотношениями (7.91) и (7.96) нелъзя. При {3 < f3кр 
в суживающемся канале (соnле) устанавливается критическая скорость 
истечения газа Скр = Cmax и имеет место максимальный расход газа mmax· 

В этом случае пользуются зависимостями (7.106) и (7.107). 
Для того чтобы выяснить, какими зависимостями следует пользоваться 

при расчетах истечения газов, необходимо знать свойства конкретного газа 
(знать его показатель адиабаты k), а затем по формуле (7.103) опреде­
лить критический перепад давлений в сопле f3кр· После этого необходимо 
определить реальный перепад давлений на сопле {3 = р2 / р1 и сравнить его 
значение с величиной f3кр· По результатам сравнения принимают решение 
в соответствии с вышеизложенными условиями. 

Для объяснения противоречия между выводами теоретических и экс­
периментальных исследований ученые Сен-Венан и Вентцель в 1839 г. 
предложили следующую гипотезу: 

• для значений f3кр ~ {3 ~ 1 давление в устье (на самом срезе) суживающе­
гося канала равно давлению окружающей среды, в которую происходит 

истечение, поэтому теория совпадает с опытными данными; 

• для значений О ~ {3 < f3кр давление в устье суживающегося канала 
перестает быть равным давлению среды и, несмотря на понижение дав­

ления окружающей среды до полного вакуума, остается постоянным. и 

равным Ркр· 

На рис. 7.26 показана зависимость давления р2 в устье канала от 
давления окружающей среды Ро при постоянном давлении газа на входе в 

канал р1 = idem. Пусть вначале давление р1 равно давлению окружающей 
среды (р1 = р0 ). В этом случае имеет место равенство Р1 = Р2 = Ро· 
Поскольку р1 = р2 , то {3 = 1, а поэтому газ не будет двигаться по каналу 

16 Основы теории тепловых процессов 
и машин. Часть 1 
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Рис. 7.26. Зависимость давления газа в устье канала 
от давления окружающей среды 

(рис. 7.25). Будем медленно понижать давление окружающей среды Ро· 
Давление р2 (рис. 7.26) в устье канала также будет понижаться, оставаясь 
равным р2 = р0 • Так будет продолжаться до тех пор, пока {3 > fЗкр· При 
пекотором значении р0 наступает момент, когда дальнейшее понижение 
давления окружающей среды не вызывает падения давления р2 • В этот 
момент {3 = fЗкр· В устье канала устанавливается давление, равное Р2 = Ркр· 
Дальнейшее понижение давления Ро уже не вызывает изменения давления 
в устье канала, р2 = Ркр > р0 • В канале устанавливается -x;pumu-чec'/Cuu 
перепаддавлений 

Физическое объяснение расхождений теоретических и эксперименталь­
ных исследований заключается в следующем. Сопло имеет конечные разме­
ры (определенную длину). Увеличение скорости газового потока в канале 
(dc >О) возможно лишь при уменьшении давления в нем (dp < 0). 

Докажем этот вывод на основе аналитических зависимостей. Так как 
истечение газа через канал происходит адиабатически (без обмена энергией 
в тепловой форме между потоком газа и стенками канала), то Q =О. Тогда 
выражение (7.27) можно представить в виде 

Р2 

н1- н2 = - j v dp. (7.108) 

Pl 

Объединяя выражения (7.108) и (7.82), получим 
Р2 

m(c~2- с~) =-J V dp. (7.109) 

Pl 

Если с2 > с1 , то газ в канале движется ускорено. Следовательно, 
левая часть выражения (7.109) положительна. В этом случае должна быть 
положительной и правая часть выражения (7.109), а это возможно лишь 
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Рис. 7.27. Схема течения га­
за в суживающемся канале 

Продольная (/(JIJHO pacmll3ICI!НUII 

t 
Импульс 

при dp < О. Таким образом, в каждом последующем сечении канала 
(рис. 7.27) давление газа должно быть меньшим, чем в предыдущем, т. е. 
в каждом последующем сечении возникает разрежение по сравнению с 

предыдущим. 

Проведем простой эксперимент. Пусть давление газа р2 на выходе из 
сопла (рис. 7.28) равно давлению на входе в сопло Р1, т. е. Р2 = Р1 = Ро· 
В этом случае давление во всех сечениях канала равно р1 . Следовательно, 
dp = О и газ не будет двигаться в канале. Массовый расход газа через канал 
будет равным нулю (т= 0), так как {3 = Р2/р1 = 1 (точка N; рис. 7.24). 

Понизим на небольтую величину Ар давление окружающей среды 
Ро· Давление в устье сопла (рис. 7.28) также понизится и станет равным 
Р2 = Ро, но оно уже будет меньшим Р1· Поскольку Р2 < Р1, то dp < О, 
и газ будет перемещаться из положения 1 в положение 2 и массовый 
расход газа возрастет (т> 0). Для того чтобы газ вошел в канал (сечение 
1), необходимо, чтобы в этом месте понизилось давление. Фактически 
мы понижаем давление окружающей среды р0 , которое в определенных 

пределах вызывает понижение давления р2 = Ро в устье канала (сечение 
2). Понижение давления в сечении 2 означает образование некоторого 
разрежения относительно давления р1 на входе в канал (сечение 1 ) . Это 
разрежение будет перемещаться вдоль канала от сечения 2 к сечению 1 с 
пекоторой скоростью (образуется продольная волна разрежения). 

Процесс аналогичен тому, как если мгновенно потянуть за незакреплен­
ный конец пружины, и в ней в противоположную сторону будет переме­
щаться продольная волна растяжения. 

Понижая давление окружающей среды р0 , в которую происходит исте­

чение газа, мы вызываем этим понижение давления в сечении 2 (Р2 = Ро). 
В этом случае значение {3 = p2 fp 1 будет уменьшаться, а массовый расход 
т и скорость с2 газа-увеличиваться (рис. 7.24, 7.25). 

В результате уменьшения давления окружающей среды наступает мо­
мент, когда давление газа р2 на выходе из канала (в устье канала), 
достигнув некоторого критического значения р2 = Ркр = ideт, остается 
неизменным. В этот момент скорость истечения с2 и расход газа т будут 
максимальными ( с2 = Cmax = Скр; т = ттах). Имеет место критический 
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Рис. 7.29. Схема распространения в газе волны сжатия 

режим истечения газа, при котором j3 = fЗкр· Газ перемещается от сечения 1 
к сечению 2 со скорость перемещения звуковой волны (волны разрежения). 
Это означает, что в канале газ будет двигаться со скоростью звука с2 = 
Cmax = Сзв· 

Таким образом, 

• в суживающе.мся 'l'i:ана.ле (сопле) .может бытъ достигнута .ма'/Ссu.ма.лъ­
ная с'IСоростъ исте'Ч.ения газа, 'Численно равн.ая c'ICopocтu зву'/Са. 

Определим скорость распространения звуковой волны в газе. Скорость 
распространения продольной волны может быть определена из зависимо-
сти 

с= 
Упругая сила 

Инертность · 
(7.110) 

Рассмотрим газ, находящийся в трубе с подвижным поршнем (рис. 7.29). 

В начальный момент времени t0 = О поршень находится в неподвижном 
состоянии. Давление газа в трубе равно р0 • В течение промежутка времени 
дt быстро переместим поршень вправо со скоростью d. Перед поршнем 
возникнет волна давления, которая будет перемещаться со скоростью с. 
Волна давления быстро отойдет от поршня. За время дt поршень пере­
меститься на расстояние L1 = d дt. За это же время волна давления 
пройдет расстояние L2 = сдt. Перед фронтом волны газ находится в 
несжатом состоянии, а за фронтом- в сжатом состоянии. При сжатии 

давление газа увеличивается на величину др. На передний фронт области 
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сжатия действует сила Р0 , равная: 

Ро =роА, 

где А- площадь сечения трубы. 
Слева со стороны поршня на сжатую среду действует сила Р1 , равная 

Р1 = (Ро + l:::..p) А. 
За время D..t фронт волны захватит объем Уа, равный 

'"'" Va=LlA=cдtA. 

В этом объеме находится масса газа 

m=pV0 =pcl:::..tA. 

(7.111) 

Эта масса газа т будет перемещаться вправо под действием силы F, 
равной 

F= Р1 -Ро = (Ро +!:::..р)А -роА = Ь..рА. 
Аналитически второй закон механики Ньютона может быть записан в 

виде 

F=ma; 
dV 

F=m-· Fdt=mdV·, 
dt ' 

Fl:::..t=m!:::..V. 

Произведение F · D..t называется и.м.пу.л.ьсо.м. силы. Импульс силы, сооб­
щаемый сжатому газу, равен изменению его (сжатого газа) импульса. По­
скольку в исходном состоянии газ находился в неваэмущенном состоянии, 

то его скорость равнялась нулю. 

Изменение импульса газа равно 

Адрдt = (pcAD..t)c'. 
Из выражения (7.112) определим изменение давления газа 

Ь..р =рее'. 

(7.112) 

(7.113) 

Экспериментально установлено, что изменение объема тела !:::.. V пропор­
ционально изменению давления Ь..р и первоначальному объему Уа: 

D..p 
В=- D..V Vo. (7.114) 

За время D..t поршень сместится вправо, уменьшив тем самым первона­
чальный объем газа Уа на величину 

D..V =-с' D..tA. (7.115) 

Подставляя выражения (7.111) и (7.115) в зависимость (7.114), получим 

рее' 
В=- 'D..AcAtA=pc2

, 
-с t 

откуда 

(7.116) 

Выражение (7.114) можно представить в дифференциальной форме, так 
как 

(7.117) 



486 Глава 7. Термодинамические основы анализа потока газов и паров 

где dp- бесконечно малое изменение давления газа; dV- бесконечно малое 
изменение объема газа. 

Для слышимых звуковых волн сжатие и расширение газа (например, 
воздуха) происходит почти адиабатически. Чтобы объяснить это, заметим, 
что при сжатии происходит повышение температуры газа, а при расшире­

нии- понижение температуры. При сжатии температура газа может и не 
увеличиваться, если в этот же момент от него отводится энергия в тепловой 

форме. В звуковой волне расстояние между соседними волнами сжатия 
и расширения относительно велико. Сжатия и расширения происходят 
настолько быстро, что энергия от волны почти не передается несжатым 
слоям газа. На основании этих фактов полагают, что при распространении 
звуковой волны сжатие и расширение газа происходит почти адиабатиче­
ски. Это допущение позволяет определить скорость звуковой волны через 
термодинамические параметры состояния газа. 

Продифференцируем уравнение адиабаты (5.46): 

d(pV~) = d(idem) = 0. dp yk + kvk-1 = 0 dV. dV. 'dV. mPm . m m m 
(7.118) 

Преобразуем выражение (7.118) следующим образом: 

dp v~ = -k . dp yk-(k-1) = -k . dp v: = -k 
dVm v~- 1 р, dV m р, dVm m р. 

Окончательно получим 

= dVm Vm • 
dp kp 

(7.119) 

Подставив выражение (7.119) в выражение (7.117), получим 

В= -Vm (- i) = kp. (7.120) 

Подставим выражение (7.120) в выражение (7.116): 

Сзв = [q.. (7.121) 

Выражение (7.121) показывает, что скорость распространения звуковой 
волны зависит от свойств газа (показателя адиабаты k), его давленияри 
плотности р. 

Определим скорость распространения звуковой волны в воздухе: 

k = 1.4; р = 101000 Па; р = 1.29 кг/м3 ; 

1.4 ·101000 [Н/м2 ] = 1.4 ·101000 [(кг· м)/(с2 
• м2 )] ~ 331 мjс. Сзв = 1.29 [кгjм3 ] 1.29 [кг/м3 ] 

Учитывая выражение (3.30), зависимость (7.121) можно представить в 
виде 

Сзв=~. (7.122) 

На основании уравнения состояния идеального газа pVm = RoT выра­
жение (7.122) можно представить следующим образом: 

Сзв = VkR0 T, (7.123) 
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где R0 - удельная газовая постоянная; Т- абсолютная температура газа. 
Учитывая выражение (4.82), зависимость (7.123) можно записать в виде 

Сзв = ~' (7.124) 

где R- универсальная газовая постоянная; М- молярная масса газа. 
Выражение (7.124) показывает, что скорость движения звуковой волны 

тем больше, чем менЬ"ше молярная масса газа М. Так, гелий имеет мо­
лярную массу Мне= 4.003 кгjкмоль. Скорость распространения звуковой 
волны в гелии при температуре t = 20°С равна Сзв = 1005 мjс. Бодяной 
пар имеет молярную массу Мн2о = 18.016кг/кмоль. Скорость распро­
странения звуковой волны в водяном паре при той же температуре равна 

Сзв = 427 мjс. Этот факт легко объяснить. Чем больше молярная масса 
газа, тем больше масса его элементарных частиц. Чем больше масса частиц 
газа, тем больше их инертность. При распространении звуковой волны 
происходит передача движения от предыдущих слоев газа последующим, 

т. е. частицы газа приводятся в движение. Как раз в процессе приведения в 
движение сказываются инерционные свойства частиц газа. Более тяжелые 
тела труднее привести в движение. 

Уравнение (7.122) справедливо как для идеальных, так и для реальных 
газов. Уравнение (7.123) справедливо только для идеальных газов. Таким 
образом, скорость распространения звуковой волны в идеальном газе зави­
сит только от его температуры, которая однозначно связана с давлением 

T =PVm 
Ro . 

Б реальных газах скорость распространения звуковой волны зависит 

как от давления, так и от температуры (удельный объем Vm в зависимости 
(7.122) зависит от температуры), поэтому каждому термодинамическому 
состоянию газа соответствует определенная скорость распространения зву­

ковой волны. По этой причине неправильно употреблять термин <<скорость 
звуковой волны>>, не указав значения параметров состояния газа. Б таких 
случаях более правильным будет употребление термина «местная с;корость 
звука>>, под которой понимают скорость распространения звуковой волны 

в рассматриваемой точке потока, характеризуемой определенными значе­

ниями параметров состояния газа. 

Сравнивая формулы (7.122) и (7.106), приходим к выводу, что критиче­
ская скорость истечения газа Скр равна местной скорости звука Сзв. 

Таким образом, fЗкр - это такое отношение противодавления р2 на выхо­
де из канала к давлению р1 на входе в канал (сопло), при котором скорость 
течения газа равна местной скорости звука, а расход газа максимальный. 

Суживающееся сопло (рис. 7.27) для обеспечения безударного входа 
потока должно иметь специальный профиль в области входного сечения. 
Кромки этого канала профилируются по лемнискате. 

Существенным недостатком суживающихся сопел является то, что в 
них нельзя получить скорость потока, превышающую местную скорость 

звука, так как в процессе расширения давление на выходе не может стать 

меньше критического (р2 = Ркр)· Для повышения скорости потока сверх 
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критической Скр (она равна местной скорости звука), т. е. для получения 
сверхзвуковой скорости потока, необходимо создать соответствующие усло­
вия. 

Критерием дозвукового, звукового (критического) и сверхзвукового 
течений в термодинамике и в газовой динамике принято считать безраз-
мерное отношение скорости течения газа с2 в данном сечении канала к 

местной скорости звука Сзв: 

(7.125) 

называемое 'Числом Маха. Если М < 1, то скорость течения меньше 
местной скорости звука, поток является дозву1еов'Ы.М. Если М > 1, то 
скорость газа и режим течения называются сверхзву1еовы.ми. В дальнейшем 
изложении для упрощения будем опускать индекс в обозначении скорости 

истечения газа из сопла, если это не будет вызывать каких-либо затрудне­
ний. 

Каким же образом можно получить сверхзвуковую скорость в сопле? 
Для ответа на этот вопрос необходимо рассмотреть зависимость профиля 
сопла от скорости газового потока. Эта зависимость устанавливается урав­
нением постоянства расходат-уравнением неразрывности (7.80). 

Выразим в уравнении (7.80} член df / f, характеризующий продольный 
профиль сопла, через параметры газа для конкретного процесса расшире­
ния (истечения). Как известно, процесс истечения газа из сопла примимают 
адиабатн:ы.м, поэтому сначала определим член dVm(Vm для адиабатного 
процесса. Выражение (7.119) представим в виде 

kp d:.m + dp = О, 
т 

откуда 

dVm 1 dp 
Vm =-kp' (7.126) 

Выразим член dc(c в уравнении (7.80} через параметры потока р и 
Vm, для чего используем соотношение (7.29}, приняв во внимание, что при 
истечении газа техническая работа не совершается (Wтех =О) и z2 = z1: 

Р2 Р2 

m(c~-c~) jvd 2 =- р; 
И-с~) J V d 

2 =- т р. 

Р1 Р1 

Последнее выражение запишем в дифференциальной форме 

d(;) = -Vтdp; c·dc= -Vтdp; (7.127) 

Подставив выражения (7.126) и (7.127) в выражение (7.80), получим: 

df = (Vm _ ..!._) dp. 
f с2 kp 

(7.128} 
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Проанализируем соотношение (7.128). Истечение из канала возможно, 
если только давление газа по ходу потока уменьшается, т. е. всегда должно 

выполняться условие dp <О, при этом возможны два случая: 

1. Выражение в скобках положительно, т. е. 

Vm _]:_>О. 
с2 kp 

Так как dp <:О (необходимое условие движения газа в сопле), 
то правая часть в соотношении (7.128) в этом случае отрицательна, 
поэтому и левая часть в уравнении (7.128) также отрицательна, т. е. 
df 1 f < О, что означает постоянное уменьшение (сужение) площади 
поперечного сечения канала по ходу газового потока. Решив полученное 
неравенство, получим VmkP > с2 , или в другом виде с < y'kpVm· В 
соответствии с соотношением (7.122) можно записать- с < Сзв· Та1еи.м 
образо.м, в суживающе.мся '/Сана.ле не.п.ьзя nолу-чить с?Сорость nото?Са, 
nревъtшающую .местную с?Сорость зву?Са. 

2. Выражение в скобках отрицательно, т. е. 

Vm _]:_<О. 
с2 kp 

Так как dp <О (необходимое условие движения газа в канале), то правая 
часть соотношения (7.128) в этом случае будет положительной, поэтому 
и левая часть в соотношении (7.128) будет также положительна, т. е. 
df 1 f > О, что означает увеличение площади поперечного сечения канала по 
ходу газового потока. Решив полученное неравенство, получим VmkP < с2 
или, что, то же самое, с> y'kpVm. 'Учитывая соотношение (7.122), можно 
записать с > Сзв. Та?Си.м образо.м, в расширяюще.мся соnле .можно nолу-чить 
с'IСорость газового noтo'ICa, nревышающую .местную С?Сорость зву?Са. 

На основании изложенных выше фактов можно заключить, что: 

• для получения скорости газового потока меньшей или равной местной 
скорости звука (дозвуковой скорости) сопло должно быть суживаю­
щи.мся. 

• для получения скорости газового потока большей местной скорости 
звука (сверхзвуковой скорости) сопло должно быть расширяющи.мся. 

Объединяя эти два вывода, можно заключить, что для получения 
сверхзвуковой скорости потока канал должен быть комбинированным, 
т. е. состоять из двух частей: первая часть - суживающаяся, вторая -
расширяющаяся. Такой комбинированный канал в литературе иногда назы­
вают соплом Лаваля по имени автора- шведского инженера К. Г. Лаваля 
{1845-1913 гг.), применявшего его в 1889 г. 

Выясним, каким должен быть профиль канала для разгона или тормо­
жения потока. 

Из соотношения (7.127) определим величину 

c·dc 
dp=- Vm ' 
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которую подставим в соотношение (7.128): 

df = (Vm _ 2_) (- c·dc) = ::..:.!!:!:._ _ dc = (~ _ 1) dc. 
f с2 kp Vm kpVm с kpVm с 

Из соотношения (7.122) видно, что kpVm = с;5 • Тогда последнее соотно­
шение можно записать в следующем виде: 

df = (с: _1) dc = (М2 _ 1) dc, 
f сзв с с 

(7.129) 

где М = cl Сзв -число Маха. 
Уравнение (7.129) определяет соотношения между скоростью потока 

среды с и площадью поперечного сечения канала f. Вместе с тем, из этого 
уравнения видно, что ускорение (dc >О) или замедление (dc <О) потока 
зависит от режима истечения. 

Для ускорения газового потока (dc >О) в сопле необходимо: 
1. Если поток дозвуковой (М< 1), то М2 -1 <О, поэтому канал должен 

сужаться по ходу потока (df 1 f <О) [согласно выражению (7.129)]. 
2. Если имеет место сверхзвуковой (закритический) режим истечения 
(М > 1), то для дальнейшего ускорения потока (dc > О) необходимо 
примелить расширяющийся канал. Действительно, при М > 1 величина 
М2 - 1 > О, а поэтому df 1 f > О. 
Для получения замедленного движения потока газа (dc <О) необходи­

мо: 

• если имеет место докритический режим истечения (М < 1), то М2 
-

1 < О. Так как dcl с < О, то df 1 f > О. Следовательно, для торможения 
газового потока необходимо применять расширяющийся канал. 

• если режим истечения газа закритический (М > 1), то для торможения 
потока необходимо примелить суживающийся канал, так как М2 - 1 > 
О, а dcl с < О, то df 1 f < О. 

• в случае критического режима истечения (М = 1) скорость истечения 
газа не изменяется ( dcl с = О; с = Скр = idem), поэтому df 1 f = О (f = 
idem ). Для поддержания критического режима истечения канал должен 
иметь nостоянное сечение. Критический режим истечения является 
переходным. Любое изменение профиля канала приведет к изменению 
режима истечения газа. 

Если режим истечения до?Срuтичес?Сий, то в суживающемся канале ( соп­
ле) поток газа можно разогнать только до критической скорости (перейти 
ее в таком канале невозможно). 

Если режим истечения за?Сритичес?Сий, то в сужающемся канале (диф­
фузоре) можно снизить скорость потока газа до критической (и не более). 

На основании изложенного выше можно сделать следующие выводы: 

1. Если скорость потока газа на входе в канал меньше критической 

(дозвуковая; с < Сзв; М < 1), то для его разгона до критической 
скорости необходимо примелить сужающийся канал (рис. 7.30,а). При 
этом давление по ходу потока уменьшается (dp < 0). 

2. Если скорость потока газа на входе в канал меньше критической (дозву­
ковая; с< Сзв; М< 1), то для его торможения необходимо примелить 
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Рис. 7 .30. Характеристики движения газа в сопле и диффузоре 

расширяющийся канал {рис. 7.30,6). При этом давление по ходу потока 
увеличивается ( dp > О). 

3. Если скорость потока газа на входе в канал больше или равна критиче­
ской (сверхзвуковая; с;;::: Сзвi М;;::: 1), то для его дальнейшего разгона 
необходимо применять расширяющийся канал (рис. 7.30,в). При этом 
давление по ходу потока уменьшается ( dp < О). 

4. Если скорость потока газа на входе в канал больше или равна критиче­
ской (сверхзвуковой; с ;;::: Сзв; М ;;::: 1), то для его торможения необходимо 
применять сужающийся канал (рис. 7.30,г). При этом давление по ходу 
потока увеличивается (dp > 0). 

В любом случае непрерывное изменение скорости газового потока 
(ускорение или замедление) с переходом от дозвукового к сверхзвуковому 
режиму (или наоборот) возможно лишь при перемене знака воздействия df. 

Рассмотрим процесс истечения газа из комбинированного сопла Лаваля, 
схема которого представлена на рис. 7.31. Правильно рассчитанное сопло 
Лаваля позволяет при любом заданном давлении р1 на входе в сопло 
осуществить полное расширение рабочего тела до давления окружающей 

среды р2 = Ро и получить сверхзвуковую скорость истечения с2 = Сзв. На 
рис. 7.31 видно, что сопло Лаваля можно условно разделить на две части­
суживающуюся А и расширяющуюся В. 

Рассмотрим сначала процесс истечения из суживающейся части сопла 
А. Известно, что в суживающемся сопле можно получить только докри-
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Рис. 7.31. Изменение параметров газового потока в сопле Лаваля 

тическую (дозвуковую) и критическую (равную скорости звука) скорости 
истечения газа. Определим по формуле (7.103) критический переnад дав­
ления fЗкр, который не зависит от параметров газа, а определяется лишь 
показателем адиабаты k (этот показатель зависит только от природы газа). 

Пусть вначале давление на входе в сопло р1 равно давлению окружа­
ющей среды, т. е. р1 = р2 = Рос· Поскольку в этом случае {3 = 1, то 
согласно уравнению (7.91) скорость газа в сопле равна нулю (с2 = 0), т. е. 
газ в канале не будет двигаться. Массовый расход газа через сопло также 
равен нулю (т= 0). Будем постепенно увеличивать давление р1 • Величина 
перепада давления (3 = p2 jp1 на суживающейся части А сопла будет 
уменьшаться. В диапазоне изменения fЗкр ~ (3 ~ 1 рост р1 не будет при­
водить к росту давления на выходе из сопла1 (Р2 = р0 ), поэтому скорость 
истечения с2 газа и его массовый расход т будут увеличиваться. Поскольку 
в докритической области истечения (3 > fЗкр рост р1 не приводит к росту р2 , 
то располагаемая работа W 0 газового потока будет увеличиваться. Так как 
р2 = ideт, то увеличение Cz и т происходит только за счет уменьшения 
f3 (увеличения nерепада). При достижении (3 = /Зкр за счет увеличения 
р1 располагаемая работа газового потока, истекающего из суживающейся 
части сопла, достигнет максимального значения. В суживающейся части 
сопла А в сечении fmin (рис. 7.31) установится критическое давление Р2 = 

1 Здесь под давлением на выходе из сопла понимается давление на выходе из его 
сужающейся части (в минимальном сечении). 
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Ркр и критическая скорость истечения, равная местной скорости звука 

(с2 = Скр)· 
Следует заметить, что в диапазоне изменения давления газа на входе 

сопло р1 , при котором {3 ~ fЗкр, кинетическая энергия потока увеличивается 
за счет роста скорости с2 и увеличения массового расхода т при уменьше­

нии {3. 
Если дальше увеличивать давление р1 на входе в суживающуюся часть 

А сопла, то, как было )Ч:тановлено ранее, скорость газа с2 в сечении f min 

не изменится, поскольку в этом случае {3 будет всегда оставаться равным 
{3 = fЗкр = ideт. Следовательно, дальнейшее увеличение давления р1 не 
приведет к росту кинетической энергии потока газа за счет увеличения 

его скорости, поскольку с2 = Cmax = Сзв· При этом следует заметить, 
что рост р1 после достижения пекоторога критического значения приводит 

к росту давления р2 = р1{3 в минимальном сечении f min суживающейся 
части А сопла (рис. 7.31). При этом располагаемая работа газового потока 
достигнет определенного значения (площадь 1-1'-Ркр-Рl на рис. 7.31) и в 
дальнейшем не будет изменяться при увеличении давления р1 • 

Чем больше давление р1 , тем больше давление р2 = Ркр на выходе из 
суживающейся части сопла А, которое может значительно отличаться от 
давления окружающей среды р0 • В этом случае поток будет оставаться 

недорасширен:н:ы.м (Р2 = Ркр > Ро) · 
Как видно на рис. 7.31, в суживающейся части сопла А давление газа 

понижается от р1 (вход) до Ркр (точка 1'; выход из узкой части сопла). 
Применив дополнительно расширяющуюся часть сопла В, критическое 
давление Ркр, устанавливающееся в самой узкой части сопла, можно пони­

зить до Р2 = р0 (точка 2). В этом случае {3 < fЗкр, что свидетельствует о том, 
что скорость с2 на выходе из расширяющейся части сопла В будет больше, 
чем в самом узком сечении сопла fmiщ т. е. с2 > Сзв (смотри рис. 7.31). 
Массовый расход газа т остается прежним- как в минимальном сечении 
сопла (следует из условия неразрывности потока). Располагаемая работа 
потока W 0 увеличится, поскольку уменьшится давление р2 на выходе из соп­

ла (располагаемая работа W 0 станет численно равной площади 1-2-р2-р1 ; 
рис. 7.31). 

Так как скорость газового потока в комбинированном сопле значительно 
больше, чем в суживающемся сопле, кинетическая энергия потока также 
значительно увеличивается по квадратичному закону: 

КЭ =тс2/2. 

Чем больше кинетическая энергия потока, направляемого на лопатки 
турбины, тем большую техническую работу он может совершить. 

Из технических соображений давление р1 и максимальный расход газа 
тmах ограничивается, поэтому максимальную кинетическую энергию газо­

вого потока можно получить, если обеспечить его полное расширение до 

давления окружающей среды р2 = р0 • В этом случае возможно получение 
максимальной располагаемой работы W 0 = Wmax· Комбинированные сопла 
позволяют реализовать перепад давления от {3 = 1 до {3 = О. 

При расчете сопел исходят, прежде всего, из содержания решаемой за­

дачи и имеющихся исходных данных. Если, например, требуется получить 
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на выходе из сопла дозвуковую или звуковую скорость истечения газа, то 

здесь однозначно следует применять сужающееся сопло. Если требуется 
получить сверхзвуковую скорость истечения газа, то сопло должно быть 

х;о.мбинированн·ы.м. 
В общем виде задача может быть сформулирована так: при заданно.м 

давлении р1 и температуре Т1 газа на входе спроех;тироватъ сопло, 
обеспе'Чивающее требуемый расход газа т с .мах;си.малъной сх;оростъю 
исте'Чения Cmax· В это.м слу'Чае .можно поступить следующим, образо.м: 

1. Определить из соотношения (7.103) критический перепад давлений /Зкр· 
2. Определить перепад давлений, который обычно требуется реализовать 

на сопле f3 = Р2/Р1 = Po/PI· 
3. Если f3 > /Зкр' то сопло должно быть суживающимся. В этом слу­

чае получить сверхзвуковую скорость истечения невозможно, поэтому, 

подставляя /3 = Р2/Р1 = Po/PI в соотношения (7.91) и учитывая, что 
р1 Vm1 = RoT1 , решением уравнения (7.96) определяют максимальную 
(дозвуковую) скорость истечения из сопла с2 , а также площадь / 2 на 
выходе из сопла. 

4. Если f3 < /Зкр' то для получения максимально возможной скорости 
истечения газа сопло должно быть комбинированным. Из уравнения 
(7.96) определяют минимальную площадь сечения (рис. 7.31), в котором 
возможно достижение скорости истечения, равной скорости звука ( с2 = 
Cmax = Сзв)· Для этого в уравнение вместо /3 подставляют /Зкр, определя­
емое из соотношения (7.103), и решают относительно /2 = fmin· Таким 
образом, через сечение fmin (рис. 7.31) газ будет двигаться со скоростью 
звука, а массовый расход газа через него будет равен заданному mmax· 

Площадь сечения сопла f 2 на выходе из расширяющейся части также 
определяют из уравнения (7.96) подстановкой в него перепада давлений 
f3 = p2 jp1 , который необходимо реализовать. Максимальную (сверхзвуко­
вую) скорость истечения газа с2 > Сзв определяют из уравнения (7.91), 
подставляя в него /3 = Р2/Р1· 

Угол коиуснасти а расширяющейся части сопла (рис. 7.31) во избежание 
отрыва потока от стенок канала не должен быть более 10 ... 12°. Длину 
расширяющейся части сопла В рассчитывают по формуле 

В= D2-Dкp 
2tg~ ' 

2 

(7.130) 

где D2, Dкр- диаметры канала сопла, соответствующие сечениям !2 и fmin· 

В ряде случаев истечение из сопла Лаваля может оказаться нерасчет­
ным. Так, например, сопло реактивного двигателя летательного аппарата, 
будучи расчетным на одной высоте полета, окажется перасчетным на 
других высотах. При этом давление в выходном сечении может быть 
либо больше давления окружающей среды (сопло недорасширенное), либо 
меньше (сопло перерасширенное). В последнем случае возможно возникно­
вение так называемого скачка уплотнения в сечении, находящемся внутри 

сверхзвуковой части сопла Лаваля, при этом скорость на выходе из сопла 
оказывается дозвуковой. Подробнее такие явления рассматриваются в 
курсе газовой динамики. 
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Рассмотрим несколько примеров. 

При.мер 1. Пусть в пекотором сосуде при постоянном давлении р1 = 
6 МПа находится кислород, который истекает из сосуда через суживающе­
еся сопло в среду с давлением р0 = 4 МПа. Требуется определить скорость 
истечения и массовый расход кислорода, если площадь выходного сечения 

сопла f2 = 20 мм. Температура кислорода в сосуде равна t1 = 150°С. 
Определим перепад давлений, который можно реализовать на сопле, 

j3 = Р2 = Ра = 4МПа ~ О.667. 
... Р1 Р1 6МПа 

Критический перепад давлений (для двухатомных газов k = 1.4) 

JЗкр= (k:1)k~l = С.42+1)1.~~1 =0.528. 

Так как j3 > fЗкР• то режим истечения до.,.ритичесх:ий. 
Для нахождения скорости истечения с2 и массового расхода газа т 

воспользуемся соотношениями (7.91) и (7.96). Предварительно определим 
удельный объем кислорода Vm1 на входе в сопло из уравнения состояния 
идеального газа: 

V. _ R0 T1 _ 259.8 [Дж/(кг ·К)]· (150 + 273) [К] '""О 02 з; 
ml- ----р;- - 6 . 106 [Па] '"" . м кг, 

[Ro = 259.8 Дж/(кг ·К)]. 

Скорость истечения газа определим по формуле (7.91) 

2 
· 1.4 6 ·106 [Па]· 0.02 [мз] · (1- 0.667 1 ·t.41) = 303 ~. 

1.4-1 кг с 

Массовый расход газа определим по формуле (7.96) 

т= 20. ш-6 [м2 ] 2 · 1·4 . 6 · 
106 [Па] (о 6671~4 -о 667 1·:.11) =о 227 1 

1.4- 1 0.02 (м3 /кг] · · · кг с. 

При.мер 2. Для условий nредыдущей задачи найти скорость истечения, 
массовый расход и давление кислорода при истечении его через суживаю­

щееся сопло в атмосферу (Ро = 0.1 МПа). 
В данном случае j3 = Р2/Р1 = Ро/Р1 = 0.1/6 ~ 0.017. Режим истечения 

будет критическим, так как j3 < fЗкр· Подставляя в соотношение (7.91) 
вместо j3 значение fЗкр = 0.528, получим максимальную (критическую) 
скорость истечения на выходе из суживающегося сопла 

2
4
"1.4 259.8 · (150 + 273) ( 1- 0.528

1
·t.4

1
) = 358.2 мjс. 

1. -1 

Максимальный расход газа определим по уравнению (7.96) 

ттах = 20 ·10-6 2 1 .~·~ 1 · 
6~.~~

6 

(0.528-&- 0.528W) = 0.237 кг/с. 
Конечное давление истечения (давление в устье сопла) 

Р2 = Р1fЗкр = 6 · 0.528 = 3.168 МПа. 
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Поскольку Р2 > р0 , то сопло недорасширенное. 
Пример 3. Для условий предыдущей задачи рассчитать сопло, обеспе­

чивающее максимальные скорость истечения и расход газа. 

Поскольку f3 = 0.017 < fЗкр = 0.528, то для получения максимальной 
скорости истечения следует применять комбинированное сопло Лаваля. 
Для этого к имеющейся суживающейся части сопла f = 20 мм2 добавим 
расширяющуюся часть. Минимальная площадь сечения комбинированного 
сопла равна f = 20 мм2 • В минимальном сечении установится критическая 
скорость истечения с2 = Скр и максимальный расход газа mmax· Макси­

мальный расход газа mmax через комбинированное сопло равен расходу 
газа через минимальное сечение (условие неразрывности газового потока). 
Поэтому из предыдущего примера можно записать, что mmax = 0.237 кг/ с. 
Подставляя f3 = 0.017 в соотношение (7.91), получим максимальную 
скорость истечения газа 

-v2·1.4 6 ( 1.4-1) м. 
Czmax = --6 ·10 · 0.02 1- 0.017-т.r ~ 760 -. 

1.4-1 с 

7 .4.5. Расчет истечения rаза графическим методом 

Полученные выше основные положения и зависимости по расчету исте­
чения газов справедливы и для идеальных газов. Для водяного пара все 
полученные ранее зависимости можно применять только в приближенных 

вычислениях. Для перегретого пара принимают показатель адиабаты, 
равный k = 1.3, а для сухого насыщенного пара- k = 1.135. 

В тех случаях, когда показатель адиабаты не известен, его определяют 
по формулам: 

k = ln(p1/P2) . 
ln(Vm2/Vm1)' 

k -1 _ ln(T2 /T1) 
-k- - ln(p2 /PI) · 

Аналитические расчеты истечения газов можно вести с помощью специ­
альных графиков (диаграмм), что облегчает работу. Такие диаграммы для 
большинства газов, используемых в инженерной практике, составлены. 

Как известно, скорость истечения газа или пара можно определить по 
формуле (7.84) Cz = J2(hl - h2). 

У дельный располагаемый теплоперепад h0 = h1 - h2 определяют по 
диаграмме, построенной в s-h-координатах (рис. 7.32). Расчет истечения 
пара с помощью s-h-диаграммы выполняют в следующем порядке: 

1. Если режим истечения дo-x:pumuчec-x:uii. f3 > fЗкр, по заданным двум 
параметрам пара р1 = idem и t1 = idem или р1 = idem и х1 = idem 
определяют на диаграмме (рис. 7.32) точку 1. Из этой точки проводят 
вниз прямую 1-2, параллельную оси ординат (так как процесс истечения 
адиабатный, поэтому энтропия пара не изменяется; s 1_ 2 = idem). Точка 
2 определяется точкой пересечения прямой s1_ 2 = idem с изобарой р2 = 
р0 = idem. Отрезок 1-2 графически (в пекотором масштабе) определяет 
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s1= s2=idem s s1_2 =idem s 

Рис. 7.32. Диаграмма истечения 
водяного пара 

Рис. 7.33. Диаграмма истечения водяного 
пара 

зна'!ение адиабатного перепада удельной энтальпи:и (ho == h1 - h2 )ад· Зная 
величину h0 , можно определить 

• удельную располагаемую работу (энергию) газового потока 

Wo,l-2 = (h1 - h2)aдi 

• скорость истечения газового потока 

с2 = -/ih:; (7.131) 

• массовый расход пара (газа) 

т= P2f2c2 = P2f2.fih:· (7.132) 

2. Если отнощение давлений f3 < /Зкр' то режим истечения газа (пара) 
через суживающийся канал (сопло) ?Cpumи'Чec?Cuu. На выходе из канала 
установится только критическая скорость истечения, равная местной ско­

рости звука. Б этом случае также можно пользоваться приведеиными 
выще зависимостями, но вместо h2 в них следует подставлять величину 
h2кр· Критическое значение удельной энтальпии находят по s-h-диаграмме 
(рис. 7.33), для чего проводят прямую s 1_2кр = idem до пересечения с 
изобарой р2 = Р2кр = /Зкр · р1 (точка 2кр)· 

3. При истечении газа или пара через сопло Лаваля обеспечивается 
полное расширение газа от Р1 до Р2 = Ро· Значения h1 и h2 определяются 
по s-h-диаграмме так же, как и ранее (рис. 7.32). Б минимальном сечении 
сопла Лаваля установится критическая скорость истечения пара (газа), 
равная местной скорости звука (с2кр = С35 ). Массовый расход газа т 
определяют в самом узком сечении сопла f min. Максимальный массовый 
расход газа (пара) определяется по формуле 

_ fminC2кp 
ffimax- V, · 

mкр 

(7.133) 

Для нахождения с2кр необходимо определить критическое давление 
в самом узком сечении f min сопла (Ркр = /ЗкрРl). Описанными выше 
способами на s-h-диаграмме (рис. 7.33) определяют точки 1 и 2кр, кото­
рым соответствуют величины h1 и h2кр· Подставляя в выражение (7.131) 

17 Основы теории тепловых npaueccoв 
и машин. Часть 1 
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величину h0 = h1 - hкр, определяют с2кр в узком сечении сопла. Удельный 
объем пара Vmкp при соответствующем Ркр определяют по s-h-диаграмме. 
Подставляя полученные данные в выражение (7.133), определяют макси­
мальный массовый расход пара mmax· 

Площадь выходного сечения f2 определяется по формуле: 

(7.134) 

Сверхзвуковую скорость истечения пара на выходе из сопла Лаваля с2 
определяют по формуле (7.131), для чего определяют величину ho = h1-h2. 
Удельная энтальпия h1 соответствует точке 1 (рис. 7.32), представляющей 
точку пересечения линий р1 = idem и t 1 = idem. Удельная энтальпия h2 
соответствует точке 2, построенной на пересечении линий s1_ 2 = idem и 
Р2 = Ро· Величину Vm2 определяют по s-h-диаграмме как точку пересече­
ния линий р2 = Ро и Vm· Подставляя полученные данные в зависимость 
(7.134), определяют величину f2. 

Рассмотренный графический метод расчета истечения газов и паров из 
сопел является приближенным. Тем не менее, в большинстве случаев он 
дает приемлемый результат. В настоящее время графический метод расчета 
вытеснен из инженерной практики современными компьютерными САПР. 

Как известно, в ГТД техническую работу совершает газовый поток, 
состоящий из смеси продуктов сгорания топлива. Для таких рабочих тел 
также составлены s-h-диаграммы, которые можно использовать в инже­
нерных расчетах. Такие диаграммы приводятся в специальной литературе 
по теории ГТД. 

7 .4.6. Действительный процесс истечения 
газов и паров 

Все приведеиные ранее зависимости по расчету истечения газов и па­
ров справедливы для идеализированных условий. При их использовании 
полагают, что процесс истечения газа (пара) происходит обратимо (без 
потерь энергии). Так, при истечении газа из-за наличия силы трения 
происходит смещение его слоев, в результате чего образуются вихревые 

движения. При движении потока затрачивается энергия на преодоление 
силы трения, поэтому реально располагаемая работа (энергия) газового 
потока меньше теоретически возможной. Вследствие этого действительная 
скорость истечения газа с2д на выходе из канала будет несколько меньше 
теоретически возможной с2 (с2д < с2 ). 

В практических расчетах отклонение действительной скорости исте­

чения газа с2д от теоретически возможной с2 учитывают с помощью 

с-х:оростного -х:оэффициента 
С2д 

<р=-. 
с2 

В зависимости от профиля сопла и чистоты обработки его поверхности 
величина коэффициента <р равна 0.95 ... 0.98. 

~еханическая энергия газового потока при трении о стенки канала 
иреобразуется в тепловую форму. Эту энергию в тепловой форме можно 
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условно разделить на две части. Одна часть 
этой тепловой энергии возвращается об­
ратно к потоку газа от стенок канала, а 

вторая - рассеивается стенками в окружаю­

щую среду (теряется безвозвратно). Первая 
часть этой тепловой энергии не вызывает 

уменьшения кинетической энергии потока 

газа. Так как меЖду газовым потоком и 
окружающей средой в реальных условиях 

происходит обмен энергией в тепловой фор­

ме, его энтропия 8 и энтальпия h изменяют­
ся. На 8-h-диаграмме (рис. 7.34) можно по­
казать только вторую часть тепловой энер­

гии flh, теряемой безвозвратно в реальных 
условиях истечения: 

s1_
2

=idem s 

Рис. 7.34. Диаграмма дей­

ствительного истечения газ 

Из выражения (7.135) определим действительный теплоперепад: 

hд = h0 - flh. 

{7.135) 

Если значение flh отложить от точки 2 вверх по адиабате 8 1_2 = idem 
и провести горизонтальную линию до пересечения с изобарой р2 = idem, 
то полученная точка 2д будет характеризовать состояние пара (газа) за 
соплом при действительном истечении. Линия 1 - 2д условно изображает 
процесс необратимого истечения. Потеря кинетической энергии потоком 
газа составляет 

с~- с~д с2- 'Р2. с2 (1 - 'Р2). с2 с2 
2 = 2 2 2= 2 2=Ф;, 

где ф = 1- <р2 - коэффициент, характеризующий потери энергии потоком 
газа при истечении (коэффициент сопротивления сопла). 

Отношение действительной кинетической энергии потока газа к теоре­
тически возможной выражает коэффициент полезного действия 17к канала: 

_ с~д/2 _ с~д _ 2 
17к - с2/2 - с2 - I.P 

2 2 

Энергия, рассеиваемая газовым потоком в форме теплоты в реальных 
условиях истечения, определяется по формуле 

с2 
qтр = ф ; = ф(h1- hz) = фhо, 

где h1 , h2 - энтальпия газового потока в начале и конце обратимого 
адиабатного ( изоэнтропного) процесса расширения (истечения). 

7.4.7. Рабочий процесс компрессора 
динамического сжатия 

Рассмотрим сначала процесс сжатия газа (воздуха) в центробежном ком­
прессоре (рис. 7.35). С целью упрощения рассуждений в пекотором смысле 
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Рис. 7.35. Действие цен­
тробежной силы на частицу 

газа во вращающемся коле-

се компрессора 

идеализируем процесс сжатия в компрессоре. 

Тем не менее, эта идеализация не должна 

влиять на общие закономерности движения 
потока газа и выводы. 

Вращение рабочего колеса компрессора 
происходит из-за передачи ему энергии от 

окружающей среды (например, от приводного 
двигателя). Выделим небольшой объем газа на 
периферии рабочего колеса. Пусть в этом объ­
еме сосредоточена пекоторая масса воздуха т. 

Если колесо вращается с угловой скоростью 
I.JJ = ideт, то масса газа т движется с линей­
ной (окружной) скоростью u2 , равной 

и2=wR, (7.136) 

где R- внешний радиус колеса. 
При этом масса газа т движется с нормальным (центростремительным) 

ускорением an· Тангенциальное ускорение равно нулю, так как I.JJ = ideт. 
Следовательно, на выделенную массу газа в соответствии со вторым зако­
ном механики Ньютона действует центростремительная сила Fцс, равная 

u2 w2R2 
Fцс =тап =т ;;, =т -я = тw2 R. (7.137) 

Нормальное (центростремительное) ускорение an всегда направлено к 
центру кривизны траектории движения тела. В соответствии с выражением 
(7.137) центростремительная сила по направлению совпадает с направ­
лением вектора нормального ускорения an, так как масса т является 
скалярной величиной. Так как рабочее колесо имеет форму окружности, то 
сила Fцс направлена к центру этой окружности. В соответствии с третьим 
законом механики Ньютона, на газ действует равная, но противоположно 

направленная сила Fц6 , которую называют центробежной силой 

Fцб = -Fцс = -тw2 R. (7.138) 
Сила Fц6 направлена от центра колеса. Так как колесо открыто, под 

действием силы Fц6 воздух будет выходить из колеса. В этом случае на 
освобождающееся место будет поступать воздух из центральной части 

колеса- возникнет непрерывный поток воздуха. Из последнего выражения 
видно, что чем дальше от оси вращения находится воздух (чем больше R), 
тем большая центробежная сила Fц6 действует на него при т = ideт и 
I.JJ = ideт. Следует заметить, что величина Fц6 зависит от противодавления 
на выходе из колеса. Чем больше противодавление на выходе из колеса, 
тем большая сила препятствует выходу воздуха. В этом случае требуется 

большая сила Fц6 для вывода газа из колеса, что равносильно увеличению 
давления воздуха на выходе из колеса. Для этого можно увеличить радиус 
колеса R или угловую скорость w его вращения. Оба пути обусловливают 
увеличение энергетических затрат на привод колеса, но первый путь менее 

эффективен. Напомним, что при этом выполняется условие неразрывности 
газового потока т = ideт (сколько воздуха входит в колесо, столько же 
его выходит из колеса). 
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Разрежем рабочее колесо компрессора условной цилиндрической по­
верхностью радиуса r, ось которой совпадает с осью колеса (рис. 7.35). 
Фрагмент такого разреза показан на рис. 7.36. Введем две системы коор­
динат: 

• подвижную хоу (перемещающуюся вместе с лопаткой); 
• неподвижную х1 оу1. 

Подвижная сиСТема координат хоу движется относительно неподвиж­
ной системы координат х1 оу1 со скоростью u 1 = VJ • r. Скорость, с которой 
подвижная система координат движется относительно неподвижной, назы­

вается nереносной скоростью. Газ подходит к рабочему колесу компрессора 
со скоростью с1 . Эта скорость определяется относительно неподвижной си­
стемы координат х1 оу1 , поэтому называется· абсолютной. Следовательно, 
газ, попадая на вход рабочего колеса компрессора (рис. 7.36), относительно 
неподвижной системы координат х1 оу1 движется в двух направлениях: 

• перпендикулярно к плоскости колеса с абсолютной скоростью с1 ; 
• в плоскости вращения колеса с окружной (переносной) скоростью u1• 

Относительно подвижной системы координат хоу (относительно лопат­
ки) газ будет двигаться с пекоторой скоростью w 1, называемой относи­
тельной скоростью. 

Из курса теоретической механики известно, что абсолютная скоростъ 

тела равна гео.метри-ч.ес'К:ой су.м.ме nереносной и относительной с"'оро­

стей: 
(7.139) 

В соответствии с зависимостью (7.139) на рис. 7.36 показала эта век­
торная сумма, по внешнему виду представляющая треугольник. Этот 
треугольник называют треуголънu'К:о.м с'К:оростей. Так как он построен на 
входе в колесо, то его называют треугольником скоростей на входе. 

На основании зависимости (7.139) можно определить скорость газа 
относительно лоnатки рабочего колеса комnрессора 

(7.140) 

Отметим, что при изучении закономерностей движения газа в комnрес­
соре необходимо знать как абсолютную скорость потока газа ё1 , так и его 
относительную w1 • 

Как видно на рис. 7.36, вектор относительной скорости w1 по отно­
шению к плоскости вращения колеса наnравлен под некоторым углом а. 

Именно на такой угол отгибают входные кромки лопаток колеса на входе 
(рис. 7.10). Этим обеспечивается nлавный вход газа в колесо. Отогнутые 
по направлению вращения колеса входные кромки лопаток образуют вра­
щающийся направляющий апnарат (ВНА), который еще называют возду­
хозаборником. ВНА обеспечивает безударный вход газа на лопатки колеса. 

Треугольник скоростей, показанный на рис. 7.36, построен на оnреде­
ленном радиусе колеса компрессора. По мере удаления от оси вращения 
колеса треугольник скоростей изменяется. Абсолютная скорость газа на 

входе в ВНА не изменяется (ё1 = idem). В то же время, чем дальше от оси 
вращения колеса расположено сечение ВНА, тем больше там окружная 
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Рис. 7.36. Треугольник скоростей потока га­
за на входе в рабочее колесо центробежного 

компрессора 

Рис. 7.37. Изменение относи­
тельной скорости газового потока 

по высоте лопаток ВНА 

скорость газа и'1 > и1 . На рис. 7.37 показаны треугольники скоростей, 
построенные в основании и у периферии ВНА. Чем больше переноспая 
скорость и'! > u1 , тем больше относительная скорость w'1 > w1. Вектор 
скорости w 1 отклоняется, поэтому углы загиба лопаток ВНА изменяются 
по радиусу колеса. Загиб лопаток ВНА увеличивается от его основания 
к периферии. Лопатки ВНА образуют расширяющиеся в направлении 
движения газа каналы. Это приводит к тому, что относительная скорость 
w 1 потока по ходу движения уменьшается, а давление увеличивается. 

Плотность воздуха также увеличивается. 

Если входные кромки рабочего колеса сделать перпендикулярными по 
отношению к плоскости колеса, то газ будет ударяться о них при входе, что 

приведет к разбросу частиц газа (образованию вихрей). "Условия сжатия 
газа в компрессоре значительно ухудшаются. 

Окружная скорость u1 лопаток ВНА (особенно на периферии) может 
быть очень большой ( 460 ... 480 м/ с). При таких окружных скоростях 
относительная скорость газового потока w1 на входе в ВНА может превы­
сить местную скорость звука, что повлечет за собой появление волновых 
сопротивлений. "Увеличение сопротивления газовому потоку на входе в 

колесо приведет к уменьшению давления газа и его плотности, следствием 

чего станет снижение массового расхода газа и падение производительности 

компрессора. Для избежания появления волновых сопротивлений относи­
тельная скорость w1 на входе в ВНА не должна превышать (0.85 ... 0.95) 
скорости звука. 

Для уменьшения относительной скорости w1 газового потока на входе 

в ВНА рабочего колеса компрессора применяют специальное устройство, 
называемое неnодвижн:ы.м наnравляющим аnnаратом (ННА). В танковом 
двигателе ГТД-1250 применяется двухступенчатый центробежный ком­
прессор. На входе в каждую ступень компрессора установлен ННА. ННА 
представляет собой ряд неподвижных лопаток, которые осуществляют 
поворот газового потока в сторону вращения колеса компрессора примерно 
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Рис. 7.38. Изменение относительной скорости газового потока 
на входе в рабочее колесо при установке ИНА 

на 18 ... 20°. С внешней стороны лоnатки ориентированы строго в осевом 
наnравлении, чем обеспечивается безударный вход воздуха. По ходу потока 
профиль лопаток ИНА плавно поворачивает поток газа в сторону вращения 

колеса компрессора, поэтому газовый поток поnадает в ВНА под некоторым 
углом (рис. 7.38). В связи с отклонением газового потока на входе в колесо в 
сторону его вращения, относительная скорость на входе в ВНА уменьшает­
ся (w~ < w1 ). Таким образом, nредварительная закрутка газового потока на 
входе в рабочее колесо компрессора позволяет уменьшить относительную 
скорость. В этом случае несколько уменьшается сопротивление газовому 
nотоку. 

Под действием центробежной силы (рис. 7.35) газ перемещается к пе­
риферии колеса. Каналы, образованные лопатками колеса, по ходу потока 

несколько расширяются, что способствует векоторому повышению давле­
ния газа. Можно предположить, что скорость газа относительно лопаток 
колеса w по ходу потока почти не изменяется (w2 ~ w1 = idem). Так 
как окружная скорость u2 газа на выходе значительно больше окружной 
скорости на входе u1, абсолютная скорость газа на выходе из колеса 

(рис. 7.39) больше, чем на входе в него (ё2 > ё1 ). Относительная скорость 
газа на выходе из колеса w2 направлена не по радиусу, как это можно 

было бы ожидать nри радиальном расположении лоnаток, а nод некоторым 
углом (рис. 7.39). 

Такое отклонение обусловлено действием силы инерции на газовый 
поток. Воздух стремится сохранить первоначальное состояние, когда он 
двигался на входе в осевом направлении и не вращался. На набегающей 
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Рис. 7.39. Изменение абсолютной скорости 
газового потока в рабочем колесе компрес-

сора 

Рис. 1.40. Конструкция ло­
паточного диффузора центро­

бежного компрессора 

стороне лопатки создается повышенное давление, а на противоположной -
поиижеиное давление. Вызванное перепадом давления поперечное смеще­
ние частиц газа приводит к отклонению вектора относительной скорости 

w2 на некоторый угол против направления вращения колеса. Геометриче­
ским суммированием векторов скоростей u2 и w2 определяют абсолютную 

скорость ё2 потока газа на выходе из колеса (рис. 7.39). 
Таким образом, абсолютная скорость потока газа на выходе из колеса 

больше абсолютной скорости потока на входе в колесо (ё2 > ё1 ). Увеличение 
давления и скорости потока газа в колесе компрессора достигается за счет 

подвода энергии к колесу в механической форме извне (путем совершения 
технической работы Wтех)· Это означает, что в колесе компрессора проис­
ходит увеличение как потенциальной, так и кинетической энергии газового 

потока. Основное назначение компрессора- увеличение давления газового 
потока (увеличение потенциальной энергии). Чем больше давление газа, 
тем больше его плотность и тем больше массовая подача компрессора. 
Следовательно, не вся энергия, подводимая к рабочему колесу компрессора 
в механической форме, иреобразуется в потенциальную энергию давления 
газа. 

В компрессорах стремятся иреобразовать кинетическую энергию газо­
вого потока в потенциальную энергию давления. С этой целью на выходе 
из колеса компрессора устанавливают специальное устройство, называемое 

диффузором (рис. 7.40). 
Повышение давления газа в диффузоре осуществляется в результате 

торможения газового потока (уменьшения его абсолютной скорости тече­
ния). Показанный на рис. 7.40 лопаточный диффузор представляет собой 
ряд лопаток, установленных на равном расстоянии друг от друга по окруж­

ности. Эти лопатки образуют каналы, расширяющиеся в направлении 
движения газового потока. В результате торможения потока происходит 

иреобразование кинетической энергии в потенциальную (энергию упругой 
деформации газа). 
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Ранее отмечалось, что дозвуковой поток можно затормозить, применив 
расширяющийся канал. В суживающемся канале дозвуковой поток (М < 1) 
только разгоняется (в пределе- до местной скорости звука). Если газовый 
поток на выходе из колеса компрессора имеет сверхзвуковую скорость, то 

в расширяющемся канале его уже нельзя затормозить. Для торможения 
сверхзвукового потока (М > 1) применяют канал в виде сопла Лаваля. 
В этом случае сверхзвуковой поток газа направляется в суживающийся 
канал, где он тормозится до скорости, равной местной скорости звука. 

За суживающимся каналом расположен расширяющийся канал, в котором 
происходит его дальнейшее торможение. 

Для торможения газового потока можно применять следующие кон­
структивные формы каналов диффузоров: 

• если требуется затормозить сверхзвуковой газовый поток до скорости, 
не ниже местной скорости звука, достаточно применить суживающийся 

канал; 

• если требуется затормозить сверхзвуковой газовый поток до скорости, 
ниже местной скорости звука, необходимо применить комбинированный 
профиль канала: сначала- суживающийся, затем- расширяющийся; 

• для торможения дозвукового потока достаточно применить расширяю­
щийся канал. 

На практике компрессоры проектируют так, чтобы скорость газового 
потока на выходе из его колеса не превышала местную скорость звука ( с2 < 
Сзв). 

Если процесс течения газа в диффузоре рассматривать как обратимый 
(идеализация), то рассмотренные ранее применительно к соплам методо­
логия и расчетные уравнения справедливы и для диффузоров. 

Так как в диффузоре техническая работа не выполняется (энергия в 
механической форме к потоку не подводится и не отводится от него), 
выражение (7.49) можно представить в виде 

m(c~ -с~)= W: [ W О] 2 о• Zl = Z2i тех= , (7.141) 

где с1 -скорость газового потока на входе в диффузор; с2 -скорость 
газового потока на выходе из диффузора; Wo - располагаемая энергия 
(работа газового потока). 

Так как в диффузоре скорость потока газа уменьшается (С2 < с1 ), 
то на основании выражения (7.82) можно заключить, что энтальпия газа 
увеличивается (Н2 > Н1 ). Подставляя выражение (7.54') в выражение 
(7.141), получим: 

m(c~- с~) _ k и [1 (р2 ) kk"

1

]. - --pzvz - -
2 k -1 Р1 ' 

(с~ -с~)= _k_ Р1 ~ [l- (р2 ) kk"

1

]; 

2 k-lm Р1 

Ca-Cl = _k_p1Vml 1- (P2)_k_ . ( 2 2) [ k-1] 
2 k -1 Р1 

(7.142) 



506 Глава 7. Термодинамические основы анализа потока газов и паров 

н 

SI-2 SI-2д 
Рис. 7.41. Диаграмма истечения газа 

через диффузор 
Рис. 7.42. Устройство осевого компрес­

сора 

Из выражения (7.142) определим скорость газового потока на выходе из 
диффузора 

[ k-1] 2 2 2k Pz -г С2 = с1 + k _ 1 Р1 Vm1 1 - (PJ ; 
2 2k Pz -г [ 

k-1] 
с1 + k _ 1 Р1 Vm1 1 - (PJ · (7.143) 

Площади входного и выходного сечений диффузора определяют по 
формулам: 

f _ mmaxYml. f _ mmaxVmz 
1- ' 2- . 

с1 Cz 

Обратимый {без учета трения) адиабатный процесс течения газа в 
диффузоре показал на В-Н-диаграмме (рис. 7.41) изоэнтропой 1-2. 

Разность энтальпий Но = Н1 - Н2 представляет собой располагаемую 
работу (энергию) газового потока W0 • Реальный процесс течения газа в 
диффузоре сопровождается потерями энергии на трение, вследствие чего 
для увеличения давления от р1 до р2 требуется большая затрата энергии. 
Необратимая адиабата изображена кривой 1-2д, отклоняющейся вправо 
от изоэнтропы 1-2. Теоретически на сжатие газа в диффузоре за счет 
торможения потока газа требуется затратить энергию в количестве W0 = 
Но= н1- н2, а Б действительности- Wд = Нд = н1- Н2д· На рис. 7.41 
видно, что действительная затрата энергии на сжатие газа в диффузоре 
больше теоретической на величину Не. 

Исследования показали, что при прочих равных условиях потери энер­
гии в диффузорах больше, чем в соплах. Вследствие этого КПД диффузо­
ра, определяемый соотношением 

Wo Wo H1-Hz 
rzд=-= - , 

Wд Wa+Hc Н1-Нд 

меньше кпд сопла rzc, работающего в том же диапазоне давлений и 
имеющего такую же форму канала, что и диффузор. Если максимальный 
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------------------------. ! Неподвижные: 
• лопатки 1 ·-------------

и 

Рис. 7.43. Схема силового взаимодействия рабочего колеса компрессора 
с частицей газового потока 

КПД сопла равен rJc = 0.96, то у диффузоров он редко достигает значения 
'17д = 0.9. Применяемые в настоящее время в компрессорах конструкции 
диффузоров чаще всего имеют КПД, равный r]д = О. 7 ... 0.8. 

Рассмотрим процесс сжатия газа в осевом компрессоре, изображенном 
на рис. 7.42. Осевой компрессор состоит из вращающейся части (ротора 1) и 
неподвижной части (статора 2). Ротор 1, как правило, содержит несколько 
рядов лопаток специального профиля. В этом случае после каждого ряда 
лопаток ротора устанавливается ряд лопаток статора. Jlопатки статора 
образуют спрямляющий аппарат. Сочетание колеса 1 и установленного за 
ним спрямляющего аппарата 2 носит название cmyneн:u. осевого 7\:о.мnрес­
сора. Число ступеней осевого компрессора может изменяться от 5 до 17. 

Разрежем ступень компрессора цилиндрической поверхностью 

(рис. 7.43), ось которой совпадает с осью компрессора. Развернув разрез на 
плоскость, получим решетку профилей. Решетка профилей 1 вращается с 
пекоторой угловой скоростью w. Частица газа, попав в межлопаточный 
канал колеса 1 на пекотором радиусе R, начинает двигаться вместе 
Лопаткой колеса с окружной скоростью и. Следовательно, скорость 
газа в окружном направлении увеличивается от и = О (до колеса) 
до иmах· Таким образом, частица газа, попав в межлопаточный канал, 
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Рис. 7 .44. Изменение nараметров газового nотока в стуnени осевого компрессора 

ускоряется. Движение частицы с ускорением возможно только под 
действием приложенной силы (второй закон механики Ньютона). Со 
стороны лопатки к частице газа пряложена сила F, которую разложим на 
две составляющие Fu и Fw. Под действием силы Fu частица газа будет 
перемещаться в окружном направлении, а под действием силы Fw- вдоль 
профиля лопатки к выходу. Под действием возникающего разрежения газ 
будет непрерывно поступать в колесо 1 с пекоторой абсолютной скоростью 
с1 • Это упрощенная схема взаимодействия колеса компрессора с газом. 
Реально под действием центробежных сил частицы газа перемещаются 
также и к периферии колеса 1. 

Построим треугольники скоростей газа на входе и выходе из рабочего 
колеса {РК) компрессора (рис. 7.44). Газ на вход РК поступает с абсо­
лютной скоростью с1 и одновременно движется с переносной (окружной) 
скоростью и. Скорость газа w1 относительно лопаток РК равна геометри­
ческой разности абсолютной с1 и переносной и скоростей. Межлопаточные 
каналы РК спрофилированы так, что их площадь поперечного сечения 
по ходу потока увеличивается (!2 > ft), т. е. эти каналы работают как 
диффузоры. В них поток газа тормозится (уменьшается относительная 
скорость), а давление- увеличивается. При этом абсолютная скорость газа 
с2 на выходе из РК увеличивается (с2 > с1 ) за счет подвода энергии к 
колесу извне (выполняется техническая работа над колесом). На рис. 7.44 
видно, что вектор абсолютной скорости на выходе из РК отклонился в 
сторону вращения колеса. Это позволяет заключить, что в РК газ получил 
закрутку. 

На выходе из РК газ сразу же поступает в спрямляющий аппарат 
(СпА). Основное предназначение СпА- придание потоку газа нужного 
направления движения для входа в последующую ступень сжатия. Каналы 
СпА также имеют форму диффузора {!4 > / 3), поэтому в СпА абсолютная 
скорость газа уменьшается (с3 < с2 ). Кинетическая энергия газа в CnA 
уменьшается, так как уменьшается его скорость, а потенциальная энер-
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гия- увеличивается (увеличивается давление). При этом следует заметить, 
что абсолютная скорость газа с3 на выходе из СпА почти равна абсолютной 
скорости с1 на входе в РК. Отсюда можно сделать вывод, что совершаемая 
над РК техническая работа Wтех (передаваемая газу энергия в механиче­
ской форме) почти полностью расходуется на сжатие газа в компрессоре. 

7 .4.8. Рабочий процесс турбинной ступени ... 
В турбинной ступени происходит иреобразование потенциальной энергии 
открытой термодинамической системы (газа) в кинетическую энергию 
потока, а последней - в механическую энергию вращательного движения 

колеса. Совокупность соплового аппарата (неподвижный элемент) и рас­
положенного за ним рабочего колеса (подвижный элемент) называется 
ступенъю газовой турбины (рис. 7.45). 

Сопловой аппарат имеет сопловые лопатки 
2, расположенные в виде круговой решетки. 

Рабочее колесо состоит из диска 3, посажен­
ного на вал 1 турбины, рабочих лопаток 4, 
прикрепленных к диску. Для выяснения формы 
каналов, образованных стоящими рядом сопло­
выми и рабочими лопатками, мысленно рассе­
чем ступень на произвольлом радиусе цилин­

дрической поверхностью, ось которой совпадает 

с осью вращения ротора, а затем развернем на 

плоскости (рис. 7.46). Межлопаточные каналы 
образуют сопла соответствующего профиля. В 
соплах происходит ускорение газового потока в 

результате падения его давления. Таким обра­
зом, соnловой аппарат служит для ускорения 

газового потока и направления его под опре­

деленным углом на лоnатки рабочего колеса. 

Рис. 7.45. Устройство 
ступени осевой турбины 

Газ на входе в сопловой аппарат движется со скоростью с0 • По ходу 
движения в сопловом аnпарате его давление непрерывно уменьшается, а 

скорость увеличивается. Это обусловлено тем, что площадь канала на входе 

в сопловой аппарат Л больше площади канала f2 на выходе (!2 < !1). Абсо­
лютная скорость газового потока (определяется относительно неподвижной 
системы координат) на входе в сопловой аппарат равна с0 , а на выходе- с1 . 
Учитывая, что рабочее колесо расположено непосредственно за соnловым 
аппаратом, можно считать, что газовый поток входит в рабочее колесо с 
такой же абсолютной скоростью с1 . 

Далее, двигаясь по вогнутому профилю лопатки турбины, газ nрикла­
дывает к ней усилие. Возникновение этого усилия обусловлено криволи­
нейным профилем траектории движения газового потока. 

Введем две системы координат (рис. 7.47). Первую систему координат 
ХОУ свяжем с сопловой решеткой профилей. Вторую систему координат 
Х1 0 1 У1 свяжем с решеткой профилей лопаток турбины. Следовательно, 
система координат ХОУ будет неподви:жной (сопловой аппарат не враща­
ется), а Х1 01У1 -подвижной (рабочее колесо турбины вращается). 
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Рис. 1.46. Схема течения газа в турбинной степени 

При движении газа по криволинейному профилю лопатки он посто­
янно изменяет направление движения (изменяется направление вектора 
скорости). Так как площадь сечения fo межлопаточного канала соплового 
апnарата на входе больше площади f этого же канала на выходе, то при 
движении в нем скорость газового потока увеличивается от с0 (на входе) до 
с1 (на выходе). Таким образом, в сопловом аппарате потенциальная энергия 
газа уменьшается (уменьшается его давление), а кинетическая энергия -
увеличивается (увеличивается его скорость). Это означает, что в сопловом 
аппарате происходит расширение газа. 

Мы привыкли визуально наблюдать расширение газа в цилиндре с 
подвижным поршнем. Наблюдать аналогичным образом расширение газа 
в сопловом аппарате невозможно, так как система в этом случае открыта, 

и невозможно визуально установить ее границы. 

Здесь необходимо знать, что чем меньше внешнее давление действует 
на газ, тем больший объем он занимает. По ходу потока в сопловом 
аппарате давление газа уменьшается, а объем -увеличивается, поэтому 
увеличивается и скорость истечения. При этом следует помнить, что и 
при нагревании газ стремится увеличить свое давление или объем (в 
зависимости от условий нагревания). При нагревании газа, находящегося 
в условиях открытой системы, увеличивается его объем, что способствует 
увеличению скорости его истечения. 

Относительно неподвижной системы координат ХОУ газ выходит из 
соплового аппарата с абсолютной скоростью с1 . Так как сразу же за 
сопловым аппаратом расположено рабочее колесо турбины, то можно 

считать, что с этой же абсолютной скоростью с1 газ поступает на ее рабочие 
лопатки. Каждая частица газа имеет некоторую массу. 

Пусть рабочее колесо турбины не вращается (застопорено). В этом слу­
чае система координат Х 10 1 У1 также будет неподвижна. Это означает,. что 



7.4. Истечение газов и паров через каналы различной формы 511 

Турбинная решетка 
профилей 

Рис. 7.48. Схема создания потоком 
газа вращающего момента турбины 

частицы газа будут двигаться относительно лопатки с той же абсолютной 
скоростью с1 (в обеих системах координат она одна и та же, поскольку 
они неподвижны). Тем не менее, направление вектора скорости с1 будет 
постоянно изменяться. ~я того чтобы изменить направление движения 
частиц газа, к ним необходимо приложить некоторое усилие N, которое 
по ходу потока может изменяться от N1 до Ni (это зависит от профиля 
лопатки). Следовательно, лопатки к частицам газа прикладывают усилия 
N, направленные по нормали к поверхности. В соответствии с третьим 
законом Ньютона со стороны частиц газа к профилю лопатки приклады­
ваются равные усилия F1 = N1 (Fi = Ni), но в противоположном направ­
лении. Если просуммировать все усилия L: .Fi, приложеиные к профилю 
лопатки со стороны потока газа, получим некоторую результирующую 

силу F, действующую под некоторым углом относительно оси 01У1 Эта 
результирующая сила F будет приложела к профилю лопатки в пекоторой 
точке А (рис. 7.48). 

Разложим силу F (рис. 7.47, 7.48) на две составляющие-силу Fx, 
параллельную оси 01Х1 , и силу Fy, параллельную оси 01У1 . Сила Fy стре­
мится вращать лопатку вместе с рабочим колесом вокруг оси вращения, 
создавая некоторый момент Мвр• равный 

(7.144) 

где R- расстояние от точки приложения силы Fy до оси вращения 
(рис. 7.48). 

Сила Fx действует в направлении оси 01Х1 . Она стремится только 
сместить турбину, нагружая при этом ее опоры (подшипники) в осевом 
направлении. 
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Если просуммировать все моменты Мвр, приложеиные к каждой лопат­
ке турбины, получим результирующий крутящий момент на валу турбины 

z 

Мкр = 2:: Мвр = FyRz, 
i=l 

где z- количество лопаток в рабочем колесе турбины. 

(7.145) 

Так как R = idem и z = idem, величина крутящего момента Мкр на 
валу турбины определяется только величиной силы Fy. 

Выясним, от чего зависит величина силы Fy. Эта сила зависит от 
величины суммарной силы Е Fi (рис. 7.47), но каждая сила Fi зависит 
от величины силы Ni. Лопатка, прикладывая к частицам газа силу Ni, 
заставляет их двигаться по ее криволинейному профилю. Для простоты 
рассуждений положим, что радиус кривизны r лопатки рабочего колеса 
турбины не изменяется r = idem. Такой подход не приведет к искажению 
выводов на качественном уровне. 

Если рабочее колесо турбины неподвижно, то газ относительно лопатки 
движется с относительной скоростью w1, равной абсолютной скорости с1 
( w1 = с1 ). Так как направление вектора скорости w1 изменяется, то это 
означает, что на частицы газа действует центростремительная сила, равная 

w~ 
Ni = mian = mi -• , (7.146) 

r 
где mi- масса i-ой частицы газа; an- нормальное (центростремительное) 
ускорение частицы; wi -скорость i-ой частицы газа относительно лопатки 
рабочего колеса; r- радиус кривизны профиля лопатки. 

Так как т = idem, r = idem, из зависимости (7.146) следует, что 
величина центростремительной силы Ni зависит только от скорости потока 
wi относительно лопатки. С другой стороны, чем большую силу Ni прикла­
дывает лопатка к частицам газа, тем большую силу Fi они прикладывают 
к лопатке (Fi = Ni)· Сила Fi возникает как реакция на действие силы Ni· 
Если Ni = О, то и Fi = О. Сила Fi направлена от центра кривизны лопатки, 
а поэтому ее называли центробежной силой1 . Выражение (7.146) можно 
записать в виде 

w~ 
Fi = -mian = -mi -• . 

r 
(7.147) 

Знак <<минус>> в выражении (7.147) указывает на то, что центробежная 
сила Fi направлена противоположно относительно центростремительной 
силы Ni. 

Суммарная центробежная сила равна 
n 

F= l:Fi = ~ · l:miw;, (7.148) 
i=l 

где n- общее количество частиц газа, движущихся по криволинейному 
профилю лопатки. 

1 Напомним, что в природе нет никаких разновидностей сил. Сила характеризует некото­
рое взаимодействие тел, смысл которого однозначен. Деление сил на некоторые виды лишь 

научная абстракция, призванная систематизировать изучение явлений природы. 
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В выражении (7.148) знак <<минус>> опущен, так как направление дей­
ствия силы F нами определено. 

На рис. 7.47, 7.48 видно, что 

Fx =Fc~sa } . 
Fy =Fsшa (7.149) 

Подставляя выражение (7.148) в систему равенств (7.149), получим: 

(7.150) 

Объединяя выражения (7.145) и (7.150), получим следующее выражение 
для определения момента на валу турбины: 

(7.151) 

Выражение (7.151) показывает, что крутящий момент на валу турбины 
в общем случае зависит от радиуса R окружности, проходящей через точки 
приложения равнодействующих сил F, числа лопаток z, радиуса r их 
кривизны, относительной скорости wi частиц газа относительно лопаток 
и угла а действия равнодействующей F. Если выбрать равные условия 
сравнения R = idem, z = idem, r = idem, а = idem, то величина 
крутящего момента Мкр будет зависеть только от скорости газового потока 
w относительно лопатки [Мкр = f(w)]. Чем больше скорость w газового 
потока относительно лопатки, тем больший крутящий момент создается 
им на валу колеса турбины. 

Следует заметить, что крутящий момент Мкр на валу турбины зависит 
от нагрузки, т. е. от момента сопротивления вращению турбины Mconp· 
Если выполняется условие Мкр = Mconp• то турбина будет вращаться, если 
она до этого вращалась (что следует из первого закона механики Ньютона). 
Так как нами рассматривается случай, когда турбина не вращается при 
движении по ее лопаткам газового потока, то максимальное значение возни­

кающего на валу турбины крутящего момента Мкр меньше максимального 
значения момента сопротивления Mconp (Мкр < Mconp). Но если крутящий 
момент на валу турбины Мкр превысит момент сопротивления Mconp на 
этом же валу хотя бы на бесконечно малую величину (Мкр- Mconp--+ +0), 
то турбина начнет вращаться. 

Если турбина вращается, то вместе с ней будет вращаться подвижная 
система координат Х101У1 (рис. 7.47). Любая точка лопатки будет дви­
гаться с окружной скоростью ui, равной 

(7.152) 

где VJ- угловая скорость рабочего колеса турбины; Ri -расстояние от оси 
вращения колеса до рассматриваемой точки. 
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При вращении лопаток колеса газ будет перемещаться в двух направ­
лениях: 

• в осевом направлении от входа в колесо до выхода из него; 

• в окружном направлении (вращаться вместе с лопатками). 

Движение газа можно рассматривать относительно двух систем коор­
динат: 

• неподвижной ХОУ; 
• подвижной Х1О1 У1. 
Движение газа относительно неподвижной системы координат является 

абсолютным, а относительно подвижной системы координат - относитель­
ным. Движение газа вместе с подвижной системой координат называется 
переносным движением. 

Газ входит в рабочее колесо с абсолютной скоростью с1 (рассматриваем 
относительно неподвижной системы координат). В окружном направлении 
газ вместе с лопаткой и подвижной системой координат X 10 1Yi движет­
ся с переносной скоростью и (рассматриваем на пекотором радиусе R). 
Относительно лопаток, т. е. относительно подвижной системы координат 
Х 10 1 У1 , газ движется с пекоторой относительной скоростью w1 . Из курса 
теоретической механики известно, что абсолютная скорость тела с равна 
геометрической сумме векторов переносной и и относительной w скоростей 

с=и+w. (7.153) 

Скорость газа ё1 (рис. 7.47) на входе в межлопаточный канал можно 
определить по условию истечения из соплового аппарата, исnользуя рас­

смотренные выше уравнения газовой динамики. Перепосную скорость га­
зового потока определяют по уравнению (7.152). Скорость газового потока 
относительно лоnатки оnределяют из выражения (7.153) 

w1 = ё1- и. (7.154) 

Геометрически выражение (7.154) означает, что из вектора абсолютной 
скорости ё1 необходимо вычесть вектор nереносной скорости и (рис. 7.47). 

На основании выражения (7.154) можно сделать ряд выводов: 

• при неизменной скорости рабочего колеса турбины и = idem увеличение 
скорости истечения с1 газа из соnлового апnарата приводит к увеличе­

нию скорости w1 его движения относительно лопаток рабочего колеса. 
Это nриведет к увеличению крутящего момента Мкр на валу турбины, 
оnределяемого соотношением (7.151). Скорость с1 истечения газа из 
соnлового аnпарата можно увеличить путем увеличения его давления 

на входе в сопловой аnпарат (если режим истечения докритический) 
или применять сопловой апnарат специального профиля (если режим 
истечения закритический). 

• если нагрузка (момент сопротивления) на турбину увеличивается, то 
скорость ее вращения уменьшается. В этом случае уменьшается окруж­

ная скорость и рабочего колеса. При неизменной скорости с1 = idem 
это приведет к увеличению скорости w1 движения газа относительно 

лопаток рабочего колеса, оnределяемой выражением (7.154). При уве­
личении относительной скорости w1 увеличивается крутящий момент 
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на валу турбины, определяемый выражением (7.151). В таких условиях 
турбина как бы сама <<Приспосабливается>> к изменению внешней на­
грузки. Такое поведение турбины подталкивает конструкторов к при­
менению турбин в наземных транспортных средствах, работающих в 
условиях переменных нагрузок. 

Треугольник, построенный на векторах ё1 , u, w 1 (рис. 7.47), называется 
треуго.лъншw.м C'ICOpocmeu газа на входе в межлопаточный канал. 

Если расстояние между лопатками рабочего колеса по ходу газового 
потока не изменяется (/2 = JI), газ будет двигаться относительно лопаток 
с той же относительной скоростью w2 = w 1. В этом случае, определив на 
основании выражения (7.154) относительную скорость w1 газового потока 
на входе в межлопаточный канал, мы определим также относительную 

скорость w2 газового потока на выходе. Изменяется только направление 
вектора скорости w. На основании выражения (7.153) определим абсолют­
ную скорость газового потока на выходе из межлопаточного канала 

(7.155) 
Треугольник, построенный на векторах ё2 , u, w2 (рис. 7.47), называется 

треугольником скоростей газового потока на выходе из межлопаточного 

канала рабочего колеса. 
Турбина, в которой значение (но не направление вектора) относи­

тельной скорости газового потока не изменяется ( w 2 = w1 ), называется 
активной. В такой турбине газовый поток разгоняется только в сопловом 
аппарате. 

Из выражения (7.153) видно, что при неизменной окружной скорости 
турбины (u = idem) скорость газа w относительно лопаток тем больше, 
чем больше абсолютная скорость ё газового потока на входе. Чем больше 
относительная скорость w, тем больше крутящий момент на валу турбины, 
определяемый соотношением (7.151), а поэтому в активных турбинах газ 
полностью расширяют в сопловом аппарате с целью получения максималь­

ного значения абсолютной скорости ё на входе в рабочее колесо. 
Напомним, что кинетическая энергия газового потока (как и любого 

другого тела) пропорциональна массе и квадрату его абсолютной скорости. 
На рис. 7.47 видно, что абсолютная скорость газового потока на выходе из 
рабочего колеса меньше, чем на входе в него (ё2 < ё1 ). Это означает, что 
часть своей кинетической энергии газовый поток отдал рабочему колесу. 

В активных турбинах давление газа на выходе из соплового аппарата 
практически равно давлению окружающей среды р0 • Это означает, что в 
межлопаточных каналах рабочего колеса давление газа не понижается, 
так как оно уже достигло минимально возможного значения на выходе 

из соплового аппарата. Активную турбину легко определить визуально -
расстояние между лопатками рабочего колеса по ходу газового потока не 

изменяется, т. е. f 2 = ft = idem (рис. 7.47). 
Как правило, у большинства газовых и паровых турбин расстояние ( пло­

щадь сечения) между лопатками рабочего колеса по ходу газового потока 
уменьшается (!2 < f 1). В таких турбинах газ продолжает разгоняться в 
межлопаточных каналах рабочего колеса. В этом случае относительная 

скорость газа w2 на выходе из колеса больше относительной скорости 
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w1 на входе. Это означает, что газ в сопловом аппарате расширяется 
не полностью (его давление на выходе из соплового аппарата больше 
атмосферного). Он продолжает расширяться в межлопаточных каналах 
рабочего колеса, где его давление по ходу потока понижается и на выходе 
из рабочего колеса равно атмосферному давлению. 

Следует заметить, сколько газа входит на лопатки рабочего колеса, 
столько же его выходит (условие неразрывности газового потока). В таких 
турбинах, как и в активных, также возникает центробежная (активная) 
сила F. Ее возникновение рассмотрено выше. Но в них еще дополнительно 
возникает и реактивная сила R. Это обусловлено тем, что межлопаточный 
канал выполняет роль подвижного сопла (рис. 7.47), в котором поток газа 
разгоняется ( w 2 > w 1). Импульс газового потока на входе в рабочее колесо 
равен Р1 = тw1, а на выходе из него-р2 = тw2. Так как w2 > w1, импульс 
потока газа изменился. Из курса теоретической механики известно, что 
изменение импульса тела равно 

д(тV)=Рдt, (7.156) 

где т- масса тела; V- скорость тела; Р- сила, приложенпая к телу; дt­
время, в течение которого происходит изменение импульса тела. 

Величину Р · дt называют и.мпу.л:ьсо.м си.л:ы. 
Применительно к рассматриваемому рабочему колесу турбины выраже­

ние (7.156) можно записать в виде 

т( w2 - W1) т ( ) ( ) 
6t = 6t w2 - W! = те w2 - W! = Р, (7.157) 

где те -секундный расход газа, кг J с; w2 -относительная скорость газа на 
выходе из рабочего колеса турбины, мjс; w1 - относительная скорость газа 
на входе рабочее колесо турбины, мjс; Р- сила, приложенпая к потоку 
газа со стороны межлопаточного канала рабочего колеса, Н. 

Внешняя сила Р (на рис. 7.47 она не показана) пряложена к газовому 
потоку со стороны компрессора и разгоняет его (заставляет газовый поток 
двигаться с ускорением). Следовательно, чтобы газовый поток разгонялея 
в рабочем колесе турбины (уже после соплового аппарата), давление на 
входе в колесо должно быть больше атмосферного. Газовый поток протал­
кивается через ступень турбины специальным агрегатом (компрессором), 
увеличивающий давление потока газа перед ней. В этом случае межлопа­
точный канал можно представить как некоторую камеру (движущуюся), 
из которой выбрасывается струя газа. В соответствии с третьим законом 

механики Ньютона (два тела взаимодействуют с силами, равными по 
величине, но противоположными по направлению) возникает другая сила, 
результирующая которой равна R (рис. 7.47). Эта сила действует со сто­
роны газа на межлопаточный канал, но в противоположном направлении 

по отношению к направлению действия силы Р. Силу Р можно назвать 
активной силой, так как она разгоняет газовый поток (действует на него 
активно). Сила R появляется в ответ на действие силы Р, т. е. является 
реакцией на ее действие. Силу R называют решк:тивноu силой. Благодаря 
именно реактивной силе перемещаются самолеты (не только реактивные), 
ракеты. В сопле реактивного самолета поток газа ускоряется. Со стороны 



7.4. Истечение газов и паров через каналы различной формы 517 

Активная турбина Реактивная турбина 

Tz 
Pz 

Тз Тз 

Рз 
cl 

! 11! 
~:~:~: 

i1 
ICQ 

Рис. 7.49. Изменение параметров газового потока в турбинной ступени 

сопла к потоку газа прикладывается сила, разгоняющая его. В ответ на 
действие этой активной силы возникает реактивная сила, nриложенпая 

со стороны потока газа к соплу, но в противоположном направлении. 

Аналогичные явления возникают в сопле ракеты. 
В винтовой авиации этот эффект возникает в другом месте. Винт, 

установленный на двигателе, прикладывает силу к воздуху, отбрасывая 
его назад. Скорость воздуха увеличивается. Со стороны воздуха к винту 
прикладывается реактивная сила (она направлена по полету), которая 
заставляет самолет двигаться. 

Разложим силу R (рис. 7.47) на две составляющие- К~ и Ry. Сила Rx 
относительно направления действия силы Fx направлена в противополож­
ную сторону. Сила, действующая в направлении оси рабочего колеса тур­
бины, уменьшается, так как силы Fx и Rx направлены в противоnоложные 
стороны (они вычитаются). Силы Fy и Ry действуют в одном направлении 
(в плоскости вращения рабочего колеса турбины). Эти силы складываются 
ЕР= Fy + Ry· В этом случае выражение (7.145) можно записать в виде 

Мкр = (Fy + Ry)Rz, (7.158) 

где R- расстояние от оси вращения турбины до точки приложения сум­
марной силы Fy + Ry. 

Сравнивая выражения (7.145) и (7.158), видим, что nри прочих равных 
условиях возникновение реактивной силы увеличивает крутящий момент 

на валу рабочего колеса турбины. 
Такие турбины называют реа"~Сmuв'Н:ы.м.и, хотя правильнее их можно 

было бы назвать а-х;тивно-реа-х;тuвн·ы.м.и, так как они не nолностью ре­
активные. Полностью реактивную турбину представляет собой эолипил 
Герона Александрийского. 

На рис. 7.49 показал характер изменения nараметров газового потока в 
турбинной ступени активного и реактивного тиnа. 

В турбинной стуnени активного тиnа давление газа уменьшается от 
Р1 до атмосферного Ро уже в сопловом апnарате (Р2 = р0 ). Абсолютная 
скорость потока газа увеличивается в сопловом аппарате от с1 (на входе в 
сопловой аппарат) до с2 (на выходе из соплового аппарата). В дальнейшем 
с этой же абсолютной скоростью с2 газ поступает в рабочее колесо, в 
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котором происходит уменьшение скорости до с3 (выход из рабочего колеса). 
Кинетическая энергия потока газа на выходе из рабочего колеса меньше, 

чем на входе в колесо. Следовательно, часть кинетической энергии, которой 
обладал поток газа, была отдана рабочему колесу. Таким образом, в 
турбинной ступени активного типа газ расширяется только в сопловом 
аппарате (его давление уменьшается до атмосферного). 

В турбинной ступени реактивного типа давление газа уменьшается как в 
сопловом аппарате (от р1 на входе до р2 на выходе), так и в рабочем колесе 
(от р2 на входе до Рз = Ро на выходе). Следовательно, газ в турбинной 
ступени расширяется последовательно в два этапа: сначала в сопловом 

аппарате, затем- в рабочем колесе. При расширении газа в межлопаточ­
ных каналах рабочего колеса возникает дополнительная реактивная сила, 
увеличивающая крутящий момент на валу турбины. 

Идеализируем течение газа в турбинной ступени. Пусть газ течет без 
обмена энергией в тепловой форме со стенками лопаток, диска, корпуса, и 
при этом отсутствует трение между потоком газа и этими стенками, т. е. те­

чение газа адиабатическое. Такая идеализация не влияет на качественную 
сторону проводимого далее анализа работы турбины. Если в компрессорах 
энергия в механической форме затрачивается на перемещение потока газа, 
то в турбинах, наоборот, энергия отводится в механической форме. 

Поток газа, находящийся в условиях открытой термодинамической 
системы, обладает запасом энергии в механической форме (располагаемая 
работа газового потока), равным согласно выражению (7.54') 

(7.159) 

где k- показатель адиабаты газа; р1 , V1 -давление и объем газа на входе в 
турбинную ступень (рис. 7.49); р3 - давление газа на выходе из турбинной 
ступени. 

В турбинной ступени активного типа газ полностью расширяется в 
сопловом аппарате. В этом случае располагаемая работа газового потока 

равн~' ~ k:1 p,V, [1 - (:)•'•] ~ k: 1 p,V, [1 - (~:) ''']' (7.160) 

Сравнивая выражения (7.160) и (7.159), видим, что в турбинной ступени 
активного типа газовый поток, проходящий только через сопловой аппарат, 

располагает тем же запасом энергии в механической форме, которым он 
мог бы обладать во всей ступени, так как Р2 = р3 (рис. 7.49). 

В турбинной ступени реактивного типа газ расширяется в сопловом 
аппарате не полностью (рис. 7.49). В этом случае газ, находящийся в 
сопловом аппарате, обладает запасом энергии в механической форме 

(7.161) 
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Поток газа, находящийся в условиях рабочего колеса, обладает запасом 
энергии в механической форме 

· k Рз Г-Т 
[ 

k ] Wрк = k _ 1 Р2 V2 1- (PJ , (7.162) 

г де р2 , V2 - давление и объем газа на входе в рабочее колесо турбины 
(рис. 7.49); р3 - давление на выходе из рабочего колеса турбины. 

Разделим выражение (7.162) на выражение (7.161): 

_ Wрк _ Р2~ [1- (~)~] 
р- Wo - Р1 Vl [ 1 - (:~) ~] 

Величину р называют степенъю реа~тивности турбины. 

(7.163) 

В турбинной ступени активного типа давление газа на входе в рабочее 
колесо равно давлению газа на выходе из него (р2 = Рзi рис. 7.49). 
Следовательно, степень реактивности активной турбины, определяемая 
выражением (7.163), равна нулю (р = 0). 

В турбинной ступени реактивного типа давление газа на входе в рабочее 

колесо больше давления газа на выходе из рабочего колеса (р2 > р3 ; 
рис. 7.49). Степень реактивности такой турбины, определяемая выраже­
нием (7.163), не равна нулю (р > 0). 

Если турбина только полностью реактивного типа, в ней газ не расширя­
ется в сопловом аппарате. В сопловом аппарате газ только поворачивается 
для плавного (безударного) входа на рабочие лопатки колеса. Для такой 
турбины давление газа на входе в сопловой аппарат равно давлению на 
входе в рабочее колесо турбины (р2 = р1 ). Остальные параметры состояния 
(температура и объем) также одинаковы (Т2 = Т1 ; V2 = V1). Для такой 
турбины выражение (7.163) можно записать в виде 

WРк P1V1[1-(~)~] 
Р = W: = Р1 V1 [ 1 - ( =~) ~] 

= 1. 

То есть, степень реактивности полностью реактивной турбины равна 

единице. 

В реальных конструкциях турбин степень реактивности изменяется 
вдоль профиля лопаток от корневого сечения до периферийного. У кор­
невого сечения степень реактивности меньше (почти равна нулю), чем у 
периферии лопаток. На среднем радиусе профиля лопаток степень реак­
тивности примерно равна Рср = 0.25 ... 0.5. 

Причиной такого изменения является следующий факт. На входе в 
сопловой аппарат газ движется строго в осевом направлении (перпен­
дикулярно к плоскости соплового аппарата). Параметры газа по высоте 
одинаковы. В сопловом аппарате он изменяет не только скорость движения, 
но и направление. Абсолютная скорость газа с на выходе из соплового 
аппарата (рис. 7.50) уже имеет окружную составляющую (закрутку) Си· 
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Рис. 7.50. Закрутка газового по­
тока в сопловом аппарате турбин­

ной ступени 

Рис. 7.51. Пространственная форма каналов 
между рабочими лопатками турбины 

При наличии этой составляющей газ в зазоре между сопловым аппаратом и 
рабочим колесом вращается. При вращении возникает центробежная сила, 
которая с увеличением радиуса увеличивается. Хотя газ движется в осевом 
направлении, под действием возникающей центробежной силы частицы 
газа в зазоре перемещаются к периферии соплового аппарата. Сила дав­
ления газа в зазоре от основания зазора к его периферии возрастает. Эта 
сила препятствует истечению газа из соплового аппарата. Чем ближе к 
периферии лопаток соплового аппарата, тем меньше скорость истечения 
газа из него. 

Для обеспечения радиального равновесия газа в осевом зазоре проход­

ные сечения соплового аппарата в радиальном направлении увеличивают. 

Это необходимо для того, чтобы при меньшей скорости пропустить большее 
количество газа. 

Чтобы избежать потерь энергии, стремятся не допустить закрутки 
газа за рабочим колесом турбины. Давление газа за рабочими лопатками 
обеспечивают постоянным вдоль радиуса, а так как давление газа перед 
рабочими лопатками увеличивается в радиальном направлении, то степень 
сужения каналов между рабочими лопатками увеличивают в этом же 
направлении (рис. 7.51). 

На форму рабочих лопаток оказывает влияние также их окружная 
скорость, возрастающая в направлении от основания к периферии. По 
совокупности влияния рассмотренных факторов на треугольники скоро­
стей, которые изменяются вдоль радиуса колеса, приходится часто рабочие 
лопатки выполнять закрученными. По причине большой закрутки рабочих 
лопаток во всех турбинах ближе к периферии лопаток возникает реактив­
ная сила, поэтому в технике <<чисто активных>> турбин нет. 

Турбину называют активной, если ее степень реактивности равна нулю 

на среднем радиусе лопатки. 
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7 .4.9. Неустойчивая работа компрессора 

При рассмотрении принцила работы компрессора динамического сжатия 
предполагалось, что он работает на расчетном режиме. Этот режим ха­
рактеризуется некоторым постоянным расходом воздуха и неизменной 

частотой вращения ротора (те = idem, n = idem). Поэтому скорость газа 
на входе не из.меняласъ. Для этого расчетного режима специально про­
филируются лопатки ВНА центробежного компрессора. Профилирование 
лопаток заключается в том, чтобы обеспечить газу плавный вход на них 
под некоторым оптимальным углом (рис. 7.52). Таким образом, при работе 
компрессора на расчетном режиме отсутствуют условия для возникновения 

вихревых потоков газа. Он плавно входит на лопатки и поворачивается в 
радиальном направлении. 

При эксплуатации ГТД условия работы компрессора могут изменяться. 
Если гидравлическое сопротивление на входе в компрессор уменьшается, 
то увеличивается массовый расход газа через него. В этом случае аб­
солютная скорость потока газа с1 на входе в компрессор увеличивается 
(рис. 7.53) при неизменной частоте вращения рабочего колеса (и= idem). 
Увеличение скорости газового потока на входе в центробежный компрессор 
приводит к отклонению вектора относительной скорости w1. Отклонение 
на угол а (рис. 7.53) вектора относительной скорости w1 от оптимального 
направления йопт на передние кромки компрессора приводит к тому, что 

частицы газа при входе будут ударяться о <<спинку>> лопатки и на ее 
вогнутой стороне (<<корытце>>) будут возникать срывы потока и вихри. Эти 
срывы приводят к уменьшению массовой подачи компрессора и снижению 

его КПД. Тем не менее, вихри, образующиеся при таком режиме работы 
компрессора, не могут распространиться по всему колесу, так как прижи­

маются набегающим потоком к лопаткам. Давление на вогнутой стороне 

лопатки всегда больше, чем на выпуклой стороне. 
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Рис. 7.52. Схема оптимального входа газа на лопатки ВНА 
рабочего колеса компрессора 
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Рис. 7.53. Схема обтекания лоnаток 
ВНА центробежного компрессора при 

увеличении расхода газа 

Рис. 7.54. Схема обтекания лопаток 
ВНА центробежного компрессора при 

уменьшении расхода газа 

При возрастании гидравлического сопротивления газу на входе в рабо­
чее колесо компрессора или на выходе из проточной части ГТД массовый 

расход те газа уменьшается. В этом случае абсолютная скорость газа с1 на 
входе в компрессор также уменьшается (рис. 7.54). Вектор относительной 
скорости w1 отклоняется на угол а от оптимального направления на 

расчетном режиме. Газовый поток входит на рабочее колесо с ударом о 
вогнутую часть профиля лопатки (<<корытце>>). Угол входа потока газа 
на лопатки становится больше оптимального, при этом уменьшается от­

носительная скорость w1 газового потока на входе в колесо. Отклонение 
направления вектора относительной скорости w1 вызывает срыв потока 

газа с выпуклой стороны лопатки (<<СПИНКИ>>). Образующиеся вихри в 
этом случае уже не прижимаются набегающим потоком к лопаткам и 
имеют возможность распространиться по всему колесу и сплошь заполнить 

межлопаточные канальr. В результате этого нарушается сплошность потока 
газа (поток периодически разрывается). 

Такое явление может возникать в центробежном компрессоре двигателя 
ГТД-1250, установленного в танке Т-80У. При эксплуатации машины в 
районах с большим количеством лессовой пыли она может попадать в 
проточную часть двигателя и отлагаться на лопатках компрессора. Гид­
равлическое сопротивление компрессора увеличивается (уменьшается про­
ходпае сечение межлопаточных каналов). Массовый расход газа через него 
уменьшается. Уменьшается также абсолютная скорость газа с1 (рис. 7.54) 
на входе в него. КПД компрессора резко уменьшается, так как уменьшается 
массовая подача воздуха, вследствие чего мощность ГТД уменьшается. Для 
удаления пыли с лопаток компрессора и устранения отмеченного выше яв­

ления в конструкции двигателя предусмотрена специальная система сдува 

пыли. Пыль может отлагаться и на сопловом аппарате турбины компрес­
сора первой ступени. Это также приводит к возрастанию сопротивления 
газовоздушного тракта двигателя. Для удаления пыли в конструкцию 
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двигателя введена специальная система вибрационной очистки соплового 
аппарата. 

Аналогичные явления могут возникать и в осевом компрессоре. При 
его работе на расчетном режиме газ (воздух) входит на рабочее колесо 
в направлении, параллельном передним кромкам лопаток (рис. 7.55, а). 
Газ плавно (без ударов) входит на лопатки компрессора. При уменьшении 
гидравлического сопротивления на выходе из компрессора массовый расход 

газа через него увеличивается (рис. 7.55, б). Следовательно, увеличивается 
абсолютная скорость газа с1 на входе в компрессор. При неизменной 
частоте вращения колеса (и = idem) увеличение абсолютной скорости с1 
газового потока на входе в колесо приводит к увеличению относительной 

скорости w1 • При этом изменяется угол входа потока газа в колесо. 
Поток газа ударяется о <<спинку>> лопатки, в «корытце» возникают срыв 

потока и вихри. Благодаря тому, что у «Корытца>> давление газа больше, 
чем у сnинки (из-за набегания потока), образующиеся вихри не могут 
расnространиться по всему колесу. При увеличении гидравлического соnро­
тивления за комnрессором уменьшается массовый расход газа через него. 

Абсолютная скорость газа с1 на входе в него уменьшается (рис. 7.55, в). 
При неизменной частоте вращения :колеса (и = idem) это приводит к 
уменьшению относительной скорости w 1 газового nотока на входе. Газ 
nоступает в колесо, ударяясь о <<корытце>> лопат:ки. У <<спин:ки» лопатки 
возникают срыв потока и вихри. Эти вихри не прижимаются набегающим 
потоком газа (воздуха), поэтому имеют возможность распространиться по 
всему рабочему колесу компрессора. 

Образование срывов nотока приводит к закуnорке компрессора, что 
вызывает падение давления газа на выходе из него. Это обусловлено тем, 
что газ после компрессора продолжает двигаться по инерции. В не:который 
момент давление на выходе из комnрессора становится меньшим, чем nеред 

турбиной. Вследствие этого начинается обратный nоток газа от турбины к 
комnрессору. В первый момент такое перетекание повышает давление газа 
(воздуха) в комnрессоре и уменьшает вихреобразование, но затем газ снова 

а 

0 

------------. 
i Направление:t ! движения : 
: лопаток : 
• колем i •------------

Рис. 7.55. Схема обтекания лопаток колеса осевого компрессора 
на различных режимах работы 
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направляется из компрессора в проточную часть двигателя к турбине. 

Снова в компрессоре возникают срывы потока, и картина повторяется. 
Такая неустойчивая работа компрессора, сопровождающаяся колебаниями 
потока воздуха, называется по.м.пажо.м. 

Помпаж может привести к разрушению ГТД. Особенно опасно это явле­
ние в авиационных ГТД. При ломпаже количество воздуха, поступающего 
в камеру сгорания ГТД, резко уменьшается, а подача топлива остается 
неизменной. Смесь воздуха с топливом становится слишком обогащенной, в 
результате чего скорость сгорания топлива уменьшается, а фронт пламени 

вытягивается и приближается к турбине. Из-за высокой температуры 
газа турбина может выйти из строя. Лопатки при высокой температуре 
могут вытягиваться под действием центробежных сил и задевать за корпус 
двигателя. 

Для устранения ломпажа в авиационных ГТД применяют специальные 
антипомлажные устройства. 

Для определения оптимальных и допустимых режимов работы компрес­
сора его испытывают на специальном стенде. В ходе экспериментального 
исследования получают специальные характеристики, позволяющие опре­

делить область рациональных режимов работы компрессора. 

Графики, показывающие изменение степени повышения давления 'lТ'k и 
КПД 'ГJk компрессора при изменении частоты вращения n и массового рас­
хода те, называют хара-к:теристи-к:а.м.и компрессора. В эксплуатационных 
условиях частота вращения рабочего колеса компрессора изменяется при 
переходе двигателя с одного режима работы на другой. Это приводит к 
изменению массового расхода газа те. Расход газа те через компрессор 
зависит также от сопротивления газового тракта за компрессором. 

Характеристики компрессора получают экспериментально в процессе 
его испытания на специальном стенде. Рабочее колесо приводят во вра­
щение электродвигателем, а сопротивление газового тракта имитируют с 

помощью дроссельной заслонки, расположенной в газовом канале за ком­

прессором. Изменением мощности электродвигателя и положением дрос­
сельной заслонки определяют режимы работы компрессора с различными 
частотами вращения и расходами воздуха. Типовые характеристики осево­

го компрессора показалы на рис. 7.56. Рассмотрим одну из приведеиных на 
этом графике, так называемых, напорн:ых кривых. Эти кривые выражают 
зависимость степени повышения давления газа 'lТ'k от его массового расхода 

те при каком-либо фиксированном значении частоты вращения (например, 
при n = 100%) и неизменных значениях давления р1 и температуры Т1 газа 
на входе в компрессор. В этих условиях массовый расход воздуха через 
компрессор будет определяться только сопротивлением газового тракта, 
т. е. положением дроссельной заслонки. 

Пусть при пекотором среднем положении дроссельной заслонки режим 
работы компрессора соответствует точке Р на напорной характеристике 
(рис. 7.56). Если заслонку прикрывать, то давление р2 за компрессором бу­
дет увеличиваться, а массовый расход газа те -уменьшаться. В этом слу­
чае также будет увеличиваться степень повышения давления 'lТ'k = Р2/Р1· 
Режим работы компрессора сместится в точку R. Дальнейшее прикрытие 
дроссельной заслонки приведет к дальнейшему увеличению давления р2 и 
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Рис. 1.56. Характеристики многоступенчатого осевого компрессора 

уменьшению массового расхода газа mc. Режим работы компрессора еще 
больше сместится и достигнет точки В, в которой начинается его неустой­
чивая работа ( по.мпаж). Если открывать заслонку, то массовый расход газа 
будет увеличиваться. Давление газа р2 за компрессором и степень повыше­
ния давления 1Гk будут уменьшаться. Режим работы компрессора перейдет 
в точку М. При дальнейшем открытии дроссельной заслонки массовый 
расход практически не увеличивается, а степень повышения давления 1Гk 

продолжает падать. Режим работы компрессора сместится в точку N. В 
точке N степень повышения давления достигает пекотарого минимального 
значения (1Гk = idem) и дальнейшее открытие дроссельной заслонки уже 
не вызывает изменение 1Гk. Это обусловлено тем, что при открытии дрос­
сельной заслонки массовый расход увеличивается, поэтому увеличивается 

скорость газа относительно лопаток последней ступени компрессора. Когда 
скорость газа достигнет критического значения, равного местной скорости 

звука, произойдет запирание компрессора, так как давление за ним уже не 

понижается при открытии дроссельной заслонки. 

Аналогично получают напорные кривые и при других значениях часто­
ты вращения. С увеличением частоты вращения напорные кривые смеща­
ются на большие значения 1Гk и те, при этом становятся более крутыми. 
Линия В - В, соединяющая точки, при достижении которых начинается 
ломпаж компрессора, называется границей устойчивых режимов работы, 
а линия N- N, соединяющая точки, при достижении которых начинается 
запирание компрессора, называется границей запирания компрессора по 

выходу. Линия А- А, соединяющая точки, в которых при каждой частоте 
вращения колеса достигается максимальная величина КПД ('Гfk), называ­
ется линией оптимальных режимов работы компрессора. 
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Характеристики компрессора зависят от давления р1 и температуры 
Т1 газа на входе. При увеличении высоты над уровнем моря давление 
воздуха р1 уменьшается, поэтому уменьшается его массовый расход те. 
При изменении только давления р1 на входе в компрессор величины 7rk и 

'Гlk не изменяются. При уменьшении температуры воздуха Т1 на входе в 
компрессор массовый расход газа (воздуха) увеличивается, так как увели­
чивается его плотность. Беличина 7rk возрастает, так как при постоянной 

частоте вращения колеса компрессора более холодный воздух можно сжать 
до более высокого давления. 

7.5. ПАРАМЕТРЫ ЗАТОРМОЖЕННОГО ПОТОКА ГАЗА 

При движении скорость газового потока может изменяться, а в некоторых 
случаях полностью тормозиться. Б диффузорах скорость газового потока 

уменьшается, а давление- увеличивается. Таким образом, при изменении 
скорости потока параметры состояния газа также изменяются. Так, если 
скорость потока уменьшается, то уменьшается также его кинетическая 

энергия. Если энергия от потока не отводится в любой форме, то при умень­
шении одной формы энергии должна увеличиваться другая форма энергии. 
При уменьшении кинетической энергии потока газа может увеличиваться 
его потенциальная энергия (увеличивается давление) и внутренняя энергия 
(увеличивается температура). Эти выводы базируются на первом законе 
термодинамики, выражающем всеобщий характер закона сохранения энер­
гии. 

Объединяя выражения (7.108) и (7.109), получим 

т( с~- с~)_ Н Н 
2 - 1- 2· (7.164) 

После преобразований выражение (7.164) можно представить в виде 

2 2 
тс1 Н тс2 Н 
-2- + 1 = -2- + 2· (7.165) 

Выражение (7.165) справедливо в том случае, когда газовый поток и 
окружающая среда не обмениваются энергией в любой форме ( Q = О; 
Wтех = 0). Это выражение показывает, что полная энергия потока газа 
в любом сечении не изменяется: 

те~ те~ . 
-

2
- + Н1 = -

2
- + Н2 = zdem. 

Б случае полной остановки газового потока (с2 =О) 

тс2 

т+Н1=Н2. 

(7.166) 

(7.167) 

Энтальпия полностью заторможенного потока достигает максимального 
значения (Н2 = Hmax = Н*). Энтальпию Н* полностью заторможенного 
потока называют полной энтальпией. 
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Выражение (7.167) представим в виде 
2 

m2c1 + Н1 =Н*. (7.168) 

Определим изменение энтальпии газа в результате его полного тормо-
жения 2 

mc1 -Н* Н -2-- - 1· (7.169) 

Изменение энтальпии в конечном процессе равно1 : 

(7.170) 

где Ср- удельная теплоемкость газа при постоянном давлении; Т* -тем­
пература заторможенного потока. 

Объединяя выражения (7.169) и (7.170), получим 
2 

m2ct = mep(T*- Т1), 

2 i = Ср(Т*- Tl)· 
или 

(7.171) 

Из выражения (7.171) определим температуру заторможенного потока 

* с~ т = Т1 + -
2 

. (7.172) 
Ср 

Из уравнения Майера (еР - cv = Ro) определим удельную теплоемкость 
газа при постоянном давлении. Для этого его запишем в виде 

cv (~: -1) = Ro. 

'Учитывая, что cpfcv = k и cv = cpjk, последнее выражение запишем в 
виде 

'У дельная теплоемкость газа равна 

kRo 
ep=k-l' 

Подставляя выражение (7.173) в выражение (7.172), получим 

т* Т k-1 с~ 
= 1 + -2- • kRo • 

(7.173) 

(7.174) 

Зависимость ( 7.17 4) запишем следующим образом (опустив индексы): 

Т* k -1 с2 
Т= 1 + -2-. kRoT. (7.175) 

'Учитывая зависимость (7.123), выражение (7.175) представим в виде 

Т* k -1 с2 
- = 1 + -2-. -. (7.176) 
т с~в 

1 См. главу 4. 
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Так как сfсзв =М (число Маха), зависимость (7.176) примет вид 

т; = 1 + k; 1 м2 • (7.177) 

Для воздуха ( k = 1.4) 

т· - 1 1.4- 1 М2 - 1 о 2М2 
т-+ 2 -+. · 

Выражение (7.177) показывает, что с увеличением скорости потока газа 
(увеличением числа Маха М) полная температура газа интенсивно увели­
чивается. Так, например, при числе М = 3.0 и статической температуре 
воздуха Т = 288 К (15°С) температура заторможенного потока будет 
равна Т* ~ 780 К. На высоте 20 км при температуре окружающей среды 
Т= 216 К ( -57°С) температура заторможенного потока равна Т*~ 580 К. 
По этой причине движущиеся с большой скоростью в атмосфере сверх­
звуковые самолеты и особенно космические аппараты сильно нагреваются. 
Движение аппарата в покоящемся воздухе равносильно набеганию воздуха 
на покоящийся летательный аппарат с той же скоростью. У передних 

стенок летательного аппарата воздух как бы тормозится. 
При адиабатном торможении потока давление и плотность газа также 

возрастают. Давление адиабатно заторможенного потока (полное давление) 
является наиболъши.м воз.можнъt.м давлением при уменьшении скорости до 
нуля. 

Полное давление адиабатно заторможенного потока определим на осно­
вании уравнения адиабаты: 

pVk = p*V*k = idem; 

р* = (~)k 
Р v· (7.178) 

На основании уравнения состояния идеального газа запишем систему 
уравнений: 

pV=mR0 T } 
p*V* = mRoT* . 

Разделим первое уравнение на второе: 

pV Т V р*Т 

p*V* т·; v· - рТ* · 
Подставив последнее выражение в соотношение (7.178), получим 

р* = (p*T)k = (p*)k (!_)k 
Р рТ* Р т· 

(7.179) 

Преобразуем выражение (7.179): 

(
T*)k = (p*/p)k; (T*)k = (p*)k-1; 
т р*/р т р 

~ = k-J (т;/= (т;) k~l (7.180) 
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Подставляя выражение (7.177) в выражение (7.180), получим 

р* ( k-1 2)6 -= 1+-М 
р 2 

(7.181) 

Для воздуха 

"" Эта формула показывает, что с увеличением скорости течения воздуха 
(с увеличением числа М) полное давление интенсивно возрастает. 

Объединяя выражения (7.178) и (7.181), получим 

( v ) k - ( k- 1 2) k~l - - 1+-М 
V* 2 

(7.182) 

Из уравнения т = pV определим объем движущегося и полностью 
заторможенного потока газа: 

т 

V=P; V*= т. 
р* 

С учетом последних зависимостей выражение 
вить в виде 

( 
р* ) k - ( k - 1 2) ь - - 1+-М 
р 2 

Из последнего выражения имеем 

(7.182) можно предста-

k 1 

~ = k ( 1 + k ; 1 м2) Г-Т = ( 1 + k; 1 м2) Г-Т 

На рис. 7.57 показано относительное измене­
ние параметров газа при его полном торможе-

(7.183) 

нии. 35 
[Р* 
L!.. t--

Значения параметров заторможенного лото- 30 rpo 
ка газа можно измерить с помощью специальных 

приборов. На рис. 7.58 показана дифференци­
альная трубка Пито. Б трубке Пито имеются два 
канала- центральный и боковой. Движущийся 
поток газа попадает в центральный канал и 

тормозится (его скорость уменьшается до нуля). 
Кинетическая энергия потока иреобразуется в 
потенциальную энергию давления. Пьезометр 
,N1! 3, соединенный с центральным каналом труб­
ки Пито, показывает полное избыточное давле­
ние р* заторможенного потока. Пьезометр ,N1! 1, 
соединенный с боковым каналом трубки, по­
казывает избыточное статическое давление Рст 

25 
1 ~ 

1 1 
1 , .'Т*' 

/ 
, 

,......v, .. т 
. '::То 

20 

15 

10 

~ -:."". .. 
... 

1.0 2.0 3.0 м 

Рис. 7.57. Зависимости 
относительных парамет­

ров заторможенного пото­

ка воздуха от числа Маха 

(разрежение) в движущемся потоке газа. Пьезометр ,N1! 2, один конец 
которого соединен с центральным каналом, а второй- с боковым кана­
лом, показывает разность между полным давлением р* заторможенного 

потока и статическим давлением Рст движущегося потока. Эта разность 

18 Основы теории тепловых процессов 
и машин. Часть 1 
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Статическое 
дааление 

t Р_ 1 J t:!! 

Ml 

Поток203а 

<;::::1 

Полное давление 

р• 

.N22 

Статичес/Wе 
давление газа 

.N23 

'О Полное давление 

<> 
Статичес/Wе 
давление газа 

~ :юторможенного 
потокагаза 

Рис. 7.58. Схема измерения давления газа 
в потоке с помощью трубки Пито 

Рис. 7.59. Схема измерения темпе­
ратуры заторможенного потока газа 

называется динамическим давлением Рд• так как она обусловлена только 
торможением потока. Динамическая составляющая в полном давлении 
возникает в результате иреобразования кинетической энергии потока в 
потенциальную энергию давления. 

Температуру заторможенного потока измеряют с помощью специальных 
термометров или датчиков (рис. 7.59). В них газовый поток в точке распо­
ложения чувствительного элемента тормозится полностью. В результате 

температура газа становится больше, чем в движущемся потоке. 

7 .6. ГАЗОВЫЙ ЭЖЕКТОР 

Газовым эжектором называется аппарат, в котором полное давление га­
зового потока увеличивается под действием струи другого, более высоко­
скоростного потока. Передача энергии от одного потока к другому осу­
ществляется в результате их смешения. Эжектор прост в конструктивном 
отношении, может работать в широком диапазоне изменения параметров 
газов, позволяет легко регулировать рабочий процесс и переходить из од­
ного режима на другой. По этой причине эжекторы получили применение 
в различных технических областях, в том числе и в военной технике. 

В зависимости от назначения эжекторы выполняются самым различным 
образом. 

Часто эжектор выполняет функцию вентилятора, создавая непрерыв­
ный поток воздуха в помещении или в другом месте. В системах охлажде­

ния танковых двигателей 5ТДФ, 6ТД для создания потока охлаждающего 



Рис. 7 .60. Схема эжекторной системы охла­
ждения двигателя 
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~,,Сопло 
о \ 

: ОтработаflШие zаэы 
,, ' из двигателя 

' ---
ас:н:::J 

Пыль с возду.tам из 
пылесборни1«1 

возд,ухоо>tистителя 

Рис. 7.61. Эжектор для автома­
тического удаления пыли из пы­

лесборника воздухоочистителя 

воздуха через радиатор используется эжектор. В силовых установках 
БМП-1, БМП-2 и БМП-3 также применяются эжекторвые системы охла­
ждения двигателей. 

Эжектор (рис. 7.60) обеспечивает создание потока охлаждающего возду­
ха через масляный и водяной радиаторы системы охлаждения двигателя за 

счет использования энергии отработавших газов (высоконапорный поток). 
Газы от двигателя через турбину отводятся в ресивер по специальному 

газоходу. Из ресивера отработавшие газы с большой скоростью выте­
кают через сопла. В соплах скорость газов значительно увеличивается. 
В результате этого . на срезе сопел давление существенно уменьшается 
(становится меньше.давления окружающей среды). Выходящие из сопел 
газы смешиваются в смесительной камере с воздухом и увлекают его на 

выход. Так как на срезе сопел давление низкое, воздух из окружающей 
среды через радиаторы движется к соплам и смешивается с газами. Такой 
процесс происходит непрерывно. Относительно холодный воздух, проходя­
щий через радиаторы, охлаждает воду и масло. 

Самое широкое распространение эжекторы получили в системах воз­
духоочистки силовых установок многоцелевых гусеничных и колесных 

машинах военного назначения (танки и БМП) для автоматического уда­
ления пыли, поступающей в пылесборник воздухоочистителя в результате 

очистки воздуха. Принципиально эжекторы пылеудаления междУ собой 
ничем не отличаются. Отличие между ними состоит в том, что в ~их в 
качестве высоконапорного потока газа могут использоваться различные по 

составу газы. 

В танке Т-72 в эжекторах пылеудаления (рис. 7.61) используются отра­
ботавшие в двигателе газы, при этом в эжектор пылеудаления поступают 

все отработавшие газы. Напротив, в эжекторах пылеудаления силовых 
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установок БМП (рис. 7.62) используется только часть отработавших в 
двигателе газов. 

Рассмотренные выше эжекторы работают на горячих газах, поступа­
ющих из двигателя. Такие эжекторы можно устанавливать в силовых 
установках с четырехтактными двигателями. 'Это обусловлено тем, что 
эжекторы создают повышенное сопротивление выходу газов из двигателя, 

т. е. увеличивают противодавление на выпуске, но четырехтактные двига­

тели менее чувствительны к противодавлению на выпуске. Такие эжекторы 
нельзя применять в силовых установках с двухтактными двигателями. 

В силовых установках с двухтактными двигателями типа 5ТДФ и 6ТД 
для автоматического удаления пыли используются эжекторы, работающие 
на холодном газе (рис. 7.63). В этих эжекторах в качестве высоконапорного 
потока используется воздух, поступающий из нагнетателя двигателя. Здесь 
также имеется существенный недостаток- на привод комnрессора затра­

чивается дополнительная механическая энергия, отбираемая от двигателя. 
Такие эжекторы снижают КПД силовой установки. Их использование 
нецелесообразно, когда требуется создать большой напор в трассе отсоса 
nыли, так как это связано с большими энергетическими затратами. 

Независимо от назначения эжектора, в нем присутствую-r следующие 
конструктивные элементы (рис. 7.64): 

• сопло высоконапорного ( эжектирующего) газа; 
• сопло (патрубок) низконапорного (эжектируемого) газа; 
• смесительная камера; 
• диффузор (не всегда). 

Назначение сопел- увеличить кинетическую энергию высоконапорного 
газа и с минимальными потерями подвести его в смесительную камеру. 

Взаимное расположение, число и форма сопел не оказывают существен­
ного влияния на конечные параметры смеси газов. Важным является лишь 
соотношение между величинами поперечных сечений потоков эжектируе­

мого и эжектирующего газов на входе в камеру, т. е. отношение суммарных 

площадей сопел. 

Если переnад давления в соnле эжектирующего газа значительно nре­
вышает критическую величину p2 fp 1 < /Зкр' в ряде случаев оказывается 
выгодным nрименение сверхзвукового сопла. При этом могут быть улуч-

[][][] 

Воздух и пшь из 
пшесборника 

воздухоочистuтеля 

Сопло 

• 8 Часть отработавших 
8 в двигателе газов 

Рис. 7.62. Схема эжектора для автоматического удаления nыли из пылесборника 
воздухоочистителя БМП-1 
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QQQ 

Сжt~тый воздух от 
нагнетателя двигателя 

"' Сопло 

Рис. 7.63. Схема эжектора, работающего на сжатом воздухе 

шены параметры эжектора на расчетном режиме. Однако и при больших 
сверхкритических отношениях давлений (р2 /р1 « /Зкр) можно использо­
вать эжектор с нерасширяющимся соплом, в котором скорость истечения 

эжектирующего газа не превышает скорости звука. Такой эжектор принято 
называть звуковым. Это наиболее распространенный тип эжектора, эффек­
тивно работающий в широком диапазоне изменения параметров газа. 

Следует отметить, что эжектор может 
работать и без диффузора. В этом случае 
конечное сечение смесительной камеры 

одновременно является выходным сечени­

ем эжектора. Иногда вместо диффузора 
на выходе из смесительной камеры уста­

навливается сужающееся сопло или сопло 

Лаваля. Это бывает целесообразным, ко­
гда конечной задачей является ускорение 

потока газа после смешения. Так, напри-

р 

с 

мер, в различных схемах двухконтурных Расчетная схема 

реактивных двигателей газовые потоки, эжектора 

выходящие из контуров, смешиваются в 

общей камере, а затем вытекают в окружающую среду через общее реак­
тивное сопло дозвукового или сверхзвукового типа. 

Сжимаемый газ или пар с давлением р2 поступает в камеру смешения 
через боковые патрубки (рис. 7.64). 

Для увеличения давления вещества используется энергия высокона­
порного потока газа или пара с давлением р1 , подаваемого в камеру 

смешения через сопло. За счет турбулентного смешения высокоскоростного 
и низкоскоростного потоков в камере смешения происходит увеличение 

скорости сжимаемого газа при одновременном уменьшении скорости высо­

конапорного потока. В диффузоре кинетическая энергия потока переходит 
в энергию давления так, что давление потока становится равным р, причем 

Р1 > р> Р2· 
Термодинамический расчет эжектора состоит в определении расхода 

массы вещества высоконапорного потока, проходящего через сопло, необ­
ходимого для получения результирующего потока с расходом 1 кг 1 с и с 
заданным давлением р на выходе из диффузора. Такой расход вещества 
в потоке с давлением р можно получить из т кг 1 с высоконапорного газа, 
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поступающего через сопло, и (1- т) кг/с низконапорного газа, поступаю­
щего через боковые патрубки. Для этих составляющих смешанного потока 
должны быть заданы начальные значения давления р1 , р2 и энтальпии 
hi, h;. 

Процесс смешения потоков в эжекторе можно рассматривать как адиа­
батный, протекающий без потерь. В этом случае скорость с1 высоко­
напорного потока на срезе сопла может быть определена на основании 
выражения (7.169) 

(7.184) 

где h~, h1 -удельные энтальпии соответственно заторможенного потока в 
сопле и высоконапорного потока газа на срезе сопла. 

Аналогично определяется скорость смешанного потока: 

с2 
h* -h=-

2 ' 
(7.185) 

где h*, h- удельные энтальпии соответственно заторможенной смеси и 
потока смеси. 

У дельная энтальпия торможения смеси в сечении эжектора перед диф­
фузором определяется уравнением 

h"' = тh~ + (1- т)h;. (7.186) 

Если иренебречь малой скоростью низконапорного потока через вход­
ные патрубки (с2 ~ 0), то, в соответствии с законом сохранения количества 
движения 

n 

т1с1 +т2с2 + ... +тici = Lтici, 
i=l 

можно записать тс1 + (1- т)с2 = 1· с или при с2 =О 

тс1 = 1 ·с. (7.187) 

Подставляя выражение (7.187) в выражение (7.185), учитывая также 
зависимость (7.184), получим 

2 2 

h* = h + т 
2 
с1 = h + т2(h~- h1). (7.188) 

Полученное уравнение содержит две величины- h* и т, которые необ­
ходимо определить. Их определение осуществляется методом последова­
тельных приближений с помощью s-h-диаграммы. Эта методика изложена 
в специальной литературе по данному вопросу. 

7.7. ДРОССЕЛИРОВАННЕ ГАЗОВ 

Если на пути движения потока газа или пара встречается резкое сужение 
сечения канала (например, не полностью открыт вентиль или кран, либо 
имеется перегородка снебольшим отверстием, как показало на рис. 7.65), 
которое создает сопротивление потоку, то в этом месте скорость пото­

ка резко возрастает, а давление -уменьшается. Так как давление газа 
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уменьшается, его удельный объем увеличивается. За сужением сечения 
скорость потока уменьшается и восстанавливается до первоначального 

значения, а давление восстанавливается не полностью. Такой необратимый 

процесс понижения давления потока вещества в результате его прохожде­

ния через местное сопротивление без совершения внешней работы (без 
обмена энергией с окружающей средой в механической форме) называется 
дросселированием. 

Процесс дроссЕтирования происходит в поршневых двигателях внутрен­
него сгорания в горловинах впускного и выпускного клапанов во время 

впуска в цилиндр воздуха (горючей смеси) или выпуска отработавших 
газов. 

На рис. 7.65 показан случай, когда поток проходит через узкое отверстие 
в диафрагме, установленной в трубопроводе. При этом если до диафрагмы 

давление газового потока было р1 (сечение 1), то после диафрагмы (сечение 
11) оно стало равным р2 (р2 < р1 ). Эти давления должны измеряться на 
пекотором расстоянии от диафрагмы, где они имеют одинаковые значения 
no всему nоперечному сечению трубопровода (хотя между сечениями 1 и 11 
существует разность давлений). 

Рассмотрим основные закономерности nроцесса дросселирования. Для 
него можно отметить две характерные особенности: 

• дросселирование - процесс, протекающий настолько быстро, что теп­
лообмен (обмен энергией в тепловой форме) между рабочим телом 
и внешней средой весьма незначителен, и его в расчетах можно не 

учитывать; 

• процесс дросселирования nротекает без совершения внешней работы 
(обмен энергией в механической форме между газом и окружающей 
средой не происходит). 

Запишем уравнение первого закона термодинамики (7.19) для стацио­
нарного (не изменяющегося во времени) потока газа 

с2 -с2 
q= h2- h1 +у +g(z2 -z1) +wтех· 

Поскольку поток не совершает технической работы Wтех = О и z2 = 
z1 , то g(z2 - z1 ) =О. Так как процесс дросселирования происходит почти 

:u·--, ~ 
Ар~- ---- ~ 

: ~ 
с::: 

---~----1 1 Трубка Вентури 1 

тL--.{L-~-­
-Wl------~141---------­r__;r.::__ 

Рис. 7.65. Течение газа в трубопроводе перемениого сечения 
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адиабатно (без теплообмена с внешней средой), то q = О. В этом случае 
уравнение первого закона термодинамики для потока газа nримет вид 

с2- с2 
h2-h1+y=o, 

или 

(7.189) 

где h1, h2 - удельная энтальпия газа соответственно в сечениях I и II; с1 , 
с2 -скорость движения газа соответственно в сечениях I и II. 

Поскольку до и после дросселирования изменение скорости потока 
очень мало (с2 ~ с1 ), изменением кинетической энергии можно пренебречь, 
и из соотношения (7.189) следует, что 

h2 = hl, {7.190) 

т. е., при адиабатном дросселировании газа или пара его удельная энталь­
пия не изменяется ( энтальпия газа после дросселирования равна энтальпии 
до дросселирования). 

Так как для идеального газа сnраведливо соотношение 

Ah=h2-h1=ep(T2-T1)} 
dh=cvdT ' 

(7.191) 

то с учетом соотношения {7.190) заключаем, что т2 = т1, т. е. при 
дросселировании идеального газа его температура не изменяется. 

Поскольку при дросселировании энтальпия идеального газа не меняется 
(h2 = h1), этот процесс называют изоэнтальпийным (на s-h-диаграмме 
такой процесс изображается горизонтальной линией, параллельной оси s). 
Таким образом, можно заключить, что изоэнтальпийный nроцесс идеаль­
ного газа является одновременно и изотермическим. 

После дросселирования (сечение П; рис. 7.65) газ не возвращается в 
исходное состояние (сечение I), так как давление не восстанавливается 
(Р2 < р1 ), удельный объем увеличивается (Vm2 > Vm1), энтропия возрастает 
(s2 > s1). 

Дросселированне реального газа или пара является типичным необра­
ти.мы.м процессом. 

Ранее мы установили, что газ можно считать идеальным лишь тогда, 
когда его элементарные частицы (атомы или молекулы) находятся на 
достаточно большом расстоянии и силами межмолекулярного взаимодей­

ствия можно пренебречь. В действительности не всегда можно пренебречь 
этими силами. Из-за этих сил поведение реальных газов отличается от по­
ведения идеальных. Если реальный газ сильно сжать и охладить, благодаря 
силам межмолекулярного взаимодействия его можно перевести в жидкое 

состояние. 

Теперь возвратимся к тому, что после дросселирования реального газа 
его давление понижается. Чем меньше газ сжимается, тем больше его 
объем. Следовательно, после суживающегося устройства удельный объем 
газа больше, чем до него. Это означает, что молекулы газа после суживаю­
щегося устройства будут находиться на большем расстоянии, чем до него. 
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Поскольку при дросселировании газа не совершается внешняя работа, для 
перемещения молекул реального газа на большее расстояние необходимо 
совершить работу только за счет убыли внутренней энергии газа. Внут­
ренняя энергия идеального газа является суммой кинетических энергий 

хаотического движения всех его молекул (атомов). В реальных газах внут­
ренняя энергия определяется не только суммой кинетических энергий дви­

жения молекул (атомов), но и потенциальной энергией межмолекулярного 
взаимодействи5!. Логично предположить, что для перемещения молекул 
газа (атомов) на большее расстояние затрачивается часть потенциальной 
энергии межмолекулярного взаимодействия (в газах силы отталкивания 
преобладают над силами притягивания). За счет сил отталкивания ско­
рость молекул увеличивается, что равносильно увеличению кинетической 

энергии хаотического движения молекул. Средняя скорость молекул воз­
растает. Мерой средней скорости молекул вещества является температура. 
Таким образом, при расположении молекул газа на большем расстоянии 
потенциальная энергия межмолекулярного взаимодействия уменьшается, 

а кинетическая энергия хаотического движения молекул увеличивается. 

Следовательно, температура газа в этом случае должна увеличиваться. 
В иных условиях, возможно, что для перемещения молекул на большие 
расстояния выполняется <<внутренняЯ>> работа за счет убыли кинетической 
энергии хаотического движения молекул (атомов). В этом случае средняя 
скорость молекул уменьшится, поэтому уменьшится также и температура 

газа. Если убыль кинетической энергии хаотического движения молекул 
газа при дросселировании компенсируется убылью потенциальной энергии 

межмолекулярного взаимодействия, то средняя скорость молекул реально­

го газа при его дросселировании не изменится. В этом случае температура 
газа также не изменится. Естественно, что это лишь самые простые пред­
положения, ибо достаточно глубоко изучить поведение микрочастиц даже 
в современных условиях крайне трудно. 

Экспериментальные исследования показали, что температура реальных 
газов при дросселировании может уменьшаться, увеличиваться или 

оставаться неизменной. Поведение реальных газов существенно отличается 
от поведения идеального. Характер и изменение температуры при дроссе­
лировании реальных газов определяется действием межмолекулярных сил. 

Действительно, при расширении реальных газов увеличивается расстояние 

между молекулами, совершается работа по преодолению сил молеку­
лярного взаимодействия. Кроме того, вследствие разной сжимаемости 
газов, различна и работа проталкивания, равная произведению pVm. 
Эта работа практически предопределяет изменение внутренней энергии 
и температуры. 

В зависимости от начальных параметров и физических свойств реаль­
ных газов при дросселировании значение dT в соотношении (7.191) может 
быть как положительным, так и отрицательным. Научное обоснование 
явлению дросселирования дали "У. Томсон (лорд Кельвин) и Дж. Джоуль, 
вследствие чего явление получило наименование Джоуля-Томсона. 

Физическую сущность эффекта Джоуля-Томсона можно выяснить, 
проведя анализ течения газа по каналу малого диаметра, соединяющему 
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1 /[ 

Рис. 7.66. Перетекание газа по 
каналу малого диаметра 

два участка трубы (рис. 7.66). В общем 
случае скорость потока в левой и пра­

вой части трубы может быть различной. 
Пусть, например, с1 > с2 • Поместим в 
сечениях трубы I и II невесамые порт­
ни, которые могут перемещаться в ней 

без трения. Перемещение левого поршня 
вправо будет вызывать перетекание газа 
через узкий канал в полость под пра­

вым поршнем. Под действием давления 
Р2 правый поршень будет перемещаться 
вправо. Из-за дросселирующего действия 

узкого канала давление р1 будет всегда больше давления Р2 (р1 > р2 ), а 
удельный объем- меньше (Vm1 < Vm2 ). Левый поршень перемещается под 
действием окружающей среды. Это означает, что окружающая среда совер­
шает работу над рабочим поршнем, и согласно определению отрицательна. 
Правый поршень перемещается под действием рабочего тела (газа). Газ 
отдает энергию в механической форме поршню путем совершения над ним 
работы, которая согласно правилу знаков положительна. 

На основании равенства ( 4.125)1 можно написать 

или 
(7.192) 

Из выражения (7.192) видно, что внешняя работа (работа проталки­
вания) в этом процессе совершается за счет убыли внутренней энергии 
рабочего тела. 

Трубка малого диаметра (рис. 7.66), через которую перетекает газ из 
левой части трубы в правую, представляет собой некоторое сопротивление, 
на преодоление которого затрачивается энергия в механической форме, 

равная д(pVm) = Pl Vml - Р2 Vm2· 
Эта энергия целиком иреобразуется из механической формы в тепловую 

и, следовательно, изменяет внутреннюю энергию газа. Изменение внутрен­
ней энергии произойдет также за счет уменьшения скорости потока на 

величину 

( с
2 ) _с~ с~ 

д 2 -2-2' 
Внутренняя энергия реального газа вследствие наличия межмолекуляр­

ных сил состоит из двух частей: 

• кинетической составляющей (КЭ), являющейся функцией только тем­
пературы; 

• nотенциальной составляющей (ПЭ), оnределяемой nоложением молекул 
и зависящей как от температуры, так и от объема. 

Таким образом, можно записать 

ди=дКЭ+дПЭ. (7.193) 

1 См. главу 4. 
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Потенциальная энергия зависит от расстояния между молекулами, т. е., 

пропорционалъна удельному объему, поэтому в процессе дросселирования 
всегда возрастает на величину, зависящую от сжимаемости газа. 

Объединив соотношения (7.192) и (7.193), получим 

~и= ~(pVm) = Р1 Vml- Р2 Vm2 = ~КЭ + ~ПЭ, (7.194) 
или 

~(pVm) = ~кэ + ~пэ. (7.195) 

Анализ nыра'$кений (7.194) и (7.195) позволяет сделать следующие 
выводы: 

1. Если затрата внешней работы ~(pVm) = Pl Vml - Р2 Vm2 больше, чем 
приращение внутренней потенциальной энергии [~(pVm > ~ПЭ)], то 
избыток внешней работы идет на увеличение кинетической энергии 
(~КЭ > О) nотока газа и темnература его nри дросселировании nо­
вышается. 

2. Если работа проталкивания расходуется только на расширение газа, т. е. 
только на увеличение его внутренней потенциальной энергии [~(pVm) = 
~ПЭJ, то внутренняя кинетическая энергия не изменяется (~КЭ = 0), 
а значит, не меняется и темnература газа. 

3. Если затрата внешней работы меньше, чем вызванное расширением 
увеличение внутренней потенциальной энергии [~(pVm) < ~ПЭ], то 
недостающая внешняя работа комnенсируется уменьшением внутренней 
кинетической энергии (~КЭ < О). В этом случае при расширении 
(увеличении объема) работа по преодолению сил притяжения между мо­
лекулами совершается за счет части внутренней кинетической энергии, 

температура газа понижается. Этим объясняется физическая сущность 
эффекта Джоуля-Томсона. 

Проявление этого эффекта мы часто наблюдаем в практической де­
ятельности, например, при работе с воздушными баллонами, применяе­
мыми в танках, БМП, БМД, грузовых автомобилях и других средствах 
для обеспечения пуска двигателя сжатым воздухом и функционирования 
других систем. Если открыть вентиль баллона и предоставить возможность 
сжатому воздуху быстро вытекать через штуцер, то последний сильно 
охлаждается (определяется даже на ощупь). Чем быстрее истекает воздух, 
тем сильнее ощущается охлаждение штуцера, nоскольку он не успевает 

быстро нагреться от окружающей среды. 
В большинстве практических расчетов внешняя работа имеет отрица­

тельное значение (т. е. Р2 V m2 < Pl V ml), другими словами, процесс дроссе­
лирования сопровождается затратой внешней работы. Следовательно, при 
отрицательной внешней работе могут иметь место случаи дросселирования, 

когда: 

• температура газа увеличивается; 
• температура газа остается без изменения; 
• температура газа уменьшается. 

Случай, когда кинетическая составляющая внутренней энергии остается 
без изменения (~КЭ = 0), а температура газа также не изменяется 
(Т2 = Т1 ), называется ипверсиеu газа. Температура газа, nри которой 
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это происходит, называется температурой инверсии Тин. Следовательно, 
процесс дросселирования реального газа при температуре инверсии внешне 

не отличается от дросселирования идеального газа. 

Различают дифференциальный и интегральный дроссельный эффекты 
Джоуля-Томсона. 

Дифференциальный дроссельный эффект оценивается отношением бес­
конечно малого изменения температуры к бесконечно малому изменению 

давления в процессе дросселирования 

ah = ( ~~) h. (7.196) 

Величина ah характеризует скорость изменения температуры газа при 
изменении давления при дросселировании1 . Величину ah определяют экс­
периментально. 

На практике чаще рассматривают интегральный дроссельный эффект 

Р2 

Т2 - Т1 = 1 ah · dp, (7.197) 

Р1 

т. е., изменение температуры газа при конечных изменениях давления 

в процессе. Понижение температуры при дросселировании может быть 
весьма значительным. Например, при адиабатном (без обмена энергией в 
тепловой форме с окружающей средой) дросселировании водяного пара от 
давления 20 МПа при температуре 400°С до давления 0.1 МПа его темпера­
тура понизится до 175°С, т. е. на 225°С. Обычно интегральный дроссель­
ный эффект легко находят с помощью термодинамических диаграмм. В 
соответствии с выражением (7.197) величину ah определяют как изменение 
температуры, происходящее при дросселировании с пониженнем давления 

на 1 Па. Алгебраический знак дифференциального дроссельного эффекта 
определяет характер изменения температуры в процессе дросселирования, 

зависящем как от природы газа, так и от условий дросселирования, т. е. 

от давления р1 и, в большей мере, от температуры Т1 . Поскольку при 
дросселировании давление всегда падает, т. е. р2 < р1 (dp < О), то из 
уравнения (7.196) следует, что величина ah будет положительной, если газ 
при дросселировании охлаждается (dT < 0), и наоборот -отрицательной, 
если газ при дросселировании нагревается (dT > 0). 

Таким образом, в зависимости от условий протекания процесса возмож­

ны три случая: 

• эффект дросселирования положите.л:ь'Н/Ыu (происходит охлаждение га­
за): ah >О; dT <О. 

• эффект дросселирования отрицателънъtй (происходит нагревание га­
за): ah <О; dT > О. 

• эффект дросселирования равен нулю: ah = О; dT = О. 
Третий случай утверждает тот факт, что при определенных значениях 
давления р1 и температуры Т1 дросселирование реального газа не приводит 

1 Индекс ~h» указывает на. то, что nроцесс дросселирования nротекает nри nостоянной 
энтальnии. 
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Рис. 7.67. Тепловая диаграмма дросселирования реального газа 

к изменению темnературы (Т = idem). Как мы уже знаем, такое состоя­
ние называется инверсией газа. На термодинамической диаграмме этому 
состоянию соответствует точка, называемая точкой инверсии эффекта 
Джоуля-Томсона. Геометрическое место точек инверсии на диаграмме 
называют кривой инверсии. 

Рассмотрим характер изменения величины и знака дроссельного эффек­
та в в-Т-координатах (рис.7.67) nри различных исходных и конечных зна­
чениях nараметров nотока условного рабочего тела. Из рис. 7.67 видно, что 
линии энтальпии в области высоких давлений имеют максимум, который в 

области высоких температур смещается в сторону меньших давлений, ста­
новится менее выраженным и nри высоких темnературах исчезает совсем. 

В области низких давлений и высоких температур изоэнтальnии пологи и 
почти совпадают с изотермами, что объясняется приближением свойств 
реального газа к свойствам идеального газа, для которого энталъпия 

зависит только от температуры и дроссельный эффект равен нулю: 

ah=O; ~Т=О. 

Действительно, с увеличением температуры интегральный дроссельный 

эффект уменьшается (~Т2 > ~Т1 > ~Т3). Вблизи пограничных кривых в 
области влажного пара изоэнтальпии круто nоднимаются вверх, достигают 

максимума и затем снижаются. Штриховая линия АВ, соединяющая макси­
мумы линий постоянных значений энталъпии, является линией изменения 

знака эффекта Джоуля-Томсона, т. е. является кривой инверсии, которая 

соответствует ah =О. Кривая инверсии АВ делит поле диаграммы на две 
области- левую и правую. В левой области наблюдается отрицательный 
эффект дросселирования (ah < 0), т. е. дросселирование соnровождается 
nовышением температуры (Ть > Та)- nроцесс а-Ь. В правой области на-
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блюдается nоложительный эффект дросселирования, т. е. дросселирование 
nриводит к охлаждению газа (Те< Ть)- процесс Ь-с. 

Из сравнения процессов дросселирования 1'-2 и 1-2, имеющих раз­
личные исходные давления (р3 > р1 ), следует, что охлаждение оказы­
вается большим в случае более высокого начального значения давления 
(из диаграммы видно, что дТ1, > дТ1 . Также видно, что· максимальное 
nонижение темnературы достигается при дросселировании от давления, 

соответствующего кривой инверсии, т. е. в процессе Ь--2. 
Следует отметить, что в области высоких значений темnературы или 

в случае больших переnадов давления понижение температуры газа за 
счет его изоэнтроnийнога расширения всегда предпочтительнее, чем за счет 

дросселирования. Это хорошо видно при сравнении эффективности охла­
ждения рабочего тела при дросселировании (процесс 5-б) и обратимом 
адиабатном расширении (процесс 5-7): дТ4 ~ дТ3 • 

Процесс дросселирования находит широкое применение в технике: в 
редукционных устройствах пневматических сетей (для снижения давле­
ния); nри регулировании работы различных машин и нагнетателей за счет 
изменения расхода рабочего тела; в холодильных машинах и в криогенной 
технике; в двигателестроении; в устройствах для измерения расхода газов. 

Применеине дросселирующих устройств в технике обусловлено возмож­
ностью получения не~оторого nоложительного эффекта. Таким положи­
тельным эффектом может быть, например, получение горючей смеси в 
карбюраторном двигателе, изменение режима работы двигателя. 

В двигателях с принудительным воспла­
менением горючей смеси (карбюраторных 
двигателях) широкое распространение полу­
чили эжекционные карбюраторы (рис. 7.68). 
Эти карбюраторы работают по принципу 
эжектора1 . 

В процессе наполнения цилиндров двига­
теля горючей смесью через вnускной клапан в 

впускном трубопроводе создается разрежение 
из-за увеличения объема цилиндра при дви­
жении поршня к НМТ. Под действием этого 
разрежения воздух из атмосферы проходит 

через воздушный фильтр, впускной патрубок 
(горловину), диффузор в смесительную каме­
ру карбюратора. При прохождении воздуха 

Рис. 7.68. Схема работы через узкое сечение диффузора скорость по-
nростейшего эжекционного 

карбюратора 

тока увеличивается, а давление падает, т. е. 

становится меньше атмосферного. Когда воз-
дух не движется, его давление в минималь­

ном сечении диффузора равно атмосферному давлению. В поплавковой 
камере на свободную поверхность топлива действует атмосферное дав­
ление. На свободную поверхность топлива в распылителе действует дав­
ление, меньше атмосферного. Из-за разности давлений из распылителя 

1 Принцип работы эжектора. рассма.трива.лся ра.нее. 
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будет фонтанировать топливо, которое распыляется и испаряется в потоке 
воздуха, создавая горючую смесь. Смесь воздуха и топлива (бензина) во 
время движения по впускному трубопроводу еще больше перемешивается и 
дополнительно испаряется за счет тепловой энергии, получаемой от стенок 

трубопроводов, нагревающихся при работе двигатеЛя. В карбюраторных 
двигателях впускные каналы располагают рядом с выпускными каналами 

с целью обеспечения нагревания горючей смеси для интенсивности процес­
са испарения тотива. Интенсивное испарение топлива и перемешивание 
горючей смеси происходит и в щели между впускным клапаном и его сед­

лом. Завершающая стадия смесеобразования осуществляется в цилиндре 
двигателя. 

Чем больше частота вращения коленчатого вала, тем быстрее пере­
мещается поршень. Пропорционально изменению скорости поршня изме­

няется объем цилиндра. Чем быстрее изменяется (увеличивается) объем 
цилиндра во время впуска горючей смеси, тем быстрее в минимальном 
сечении диффузора движется воздух, что в свою очередь приводит к 
еще большему падению давления на срезе распылителя. В этом случае 
топливо будет еще сильнее фонтанировать из распылителя. Таким образом, 

изменением скорости потока в узком сечении диффузора можно влиять 
на количество топлива в смеси, поступающей в цилиндры двигателя, т. е. 

изменять скоростной режим работы карбюраторного двигателя. Эта идея 
получила практическую реализацию. Для целенаправленного управления 
скоростным режимом работы двигателя в карбюраторе устанавливают 
дроссельную заслонку (рис. 7.68) с приводом от педали. Поворотом за­
слонки можно изменять проходное сечение горловины диффузора. Закры­
вая проходное сечение, дроссельная заслонка увеличивает гидравлическое 

сопротивление впускного тракта, что приводит к уменьшению скорости 

газового потока. Чем меньше скорость потока, тем больше его давление, 
следовательно, меньше скорость фонтанирования топлива из распылителя. 
Наоборот, с увеличением праходного сечения сопротивление впускного 
тракта уменьшается, а скорость движения потока увеличивается. Скорость 
фонтанирования топлива из распылителя также увеличивается, а значит, 
изменяется и скоростной режим работы двигателя. Изменение количества 
бензина в смеси с воздухом приводит к изменению мощности и крутящего 
момента двигателя. 

Следует учитывать тот факт, что с увеличением скорости движения 
потока одновременно увеличивается и гидравлическое сопротnвление всего 

газовоздушного тракта (даже при полностью открытой заслонке). Давле­
ние горючей смеси во впускном тракте уменьшается. Чем меньше давление 
горючей смеси, тем меньше ее плотность. Это означает, что чем меньше 
плотность потока горючей смеси, тем меньше (по массе) ее помещается в 
том же объеме цилиндра. Чем меньше горючей смеси (по массе) nоступает 
в цилиндр двигателя, тем меньше мощность двигателя. Таким образом, 
изменять скорость газового потока в диффузоре можно лишь в пекотором 
интервале, поскольку увеличение скорости газового потока в узком сечении 

диффузора с целью увеличения количества постуnающего в цилиндры дви­
гателя топлива {бензина) может привести к противоположному результату. 
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По этой причине средние скорости воздуха при номинальной мощности в 
двигателях современных автомобилей колеблются от 90 до 135 м/с. 

Из рассмотренного выше примера видно, что в карбюраторах эффект 
дросселирования используется конструкторами преднамеренно. Вместе с 
тем можно привести множество примеров, где эффект дросселирования 
возникает вопреки желанию конструкторов и приводит к вежелательным 

последствиям. 

При работе поршневого двигателя периодически открываются впуск~ 
ные и выпускные клапаны. При открытии клапана между его тарелкой 
и седлом (деталь, на которую при закрытии садится тарелка клапана) 
образуется круговая щель. Эта щель оказывает дросселирующее воздей~ · 
ствие на поток горючей смеси, в результате чего давление смеси после 

клапана (в цилиндре) меньше, чем его давление до клапана. Рассуждая 
аналогично, можно заметить, что плотность газового потока после клапана 

меньше, чем до клапана. Таким образом, в цилиндры двигателя из~за 
дросселирующего действия клапанных щелей поступает меньшее (по массе) 
количество горючей смеси по сравнению с тем количеством, которое могло 

бы поступить в случае отсутствия клапанов. 

Заметим, что дросселирующее действие щелей выпускных клапанов 
приводит к ухудшению процесса удаления отработавших газов из цилин­
дров двигателя. Чем меньше отработавших газов удаляется, тем их больше 
остается внутри цилиндров. Чем больше отработавших газов остается в 
цилиндре, тем меньше горючей смеси (для бензиновых двигателей) или 
чистого воздуха (для дизельных двигателей) поступает в них. Таким 
образом, совместное дросселирование газового потока щелями впускного 
и выпускного клапанов еще больше усиливают отрицательный эффект. 

При проектировании ДВС конструкторы стремятся уменьшить отри­
цательный эффект от дросселирования газового потока в газовоздушном 
тракте. С этой целью проходные сечения горловин клапанов делают по 
возможности большими. 

7 .8. ИЗМЕРЕНИЕ РАСХОДА Г АЗА 

В инженерной практике часто возникает необходимость измерения расхода 
газа или жидкости. Например, при экспериментальных исследованиях 
ДВС измеряют расход воздуха. Расход жидкости можно измерить непо­
средственно объемным или весовым способом (с помощью мерных баков 
или других устройств). Так, для измерения расхода топлива двигателем в 
стендовых условиях зачастую используют обыкновенные весы, на которые 
устанавливают небольшую емкость (колбу). По мере выработки топлива 
будет изменяться вес оставшегася в ней. С помощью секундомера определя­
ют время выработки пекотарого количества топлива. Дальнейшие расчеты 
не вызывают трудностей. Расход газа можно измерить с помощью газовых 
часов. Эти приборы имеются не во всех лабораториях. 

Для определения объемного расхода газа можно использовать более 
простые приборы. 
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Если определить скорость с газового потока, то для того чтобы получить 
объемный расход Q, достаточно умножить ее на площадь f поперечного 
сечения канала, т. е. Q = cf. 

Скорость с газового потока измеряют с помощью крыльчатых механиз­
мов (анемометров) или реактивных приборов ( ротаметров), основанных, 
например, на измерении высоты подъема поплавка воздушной струей в вер­

тикальной стеклянной трубке. Примерам ротаметра является подпоромер, 
применяемый в танке Т -72 в качестве прибора для определения степени его 
герметизации, а также в приборах коллективной защиты типа ГО-27 для 
его настройки. Скорость газового потока можно определить также путем 
измерения угла отклонения воздушной струей флюгера (реаметр). Опи­
сание и применение таких приборов можно ознакомиться в специальной 
литературе. 

В лабораторных условиях скорость газового потока определяют более 
простым способом -по перепаду давления в суживающемся устройстве (на 
диафрагме или трубке Вентури; рис. 7.65) или с помощью напорной трубки 
(рис. 7.58). Диафрагма (рис. 7.65) поджимает поток, а поэтому перед ней 
давление больше, чем за ней, т. е. на ней возникает перепад давлений др. 
Средняя скорость потока равна 

с= k r:;;;E. у~---;;-, 

где k- поправочный коэффициент, зависящий от отношения диаметра d 
отверстия диафрагмы к диаметру трубопровода D, в котором она установ­
лена, и от формы кромок отверстия; k = та; т = d/ D- характеристи­
ческий коэффициент; а- коэффициент расхода диафрагмы; др- перепад 
давлений на диафрагме, Па; р-плотность газа, кг/м3 . 

Коэффициент расхода а зависит от относительной площади т сужаю­
щего устройства. С его помощью учитывают сложные гидродинамические 
явления, происходящие в потоке при изменении его конфигурации. Чис­
ленные значения коэффициента а приведены ниже: 

m а m а m а 

0.050 0.598 0.332 0.640 0.500 0.692 
0.070 0.599 0.360 0.647 0.520 0.700 
0.100 0.602 0.387 0.654 0.538 0.708 
0.173 0.610 0.412 0.662 0.557 0.716 
0.224 0.618 0.436 0.669 0.574 0.725 
0.264 0.625 0.458 0.677 0.600 0.738 
0.300 0.632 0.479 0.684 

Перепад давлений на диафрагме определяется по формуле 

где h- разность уровней жидкости в трубках пьезометра, м; Pm- плот­
ность жидкости, залитой в пьезометр, кг/м3 ; g = 9.81 м/с2 - ускорение 
свободного падения. 
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Объемный расход газа через диафрагму определяется по формуле 

Q 2 7Гd2 jqi· D.p 2 7Гd2 J2 • hpm • g =aem- --=aem- , 
4 р 4 р 

где е- коэффициент сжимаемости (численные значения приводятся в 
специальной литературе). Для несжимаемой среды (жидкости) е= 1. 

Так как массовый расход М (кг 1 с) равен произведению объемного 
расхода Q ( м3 1 с) на плотность газа р, окончательно получим 

21Г·d2 
J2hpm·9 M=p·Q=a·e·m -4-р Р . 

Диафрагму, создающую существенное сопротивление, можно заменить 
представляющими меньшее сопротивление трубками Вентури (рис. 7.65), 
в которых из-за разности проходных сечений образуется значительная 
разность статических давлений. 

Трубками Вентури можно измерять также расход жидкости, загряз­
ненной твердыми примесями, не опасаясь засорения трубопровода. Здесь 
можно пользоваться теми же зависимостями, что и для диафрагм. 

Скорость газа (жидкости) можно определить также с помощью напор­
ной трубки (трубки Пито), показаиной на рис. 7.58. С помощью этой трубки 
можно определить: 

• полное давление потока р*; 
• статическое давление потока Рст; 
• динамическое давление потока Рд (разность между полным и статиче­
ским давлением). 

Динамическое давление измеряют напорной трубкой в осевом направ­
лении не менее чем в пяти точках через 15 ... 25 мм. 

Если известны значение динамического давления Рд и плотность жид­
кости р, ее скорость вычисляют по формуле 

c=ff. 
В дальнейшем значение скорости потока усредняют арифметически 

(если не требуется высокая точность измерения). В противном случае 
пользуются специально разработанными методами, изложенными в специ­
альной литературе [28]. 

Из приведеиных выше методических предпосылок следует, что для 
измерения расхода жидкостей, газов и паров по перепаду давления необ­

ходимы три устройства, объединенные общим понятием <<расходомер пере­
мениого перепада>>: 

• устройство, создающее перепад давления в потоке измеряемой среды за 
счет местного изменения скорости потока (сужающие устройства); 

• измерительный прибор - дифференциальный манометр (пьезометр), 
измеряющий перепад давления; 

• соединительное устройство, передающее перепад давления от потока к 
дифференциальному манометру. 
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Вопросы для самоконтроля 

1. Запишите уравнение первого закона термодинамики для стапионарного потока 
газа. Поясните величины, входящие в него. 

2. Приведите примеры машин, применяемых для нагнетания газов. Перечислите 
области применения этих машин. 

3. Вредное пространство компрессора. Его влияние на производительность компрес­
сора. 

4. Почему ограничивают степень повышения давления газа в поршневом компрес-
соре. 

5. Чем вызвано применение многоступенчатых компрессоров? 
6. Какой процесс сжатия целесообразно реализовывать в компрессоре и почему? 
7. Зачем применяют охлаждение газа при сжатии и нагнетании? 
8. Запишите уравнение неразрывности газового потока и поясните величины, вхо­

дящие в него? 
9. Какие устройства применяют для разгона и торможения газового потока? 

10. Каким образом можно разогнать газовый поток до скорости, равной местной 
скорости звука? 

11. Каким образом можно получить сверхзвуковую скорость газового потока? 
12. Поясните работу сопла Лаваля. 
13. Приведите примеры применения в ДВС компрессоров динамического сжатия и 

поясните принцип их работы. 
14. С помощью каких устройств можно иреобразовать кинетическую энергию газо-

вого потока в механическую работу? 

15. Какие устройства входят в состав турбинной ступени? 
16. Явление помпажа компрессора. Причины и последствия его возникновения. 
17. Газовые эжекторы. Применение эжекторов в силовых установках многоцелевых 

гусеничных и колесных машин. 

18. Способы измерения расхода газового потока. Объясните их сущность. 



р, ts, 
М Па ос 

0.001 6.92 
0.002 17.51 
0.003 24.10 
0.004 28.98 
0.005 32.88 
0.006 36.18 
0.008 41.54 
0.010 45.84 
0.011 47.72 
0.012 49.45 
0.014 52.58 
0.016 55.34 
0.018 57.82 
0.020 60.08 
0.025 64.99 
0.030 69.12 
0.050 81.35 
0.075 91.80 
0.10 99.64 
0.12 104.81 
0.14 109.33 
0.16 113.32 
0.20 120.23 
0.26 128.73 
0.30 133.54 
0.40 143.62 
0.50 151.84 

Параметры насыщенного водяного пара по давлениям 

v' v", р, h', h" r, s' ' ' ' м3 jкг м3 /кг кгjм3 кДж/кг кДж/кг кДж/кг кДж/(кг· К) 

0.0010001 129.9 0.00770 29.32 2513 2484 0.1054 
0.0010014 66.97 0.01493 73.52 2533 2459 0.2609 
0.0010028 45.66 0.02190 101.04 2545 2444 0.3546 
0.0010041 34.81 0.02873 121.42 2554 2433 0.4225 
0.0010053 28.19 0.03547 137.83 2561 2423 0.4761 
0.0010064 23.74 0.04212 151.50 2567 2415 0.5207 
0.0010085 18.10 0.05525 173.9 2576 2402 0.5927 
0.0010103 14.68 0.06812 191.9 2584 2392 0.6492 
0.0010111 13.40 0.07462 199.7 2588 2388 0.6740 
0.0010119 12.35 0.08097 207.0 2591 2384 0.6966 
0.0010133 10.69 0.09354 220.1 2596 2376 0.7368 
0.0010147 9.429 0.10600 231.7 2601 2369 0.7722 
0.0010159 8.444 0.1185 241.9 2605 2363 0.8038 
0.0010171 7.647 0.1308 251.4 2609 2358 0.8321 
0.0010199 6.202 0.1612 272.0 2618 2346 0.8934 
0.0010222 5.226 0.1913 289.3 2625 2336 0.9441 
0.0010299 3.239 0.3087 340.6 2645 2204 1.0910 
0.0010372 2.216 0.4512 384.5 2663 2278 1.2130 
0.0010432 1.694 0.5903 417.4 2675 2258 1.3026 
0.0010472 1.429 0.6999 439.4 2683 2244 1.3606 
0.0010510 1.236 0.8088 458.5 2690 2232 1.4109 
0.0010543 1.091 0.9164 475.4 2696 2221 1.4550 
0.0010605 0.8854 1.129 504.8 2707 2202 1.5302 
0.0010685 0.6925 1.444 540.9 2719 2178 1.621 
0.0010733 0.6057 1.651 561.4 2725 2164 1.672 
0.0010836 0.4624 2.163 604.7 2738 2133 1.777 
0.0010927 0.3747 2.669 640.1 2749 2109 1.860 

Приложение 1 

s", 1 

кДж/(кг· К) 1 

8.975 
8.722 
8.576 
8.473 

1 

8.393 
8.328 
8.227 
8.149 
8.116 
8.085 
8.031 
7.984 
7.944 
7.907 
7.830 
7.769 
7.593 
7.456 
7.360 
7.298 
7.246 
7.202 
7.127 
7.040 
6.992 
6.897 
6.822 

:::::1 
-g 
::s:: 
:::::. 
о 
3Е 
rn 
::t 
::s:: 
::а 



0.60 158.84 0.0011007 0.3156 3.169 670.5 2757 2086 
0.80 170.42 0.0011149 0.2403 4.161 720.9 2769 2048 
1.0 179.88 0.0011273 0.1946 5.139 762.7 2778 2015 
1.2 187.95 0.0011385 0.1633 6.124 798.3 2785 1987 
1.4 195.04 0.0011490 0.1408 7.103 830.0 2790 1960 
1.6 201.36 0.0011586 0.1238 8.080 858.3 2793 1935 
1.8 207.10 0.0011678 0.1104 9.058 884.4 2796 1912 
2.0 212.37 0.0011766 0.09958 10.041 908.5 2799 1891 
2.5 223.93 0.0011972 0.07993 12.51 961.8 2802 1840 
3.0 233.83 0.0012163 0.06665 15.00 1008.3 2804 1796 
4.0 250.33 0.0012520 0.04977 20.09 1087.5 2801 1713 
5.0 263.91 0.0012857 0.03944 25.35 1154.4 2794 1640 
6.0 275.56 0.0013185 0.03243 30.84 1213.9 2785 1570.8 
7.0 285.80 0.0013510 0.02737 36.54 1267.4 2772 1504.9 
8.0 294.98 0.0013838 0.02352 42.52 1317.0 2758 1441.1 
9.0 303.32 0.0014174 0.02048 48.83 1363.7 2743 1379.3 

10.0 310.96 0.0014521 0.01803 55.46 1407.7 2725 1317.0 
11.0 318.04 0.001489 0.01592 62.58 1450.2 2705 1255.4 
12.0 324.63 0.001527 0.01426 70.13 1491.1 2685 1193.5 
13.0 330.81 0.001567 0.01277 78.30 1531.5 2662 1130.8 
14.0 336.63 0.001611 0.01149 87.03 1570.8 2638 1066.9 
15.0 342.11 0.001658 0.01035 96.62 1610 2611 1001.1 
16.0 347.32 0.001710 0.009318 107.3 1650 2582 932.0 
18.0 356.96 0.001837 0.007504 133.2 1732 2510 778.2 
20.0 365.71 0.00204 0.00585 170.9 1827 2410 583.0 
22.0 373.7 0.00273 0.00367 272.5 2016 2168 152.0 

Параметры критической точки: Pk = 22.129 МПа; tk = 374.15°С; Vm,кp = 0.00326 м3 /кг 

1.931 
2.046 
2.138 
2.216 
2.284 
2.344 
2.397 
2.447 
2.554 
2.Л6 
2.796 
2.921 
3.027 
3.122 
3.208 
3.287 
3.360 
3.430 
3.496 
3.561 
3.623 
3.684 
3.746 
3.871 
4.015 
4.303 

6.761 
6.663 
6.587 
6.523 
6.469 
6.422 
6.379 • 
6.340 
6.256 
6.186 
6.070 
5.973 
5.890 
5.814 
5.745 
5.678 
5.615 
5.553 
5.493 
5.432 
5.372 
5.310 
5.247 
5.107 
4.928 
4.591 
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Параметры насыщенного водяного пара по температурам 

t, р, tl, м3 /кг v", р, h' h", r, s' , , 
ос М Па мЗ/кг кгfм3 кДж/кг кДж/кг кДж/кг кДж/(кг·К) 

о 0.006108 0.0010002 206.3 о 2501 2501 о 
10 0.001228 0.0010004 106.42 0.009398 42.04 2519 2477 0.1510 
20 0.002337 0.0010018 57.84 0.01729 83.90 2537 2454 0.2964 
50 0.01233 0.0010121 12.04 0.08306 209.3 2592 2383 0.7038 
80 0.04736 0.0010290 3.408 0.2934 334.9 2643 2308 1.0753 

100 0.10132 0.0010435 1.673 0.5977 419.1 2676 2257 1.3071 
125 0.23208 0.0010649 0.7704 1.298 525.0 2713 2188 1.5814 
150 0.4760 0.0010906 0.3926 2.547 632.2 2746 2114 1.8418 
175 0.8925 0.0011208 0.2166 4.617 741.1 2773 2032 2.0909 
200 1.5551 0.0011565 0.1272 7.862 852.4 2793 1941 2.3308 
225 2.55 0.0011992 0.07837 12.76 966.9 2802 1835 2.5640 
250 3.98 0.0012512 0.05006 19.98 1085.7 2801 1715 2.7934 
275 5.95 0.0013168 0.03274 50.53 1210.7 2785 1574.2 3.0223 
300 8.59 0.0014036 0.02164 46.21 1344.9 2749 1404.2 3.2548 
325 12.06 0.001529 0.01417 70.57 1493.6 2684 1190.3 3.5002 
350 16.54 0.001741 0.008803 113.6 1671.5 2565 893.5 3.7786 
314 22.09 0.00280 0.00347 288 485.3 512.7 27.4 4.3258 

Параметры критической точки: Pk = 22.129 МПа; tk = 374.15°С; Vm,><p = 0.00326 м3 /кг 

Приложение 2 

s"' 
кДж/(кг-К) 

9.1544 
8.8994 
8.6665 
8.0753 
7.6116 
7.3547 
7.0777 
6.8383 
6.6256 
6.4318 
6.2488 
6.0721 
5.8938 
5.7049 
5.4891 
5.2117 
4.5418 
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Параметры перегретого водяного пара 

р, МПа t=0°C t=60°C t=l00°C t=l60°C t=200°C t=240°C t=ЗОО0 С t=360°C t=400°C 

0.005 v 0.0010002 30.73 34.43 39.98 43.68 47.37 52.92 58.47 62.16 
h 0.0 2612 2668 2803 2880 2958 3077 3198 3280 
s 0.0000 8.549 8.764 9.047 9.219 9.376 9.595 9.796 9.921 

0.010 v 0.0010002 15.35 17.20 19.98 21.83 23.68 26.46 29.23 31.08 
h 00 2611 2688 2802 2879 2957 3077 3198 3280 
s 0.0000 8.227 8.442 8.727 8.897 9.056 9.274 9.475 9.601 

0.020 v 0.0010002 0.0010171 8.584 9.977 10.905 11.832 13.220 14.606 15.530 
h 0.0 251.1 2687 2801 2879 2957 3077 3198 3280 
s 0.0000 0.8307 8.120 8.406 8.576 8.735 8.954 9.155 9.281 

0.030 v 0.0010002 0.0010171 5.713 6.645 7.264 7.882 8.809 9.734 10.351 
h 0.0 251.1 2685 2801 2878 2956 3076 3198 3280 
s 0.0000 0.8307 7.931 8.217 8.388 8.547 8.766 8.967 9.093 

0.040 v 0.0010002 0.0010171 4282 4.982 5.447 5.912 6.608 7.301 7.765 
h 0.0 251.1 2684 2800 2878 2956 3076 3197 3279 
s 0.0000 0.8307 7.798 8.086 8.256 8.415 8.635 8.835 8.962 

0.050 v 0.0010002 0.0010171 3.420 3.982 4.355 4.726 5.284 5.841 6.212 
h 0.1 251.1 2683 2799 2877 2956 3076 3197 3279 
s 0.0000 0.8307 7.693 7.981 8.152 8.311 8.531 8.731 8.858 

0.10 v 0.0010001 0.0010171 1.695 1.984 2.172 2.359 2.638 2.918 3.102 
h 0.1 251.1 2676 2796 2875 2954 3074 3195 3278 
s 0.0000 0.8307 7.361 7.654 7.828 7.988 8.211 8.414 8.541 

0.20 v 0.0010000 0.0010170 0.0010434 0.9840 1.080 1.175 1.316 1.457 1.549 
h 0.2 251.2 419.0 2790 2870 2950 3071 3194 3276 
s 0.0000 0.8307 0.1367 7.324 7.501 7.663 7.887 8.092 8.219 

0.30 v 0.0010000 0.0010170 0.0010434 0.6512 0.7161 0.7802 0.8750 0.9690 1.032 
h 0.3 251.3 419.1 2783 2864 2946 3068 3192 3275 
s 0.0000 0.8304 1.3066 7.126 7.306 7.470 7.695 7.90~- 8.030-

t=440°C 

65.85 
3363 
10.042 

32.93 
3363 
9.722 

16.45 
3363 
9.402 

10.967 
3363 
9.215 

8.228 
3362 
9.083 

6.582 
3362 
8.979 

3.288 
3361 
8.661 

1.641 
3360 
8.340 

1.094 
3359 
8.151 

- ··-·-

Приложеине 3 

t=500°C t=550°C 

71.39 76.01 
3490 3598 
10.214 10.351 

35.70 38.01 
3490 3598 
9.895 10.031 

17.82 18.99 
3490 3598 
9.575 9.713 

11.891 12.661 
3490 3598 
9.388 9.526 

8.921 9.498 
3490 3597 
9.256 9.393 

7.136 7.598 
3489 3597 
9.152 9.290 

3.565 3.797 
3488 3596 
8.833 8.969 

1.781 1.897 
3487 3595 
8.512 8.648 

1.187 1.264 
3486 3594 
8.324 8.460 
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р, МПа t=0°C t=60°C t=l00°C 

0.50 v 0.0009999 0.0010169 0.0010433 
h 0.5 251.4 419.1 
s 0.0000 0.8302 1.3063 

0.70 v 0.0009998 0.0010168 0.0010432 
h 0.7 251.6 419.1 
s 0.0000 0.8301 1.3061 

1.0 v 0.000999 60.001016 0.0010130 
h 1.0 251.8 419.3 
s 0.0000 0.8298 1.3068 

1.6 v 0.0009994 40.001016 30.001042 
h 1.6 252.2 419.7 
s 0.0000 0.8296 1.3052 

2.0 v 0.0009991 0.001016 0.0010424 
h 2.0 252.6 420.1 
s 0.0000 0.8294 1.3048 

3.0 v 0.0009986 0.0010157 0.0010419 
h 3.0 253.5 420.9 
s 0.0000 0.8290 1.3038 

4.0 v 0.0009981 0.0010152 0.0010414 
h 4.0 254.4 42.7 
s 0.0002 0.8282 1.3030 

5.0 v 0.0009976 0.0010147 0.0010408 
h 5.1 255.3 422.5 
s 0.0004 0.8273 1.3020 

6.0 v 0.0009971 0.0010143 0.0010403 
h 6.1 256.1 423.3 
s 0.0004 0.8268 1.3012 

7.0 v 0.0009966 0.0010139 0.0010400 
h 7.1 256.9 424.1 
s 0.0004 0.8263 1.3003 

Q1 
Q1 

Приложеине 3 1 ~ 
Параметры перегретого водяного пара ~ 
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t=l60°C t=200°C t=240°C t=300°C t=360°C t=400°C t=440°C t=500°C t=550°C 

0.3839 0.4249 0.4644 0.5224 0.5794 0.6173 0.6548 0.7109 0.7576 
2767 2854 2937 3062 3188 3272 3356 3484 3592 
6.864 7.056 7.224 7.454 7.662 7.791 7.913 8.086 8.223 

0.0011020 0.2998 0.3290 0.3711 0.4124 0.4396 0.4667 0.5069 0.5403 
675.3 2844 2929 3056 3183 3268 3353 3482 3598 
1.941 6.884 7.058 7.291 7.502 7.632 7.755 7.929 8.065 

0.0011018 0.2060 02274 0.2578 0.2871 0.3065 0.3255 0.3539 0.3776 
675.4 2827 2918 3048 3177 3263 3349 3479 3588 
1.941 6.692 6.877 7.116 7.330 7.461 7.585 7.761 7.898 

60.0011013 0.0011565 0.1382 0.1585 0.1775 0.1899 0.2021 0.2201 0.2350 
675.7 852.4 2893 3030 3164 3253 3341 3472 3582 
1.940 2.329 6.622 6.877 7.098 7.233 7.360 7.537 7.675 

0.001101 0.0011561 0.1084 0.1255 0.1410 0.1511 0.1609 0.1755 0.1875 
675.9 852.4 2875 3019 3156 3246 3335 3468 3578 
1.939 2.328 6.491 6.757 6.985 7.122 7.251 7.429 7.569 

0.0011004 0.0011551 0.06826 0.08119 0.09230 0.09929 0.1061 0.1161 0.1243 
676.4 852.6 2823 2988 3135 3229 3321 3456 3569 
1.938 2.326 6.225 6.530 6.773 6.916 7.048 7.231 7.373 

0.0010997 0.0011541 0.0012280 0.05888 0.06781 0.07337 0.07870 0.08642 0.09270 
677.0 853.0 1037.4 2955 3113 3211 3306 3445 3560 
1.936 2.324 2.698 6.352 6.613 6.762 6.900 7.087 7.231 

0.0010990 0.0011530 0.0012264 0.04539 0.05316 0.05781 0.06224 0.06858 0.07370 
677.7 853.6 1037.4 2920 3090 3193 3291 3433 3550 
1.936 2.324 2.696 6.200 6.483 6.640 6.781 6.974 7.120 

0.0010983 0.0011522 0.0012249 0.03620 0.04334 0.04742 0.05124 0.05667 0.06103 
678.4 854.0 1037.6 2880 3067 3174 3275 3421 3540 
1.934 2.320 2.693 6.060 6.371 6.535 6.681 6.878 7.028 

0.0010977 0.0011512 0.0012235 0.02948 0.03630 0.03997 0.04338 0.04817 0.05197 
679.0 854.5 1037.8 2835 3042 3155 3259 3409 3530 
1.933 2.319 2.591 5.925 6.270 6.442 6.442 6.795 6.947 



8.0 v 0.0009961 0.0010134 0.0010398 0.0010972 0.0011504 0.0012221 
h 8.1 257.8 424.9 679.6 855.0 1037.9 
s 0.0004 0.8260 1.2996 1.931 2.317 2.688 

9.0 v 0.0009956 0.0010129 0.0010393 0.0010966 0.0011496 0.0012207 
h 9.1 258.7 425.7 680.3 855.5 1038.1 
s 0.0004 0.8253 1.2988 1.930 2.316 2.686 

10.0 v 0.0009951 0.0010125 0.0010386 0.0010956 0.0011482 0.0012185 
h 10.1 259.6 426.5 681.0 856.0 1038.3 
s 0.0004 0.8247 1.2982 1.929 2.314 2.684 

20.0 v 0.00099040 0.0010083 0.00103390 0.0010891 0.0011393 3.0012056 
h 20.1 268.1 434.2 687.4 860.6 1040.3 
s 0.0013 0.8188 1.2909 1.919 2.299 2.664 

30.0 v 0.0009857 0.00100410 0.0010293 0.0010825 0.0011305 0.0011931 
h 30.1 276.5 441.9 693.6 865.4 1042.9 
s 0.0013 0.8140 1.2834 1.908 2.287 2.647 

0.02429 0.03098 0.03438 
2784 3017 3135 
5.788 6.177 6.358 

0.0014016 0.02678 0.03001 
1344.3 2989 3114 
3.249 6.089 6.280 

0.0013970 0.02337 0.02646 
1342.2 2958 3093 
3.244 6.002 6.207 

0.0013598 0.001824 0.00998 
1333.2 1739 2816 
3.204 3.876 5.553 

0.0013311 0.001634 0.00283 
1329.0 1676 2155 
3.171 3.747 4.476 

0.03746 0.04177 
3244 3397 
6.515 6.722 

0.03286 0.03680 
3227 3386 
6.443 6.656 

0.02915 0.03281 
3211 3372 
6.377 • 6.596 

0.01224 0.01478 
3019 3238 
5.847 6.144 

0.00621 0.00869 
2743 3073 
5.340 5.799 

0.04516 
3520 
6.876 

0.03988 
3510 
6.813 

0.03566 ! 

3499 
1 

6.756 

0.01653 1 

3390 1 

6.339 

0.010161 
3268 
6.045 1 

f 
1 
~ 

g, 
g, 
~ 
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Приложенив 4 
Пересчет значений некоторых механических и теnловых величин 

Величина 
Значение величины Значение величины 

в прежних системах измерения в единицах системы СИ 

Частота вращения 1 об/с 1 с- 1 

Плотность 1 т/м3 1·103 кг/м3 

1 кг/дм3 1·103 кгjм3 

1 кг/л 1 ·103 кг/м3 

У дельный объем 1 м3{т 1 · 10-3 м3 /кг 
1 см /г 1·10-3 м3 /кг 

Массовый расход 1 кгjч 278·10-6 кг/с 
1 кгjмин 16.7 ·10-3 кг/с 
1 т/ч 278 -10- 3 кг/с 

Объемный расход 1 м3 jч 278 · 10-6 м3/с 
1 л/ч 278 ·10-9 м3 /с 

Сила, вес 1 кгс 9.80665 н 
1 те 9.80665 ·103 н 
1 дина 1·10-5 н 

Давление, 1 бар 1·105 Па 
механическое напряжение 1 кгсjсм2 98.0665 ·103 Па 

1 ат (атмосфера техническая) 98.0665 · 103 Па 
1 атм (атмосфера физическая) 101.325 · 10~ Па 
1 кгс/м2 9.80665 Па 
1 кгсjмм2 9.80665 · 106 Па 
1 мм вод. ст. 9.80665 Па 
1 мм рт.ст. 133.322 Па 

Мощность 1 кгс·м/с 9.80665 Вт 
1 л.с. 735.499 Вт 

Работа, энергия 1 КГС·М 9.80665 Дж 
1 л.с.·ч 2.648 · 106 Дж 
1 Вт·ч 3.6·103 Дж 
1 кВт·ч 3.6·106 Дж 
1 ккал 

4.1868 ·103 Дж 
У дельная энтальпия 1 ккал/кг 4.1868 · 103 Дж/кг 

У дельная внутренняя 1 ккал/кг 4.1868 ·103 Дж/кг 
энергия 

У дельная теплоемкость· 1 ккал/(кг 0С) 4.1868 · 103 Дж/(кг·К) 

Удельная энтропия 1 ккал/(кг·К) 4.1868 · 103 Дж/(кг·К) 
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Приложеине 5 
Обозначение физических величин и их единиц измерения 

Обозна-
Единица 

Физическая величина 
чение Наименование Обозначение 

Время т,t секунда с 

Давление р nаскаль Па 
Количество вещества n моль МОЛЬ 

Количество теnлоты Q джоуль Дж 
У дельное количество теnлоты q джоуль на килограмм Дж/кг 
Масса т килограмм кг 

Масса молярная вещества м грамм на моль г/моль 
Объем v кубический метр мз 

Объем молярный Vn дециметр кубический дм3/моль 
на моль 

Объем удельный Vm,V дециметр кубический дм3/кг 
на килограмм 

Плотность р килограмм 

на кубический метр 
кг/м3 

Работа w джоуль Дж 
Сила F,P ньютон н 
Темnература T,t кельвин, градус цельсия к, ос 

Теnлоемкость с джоуль на кельвин Дж/К 
Теnлоемкость удельная Cm джоуль Дж/(кг·К) 

на килограмм-кельвин 

Теnлоемкость молярная Cn джоуль Дж/(моль·К) 
на моль-кельвин 

Энергия Е джоуль Дж 
Внутренняя энергия и джоуль Дж 
Энтальnия н джоуль Дж 
Энтропия s джоуль на кельвин Дж/К 
Относительная Ar - -
атомная масса 

Относительная Mr - -
молекулярная масса 
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Современный инженер лолжен ощушап,, понимать 

и '3ШПЬ рамки объективных ·шконов природы, чтобы 

правильно построип, свою r1рофессиошU1ы-rую деятель­

ность. 

Одна И'3 целей данного учебного пособия состоит 

именно в том, чтобы осветить основные положения совре­

менной науки, в рамках которой во'3можно верное истол­

кованис наиболее общих закономерностей ра'3вития техни­

ческой мысли, т.е. фундаментальных основ создания 

машин. 

В первой части книги рассматриваются вопросы ста­

новления науки о тепловых машинах, видах энергии 

и способах ее передачи. Покюана фундаментальная сущ­

ность первого закона термодинамики как всеобщего зако­

на сохранения энергии. Раскрывается физическая сущ­

ность и анализ процессов, происходящих с идеальным 

и рс<Ulьными газами в условиях закрытых и открытых 

термодинамических систем. 

Всем интерссующимся вопросами становления и раз­
вития теории тепловых машин, в том числе и двигателей 

внутреннего сгорания (поршневых, гюотурбинных, реак­

тивных и ракетных). 
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