
 
 
ISSN 2222-4661. Научные труды Дальрыбвтуза. 2019. № 4 (т. 50)  
 

 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  
 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  

 

62 

УДК 621.165 
 

Р.Р. Симашов 
Дальневосточный государственный технический рыбохозяйственный университет, 

690087, г. Владивосток, ул. Луговая, 52б 
 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ МОЩНОСТИ ТРЕНИЯ ДИСКА И БАНДАЖА ПАРЦИАЛЬНЫХ 
МАЛОРАСХОДНЫХ ТУРБИН ПРИ РАСЧЕТЕ ПЕРЕМЕННЫХ РЕЖИМОВ 
 

Выполнено обобщение экспериментальных данных различных авторов по потерям ки-
нетической энергии от трения диска и бандажа. Представлены полуэмпирические фор-
мулы и даны рекомендации по применению их для расчета мощности трения диска и бан-
дажа рабочего колеса с учетом протечки массы рабочего тела поверх бандажа через ак-
тивную дугу. Показано слабое влияние относительного зазора между стенкой камеры и 
диском в малорасходных турбинах. Формулы предназначены для использования при рас-
четах переменных режимов и многорежимной оптимизации малорасходных турбин. 

Ключевые слова: малорасходные турбины, переменные режимы, мощность трения 
диска и бандажа, коэффициент трения, малоразмерные турбины. 

 
R.R. Simashov 

DETERMINATION OF DISK AND SHROUD FRICTION POWER IN PARTIAL 
LOW-CONSUMPTION TURBINES AT CALCULATION OF VARIABLE MODES 

 
A generalization of the experimental data of various authors on the loss of kinetic energy 

from disk and shroud friction is made. Semi-empirical formulas are presented and recommenda-
tions are given for using them to calculate the friction power of the disk and the rotary shroud, 
taking into account the leakage of the mass of the working substance over the shroud through the 
active arc. The weak influence of the relative gap between the chamber wall and the disk in low-
consumption turbines is shown. The formulas are intended for use in the calculation of variable 
modes and multi-mode optimization of low-consumption turbines.  

Key words: low-consumption turbines, variable modes, disk and shroud friction power, fric-
tion ratio, small-sized turbines. 

 
Введение  
Оптимизация конструкции турбин уже на стадии проектирования требует надежных 

данных по различным составляющим потерь кинетической энергии в проточной части, в 
том числе и по потерям трения диска и бандажа. Более точное определение этих потерь в 
малорасходных и малоразмерных турбинах при моделировании переменных режимов и 
многорежимной оптимизации является актуальной задачей по следующим причинам. 
Применение рабочего тела высоких параметров в установках закрытого цикла значительно 
увеличивает относительную величину потерь на трение и вентиляцию, особенно на ча-
стичных нагрузках. Малоразмерные турбины малой мощности характеризуются повышен-
ным отношением площади диска рабочего колеса к эффективной мощности турбины, а 
следовательно, и большой относительной мощностью трения диска о рабочее тело, по 
данным работы [3], она может достигать 20–25 %. На практике получило распространение 
большое число эмпирических формул по определению мощности трения диска и бандажа 
[1–7, 10, 11]. Однако существенные расхождения результатов расчета и опыта диктуют 



 
Судовые энергетические установки, устройства и системы,  

технические средства судовождения, электрооборудование судов 
 

 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  
 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  

 
 

63 

необходимость обобщения и анализа имеющегося экспериментального материала с целью 
подбора эмпирических зависимостей, дающих достоверные данные для малорасходных и 
малоразмерных турбин при моделировании переменных режимов и многорежимной опти-
мизации. 

 
Обобщение экспериментальных данных по мощности трения диска  
рабочего колеса 
Мощность, затрачиваемая на трение боковых поверхностей диска при вращении его в 

закрытой камере, представляется выражением [4, 6], Вт: 
 

2
23  кк

д
тр

д
тр DuCN ,     (1) 

 

где д
трC  – эмпирический коэффициент трения. 

В литературе имеется много материалов посвященных теоретическим и эксперимен-
тальным исследованиям потерь трения вращающегося диска [1, 3, 4, 5, 6, 7, 11, 10]. При 

получении расчетной зависимости для д
трN  все авторы исходят из одних теоретических 

предпосылок, различия наблюдаются только в функциональной зависимости эмпирическо-

го коэффициента д
трC . Анализ указанных работ показал, что коэффициент д

трC  зависит в 

основном от числа  /DuRe кк , режима течения на стенке диска и корпуса и относитель-

ного зазора кD/  между стенкой камеры и диском. Однако при числах Re и величинах 

кD/ , встречающихся в МРТ, может идти речь только о турбулентном режиме течения [3, 

4, 7, 10]. Причем, как показали опыты Дикмана [10] и Дейли [4], при турбулентном режиме 

течения с отрывом пограничного слоя коэффициент д
трC  зависит только от числа Re. Дей-

ствительное течение в парциальных МРТ, когда имеет место протечка через корневое 
уплотнение, соответствует турбулентному режиму течения с отрывом пограничного слоя. 

Поэтому большинство авторов приводят формулы д
трC  в зависимости только от числа Re. 

В таблице приведены формулы для д
трC  различных авторов. Как можно видеть, эмпириче-

ские коэффициенты в формулах для д
трC  отличаются в 2...8 раз, а структура формулы у 

большинства авторов совпадает. Проверка указанных формул в составе математической 
модели МРТ для различных конструкций сверхзвуковых парциальных малорасходных 
турбин в широком диапазоне изменения режимов [8, 9] показала, что наилучшие результа-
ты дает формула из работы [7], рекомендуемая для определения мощности трения диска в 
приводных турбинах агрегатов ЖРД. Заметим также, что указанная формула совпадает с 
детальными исследованиями Шульца–Грунова [6]. 

 
Эмпирические коэффициенты трения диска 

Disk friction empirical ratios 
 

№ 
п/п 

Формула Область адекватности Источник 

1 2 3 4 

1 200880 .д
тр Re/.C   Re > 6,0ꞏ105 [6] 
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Окончание таблицы 
 

1 2 3 4 

2 2008960 .д
тр Re/.C   Re > 2,0ꞏ105 [7] 

3 200120 .д
тр Re/.C   Re > 2,0ꞏ105 [11] 

4 200110 .
к

д
тр Re/)D/(f.C   

Re > 6,0ꞏ105,  )D/(f к =1,0 … 1,6 при 

кD/ =0,02 … 0,035 
[10] 

5 2010070 ..
к

д
тр Re/)D/(.C   Re > 1,0ꞏ105 [1] 

6 280060 .д
тр Re/.C   Re > 1,5ꞏ105 [3] 

7   582204910 .д
тр )lg(Re//.C   Re > 1,0ꞏ105 [5] 

Примечание. 2
23  кк

д
тр

д
тр DuCN , Вт;  /DuRe кк , где 2 , кг/м3; кu , м/с; кD , м;  , м2/с. 

 
 
Обобщение экспериментальных данных по мощности трения бандажа  
рабочего колеса 
Мощность, затрачиваемая на трение бандажа, представляет собой мощность сопротив-

ления вращению цилиндра в цилиндре [4, 3, 10] и др., Вт: 
 

2
3  ббб

б
тр

б
тр BDuCN ,       (2) 

 

где б
трC  – коэффициент трения, зависящий от числа  /uRe ббб . Так как через радиаль-

ный зазор над бандажом б  имеется протечка массой бG , то коэффициент трения б
трC  

должен определяться с учетом массы протечки. Влияние протечки на коэффициент трения 
б
трC  исследовалось в трех работах, результаты которых представлены в [2]: 
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где б
трC 0  – коэффициент трения при отсутствии расхода через щель; e - степень парциаль-

ности.  
Различие приведенных формул заключается в коэффициентах при круглых скобках, 

которые соответствуют разной величине относительного радиального зазора бб D/ . 

Формула (3) характерна для относительно больших радиальных зазоров, в которых возни-
кают вихри Тейлора (под действием центробежных сил), увеличивающие среднерасход-



 
Судовые энергетические установки, устройства и системы,  

технические средства судовождения, электрооборудование судов 
 

 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  
 ____________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________________  

 
 

65 

ную окружную скорость потока в зазоре (до 0,8 бu ) и, следовательно, влияние вращения. 

По данным [2], вихри Тейлора не появляются при бб D/ < 0,0002 или при определенной 

величине протечки через зазор. Реальные относительные радиальные зазоры в МРТ намно-
го больше указанной величины ( бб D/ = 0,0085 ... 0,105), поэтому в модели используется 

формула (3), где б
трC 0  определяется по формуле из работы [7]: 

 
50

0 01250 .б
тр Re/.C  .      (5) 

 
Так как в парциальной ступени увеличение потерь трения бандажа за счет протечек 

будет только на активной дуге подвода, то суммарная мощность трения бандажа склады-
вается из двух составляющих:  

 

    2
3   ббб

б
неакт

б
тракт

б
тр

б
тр BDuCNNN ,    (6) 

 
Где 
 

)e(CeCC б
тр

б
тр

б  10 .     (7) 

 

Коэффициенты б
трC 0  и б

трC  определяются по формулам (5) и (3). 

 
Заключение 
Представленные обобщения экспериментальных данных по мощности трения диска 

и бандажа рабочих колес турбин и апробация их для различных конструкций парциаль-
ных турбин в составе математической модели МРТ в широком диапазоне изменения 
конструктивных и режимных параметров позволяет рекомендовать формулы (1),  
(2, таблица), (3), (5), (6), (7) для расчета потерь трения диска и бандажа в малоразмер-
ных и малорасходных турбинах при моделировании переменных режимов и многоре-
жимной оптимизации. Приведенные зависимости коэффициентов трения бандажа от-
ражают влияние числа Рейнольдса и массы протечки и справедливы в диапазоне изме-
нения относительного зазора бб D/ = 0,0085 ... 0,105. 
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