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В работе рассматриваются особенности гидродинамического расчёта малых гидро-
турбин для гидроэнергетических установок (ГЭУ) мощностью не более 10 кВт. Предлагает-
ся способ оценки основных параметров осевой гидротурбины для различных условий работы 
ГЭУ с индивидуальным характером электрической нагрузки. 
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Статья написана в связи с проведением 

НИР в рамках реализации ФЦП «Научные и 
научно-педагогические кадры инновационной 
России» на 2009 – 2013 годы по проблеме 
«Гидроэнергетические установки новой 
оригинальной конструкции на базе осевых 
гидротурбин». 

Гидроэнергетические установки (ГЭУ) 
малой мощности применяют для отъёма 
энергии от малых водотоков в районах де-
централизованного электроснабжения, а так-
же для утилизации неиспользованных пере-
падов в различных промышленных комплек-
сах. Использование ГЭУ даёт возможность 
при минимальной нагрузке на окружающую 
среду использовать с максимальной выгодой 
гидроресурсы того или иного региона. В Ал-
тайском крае такую возможность дают реки 
Ануй, Песчаная, Чарыш и другие. В Барнауле 
возможно применение ГЭУ при сбросе воды в 
р. Обь со станции очистки сточных вод КОС-1 
и КОС-2. Подобный вариант применения ГЭУ 
малой мощности на базе колеса крупного 
центробежного насоса прорабатывался на 
кафедре ТГиВВ АлтГТУ и на основе этих про-
работок была изготовлена в металле гидро-
турбина с колесом от насоса типа Д с диа-
метром D2=855 мм. 

Применение ГЭУ на малых реках требу-
ет наличия малых гидротурбин с различными 
значениями расчётного напора Hр при еди-
ничной мощности агрегата Nр=4÷10 кВт. Наи-
лучшим вариантом конструкции гидротурби-
ны, пригодным для работы при указанных па-
раметрах и работающих с высоким КПД яв-
ляются агрегаты, при создании которых в ка-
честве прототипа используются осевые пово-
ротно-лопастные турбины капсульного типа, 
но они являются достаточно крупными по 
размерам, дороги и сложны в эксплуатации. 
Одна из самых малых турбин такого типа 
ПЛ10 с вертикальным валом имеет приве-

денное число оборотов 165=′n  об/мин и 
приведенный расход 2250=′Q  л/с при ми-
нимально возможном диаметре колеса тур-
бины D1=2800 мм, что явно не отвечает пере-
численным выше возможностям. 

К сожалению, для поворотно-лопастных 
турбин, срабатывающих меньший напор, на-
пример ПЛГ7, и по своим геометрическим ха-
рактеристикам ближе приближающимся к 
осевым турбинам небольшой мощности ГЭУ с 
горизонтальным валом отсутствует информа-
ция по характеристикам в приведенных коор-
динатах. Приведенная частота вращения и 
приведенный расход этой турбины с точки 
зрения работы в зоне наибольшего КПД будут 
соответственно равны [10]: 

2001701 ÷≈′n  об/мин; 

200017001 ÷≈′Q  л/с. 
С целью восполнения недостающих сведе-
ний, авторами статьи произведены ориенти-
ровочные расчёты проточной части осевой 
гидравлической турбины мощностью 4÷5 кВт 
для напоров до 10 м, где в качестве базового 
напора был принят напор Н=5 м. На основе 
этих расчётов была разработана и изготовле-
на гидроэнергетическая установка (ГЭУ) с 
осевой гидротурбиной и блоком автоматиче-
ского управления (БАУЭН), представленная 
на рисунке 1. Для сравнительного анализа 
проведены исследования работы направ-
ляющих аппаратов (НА) с различным количе-
ством лопаток и рабочих колёс (РК) с различ-
ным количеством лопастей (рисунок 2). 

При расчёте геометрических размеров 
проточной части гидравлической турбины 
осевого типа малых размеров на первом эта-
пе использовалась струйная модель потока с 
привлечением опытных данных по потерям, 
полученных на подобных турбинах больших 
размеров. Результаты исследований по опре-
делению потерь в микротурбинах в литерату- 
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Рисунок 1 – Гидроэнергетическая установка с осевой гидротурбиной 1 и блоком автоматического 
управления электрической нагрузкой (БАУЭН) 2 на гидравлическом стенде 
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а) 

 
б) 
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г) 

 
д) 
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Рисунок 2 – Направляющие аппараты осевой гидротурбины: а) с четырьмя лопатками; д) с шестью ло-
патками; б) с восьмью лопатками; 

рабочие колёса осевой гидротурбины: в, г) трёхлопастное; е) четырёхлопастное 
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 – Линия равной 
мощности N=5 кВт для осевой 
гидротурбины с диаметром 
D1=130 мм; 

– Точка, соответствующая 
оптимальному расчётному ре-
жиму осевой гидротурбины 
мощностью N=5 кВт при напоре 
H=5 м в приведенных координа-
тах 

Рисунок 3 – Универсальная ха-
рактеристика горизонтальной 
осевой турбины с капсульным 
агрегатом ПЛ10 (открытие 
направляющих лопаток α0) 

 
рных источниках отсутствуют. Для ориентиро-
вочных оценок эффективности работы НА 
малой осевой турбины была разработана ме-
тодика определения углов входа и выхода по-
тока при обтекании лопасти находящейся в 
«густой» решётке и при различных напорах 
воды, поступающей в турбину (реферат в РЖ 
«Турбостроение» 2.49.123 за 1997 год. Расчёт 
проточной части турбины микроГЭС / Симо-
ненко Н.Ю., Юренков В.Н., Пурдик Э.Л.). Рас-
чёт заключался в определении углов входа и 
выхода потока с лопаток НА и углов входа и 
выхода потока с лопастей РК в трёх сечениях: 
в периферийном, среднем и у втулки. Расчё-
ты производились для величин мощности N= 
4÷5 кВт, напора Н=5 м, характерных для мик-
роГЭС и частоте вращения ротора n=3000 
мин-1. Были получены следующие значения 
углов: 1б ≈45°; 1в =39° и 2в =-22° (на среднем 

диаметре); ′
1в =25°, ′

2в =-20° (на периферий-

ном диаметре) и ″
1в =-57°, ″

2в =-43° (в кор-
невом сечении у втулки). В приведенных ко-
ординатах исходные параметры для расчёта 
соответствовали: 

H
nDn 1=′ ; 4,174

5
130,03000

=
⋅

=′n  об/мин; 

HD
QQ

2
1

1 =′ ;            
HDgH
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2
1

1 ⋅
=′
ρ

; 
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5000
21 =
⋅⋅⋅⋅
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С учётом КПД турбины, принимаемым рав-
ным ηт≈0,86 для данного типа турбины [10], 
приведенный расход будет несколько мень-

шим 23201 ≈′Q  л/с. Приведенная мощность 
для рассматриваемой осевой турбины опре-
деляется по формулам приведения и соста-
вит: 

HHD
NN

2
1

1 =′ ; 

26500
5513,0

5000
21 ≈

⋅⋅
=′N  Вт = 26,5 кВт. 

Если нанести эту точку на универсаль-
ную характеристику горизонтальной осевой 
турбины с капсульным агрегатом ПЛ10 [11], 
приняв КПД модельной турбины ηм=0,86, то 
угол открытия направляющих лопаток будет 
находиться в диапазоне 45°÷55° (рисунок 3). 

Турбинные решётки для осевых гидрав-
лических турбин выполняются с малым углом 
поворота потока при большом относительном 
шаге (малом числе рабочих лопастей). Одна-
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ко при малом числе рабочих лопастей стано-
вится невозможным применение классическо-
го канального метода расчёта параметров 
турбинной рабочей решётки, так как исчезает 
то, что называют собственно «каналом», т.е. 
пространство между выпуклой и вогнутой по-
верхностями лопастей. В этом случае про-
филь рабочей лопасти оказывается в свобод-
ном потоке и для определения усилий на нём 
необходимо использовать выводы теории 
взаимодействия тонкого профиля и обтекаю-
щего его потока [3]. Обтекающий лопасть по-
ток, формируемый НА турбины, имеет очень 
сложную структуру. Это закрученный поток в 
пространстве осевой турбины с очень боль-
шим осевым зазором (расстоянием между 
входными кромками НА и входными кромками 
рабочих лопастей, что является типичным 
для гидравлических турбин. Для расчёта па-
раметров этого потока в сечении перед вход-
ными кромками рабочих лопастей требуются 
надёжные экспериментальные данные по 
структуре углов потока за НА. Для анализа 
используется методика, изложенная в моно-
графии М.Е. Дейча [4]. 

В расчётной методике, составленной на 
основе теоретических выкладок Дейча М.Е. и 
некоторых идей работы Абрамовича Г.Н. [1]. 

Для создания математической модели 
авторы использовали следующие гипотезы: 

1. Рабочая лопасть есть тонкий профиль 
(дужка), работающий в неограниченном пото-
ке; 

2. Поток, которым обтекается тонкий 
профиль (слегка изогнутая пластина) являет-
ся закрученным, параметры закрученного по-
тока формируются направляющим аппара-
том; 

3. В осевом зазоре, т.е. в пространстве 
между выходными кромками НА и входными 
кромками лопастей РК, закрученный поток 
деформируется из-за сил трения. 

В первом приближении можно считать, 
что закрутка потока wu, оцениваемая проек-
цией относительной скорости w на окружное 
направление и изменяется с течением вре-
мени по экспоненциальному закону и её зна-
чение можно определять по формуле 

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−

Γ
= t

r
w

u e
r

w ν

π
4

2

1
2

, 

где ν – коэффициент кинематической вязко-
сти воды; 

Γw – циркуляция скорости wu на расчёт-
ном диаметре Dр в пространстве между вы-
ходными кромками НА и входными кромками 
рабочих лопастей. 

В гидротурбинах осевого типа, когда на-
правляющий и рабочий аппараты находятся 
на значительном расстоянии друг от друга, 
влиянием трения на скорость натекания жид-
кости на рабочую лопасть пренебрегать нель-
зя. 

Величиной, которая является опреде-
ляющей для процесса распространения за-
вихрённости в безграничной вязкой среде (в 
нашем случае – влияние трения на окружную 
составляющую относительной скорости wu) 
служит постоянная времени диффузии дина-
мичного вихря 

ν⋅
=

16

2
р

w

D
T ; 3

6

2

1005,1
1001,116

130,0 −
− ⋅≈

⋅⋅
=wT  с. 

То есть это достаточно малая величина. Она 
сопоставима с временем прохождения потока 
через пространство между выходными кром-
ками НА и входными кромками РА. 

Для определения окружной составляю-
щей относительной скорости для входных 
кромок лопастей осевой малой турбины мож-
но использовать следующую формулу 

⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛
−⋅= ⋅

⋅
−

ос

zvD
р

рu e
D
D

w δνω 16
0

2

1 . 

Для осевых турбин с вертикальным ва-
лом схема расчёта существенно усложняется 
из-за поворота закрученного потока из гори-
зонтальной плоскости в вертикальную (речь 
идёт о меридиональной составляющей ско-
рости), для осевых турбин с горизонтальным 
валом, используемых в ГЭУ малой мощности, 
задача расчёта параметров закрученного по-
тока в осевом пространстве усложняется по-
явлением веерности выходных кромок лопа-
ток НА, связанных с их эксцентриситетом от-
носительно оси вращения турбины. 

Моделью реального течения жидкости в 
осевом зазоре осевой гидротурбины является 
осесимметричный вращающийся поток вязкой 
жидкости в кольцевом канале, в котором одна 
из граничных цилиндрических стенок враща-
ется. На первом этапе при анализе работы 
лопасти турбины в закрученном потоке при-
нималось, что жидкая «частица» лежит на 
винтовой линии (линии тока), уравнение ко-
торой можно записать в следующем виде: 

φcos⋅= rx ; φsin⋅= ry ; φ⋅= bz , 
где угол φ в радианах. 

Если заменить угол φ через параметр 
22 bas +=φ  (элемент длины винтовой ли-

нии), то 
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22
cos

ba
srx
+

⋅= ; 

22
sin

ba
sry
+

⋅= ; 

22 ba
sbz
+

⋅= . 

Для радиуса кривизны винтовой линии 
получаем следующее выражение [2] 

a
ba 22 +

=ρ . 

По этой формуле определялся радиус 
кривизны пластины, помещаемый в закручен-
ный поток и обтекаемый в относительном 
движении при нулевом угле атаки. 

Для определения окружной составляю-
щей скорости vu использовалось уравнение 
движения для вращающегося течения вязкой 
жидкости уравнение равновесия 

01
22

2

=−
∂
∂
⋅+

∂
∂

r
v

r
v

rr
v uuu . 

Обозначения величин в этих формулах 
соответствуют общепринятым в теории тур-
бомашин: vu – окружная составляющая абсо-
лютной скорости истечения из НА турбины, r 
– радиус цилиндрической поверхности, на ко-
торой лежит данная винтовая линия. 

Интеграл приведенного дифференци-
ального уравнения движения [4] 

1
21

−+= rCrCvu ; 

3

2

Cdr
r

v
p u += ∫ρ . 

Распределение vu по радиусу требует 
экспериментального изучения. В первом при-
ближении принимается (при вращении внут-
ренней и наружной ограничивающих поверх-
ностей) 
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где Rω  и внrω  – угловые скорости вращения 
цилиндров, ограничивающих осесимметрич-
ный поток. В нашем случае 0=Rщ ; 

втвнr ωω =  – скорости вращения втулки [4], 
обозначения величин в оригинале несколько 
другие. 

Углы выхода потока из НА α1 и обтекания 
профиля рабочей лопасти β1 при нулевом уг-
ле атаки связаны со скоростями движения 
следующими зависимостями [6]: 
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где ηг – гидравлическое КПД турбины. 
Поделив одно уравнение на другое полу-

чим параметр 
( )

1

11

1

1

sin
sin

β
αβ −

=
v
u

. 

Этот параметр по своей структуре напо-

минает характеристическое отношение 
1c

u
, 

используемое в теории газовых и паровых 
турбин [5]. Он является критерием подобия и 
позволяет определить оптимальное отноше-
ние двух характерных скоростей абсолютной 
и переносной в турбомашине в зоне макси-
мально возможного гидравлического КПД для 
данного типа турбины. Представим его в пре-
образованном виде: 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−⋅=

1

1
1

1

1 1cos
β
α

α
tg
tg

v
u

. 

Насколько нам известно, это выражение 
в литературных источниках не приводилось. 
Угол α1, как было указано выше, можно при-
нимать равным 45°÷55°. При других значени-
ях углов КПД гидравлических турбин резко 
падает [6, 10]. 

На рисунках отражающих частные про-
пеллерные характеристики осевой турбины в 
монографии Кривченко Г.И. приводятся от-
крытия НА a0, изменяющегося в пределах 
14÷50 мм. Анализ этих характеристик позво-
ляет сделать вывод о величине угла выхода 
потока α1, которым обычно оценивается зна-
чение этого параметра. 

Об угле β1 известно следующее. Этот 
угол лежит в диапазоне возможных значений 
135°÷90°. Отсчёт угла определяется углом 
поворота вектора относительной скорости w  
по направлению вращения в ту же сторону, 
что вектора v , при отсчёте угла α1. Граничное 
значение β1=135°, соответствует положению 
пластины, являющейся пером лопасти, соз-
дающем равное осевое и окружное усилие. 
При развороте пластины на угол β1>135° ок-
ружное усилие будет уменьшаться, осевое 
возрастать. Измерениями этого угла у осевой 
гидротурбины ГЭУ с мощностью 5 кВт было 
определено значение, соответствующее углу 
~130°÷135°. Этому углу отвечает соотноше-
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ние параметра 
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От отношения характерных скоростей 

1

1

v
u  можно перейти к параметру, равному ему 

по величине, но выраженному через частоту 
вращения n, об/мин и расход воды Q, м3/с 
(определяемый площадью проходного сече-
ния НА): 

Q
SDn

v
u НА⋅=

601

1 π ; 

Q
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v
u втнр ⋅⋅

−
⋅= 1

22
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1 cos
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Q
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v
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1

1 , 

где Dр – расчётный диаметр; 

2

22
1 вт

р
dD

D
+

= ; 

Dн=D1 – наружный диаметр лопасти; 
dвт – диаметр втулки. 
Для анализа поведения турбины при 

различных условиях нагрузки были использо-
ваны кривые (рисунок 4), представляющие 
собой перестроенную круговую характеристи-
ку насоса в относительных координатах и ра-
ботающего в режиме турбины [8]. 

При полном снятии нагрузки и сохране-
нии напора турбина развивает т.н. разгонные 
обороты (разгонную частоту вращения). По 
мере увеличения нагрузки частота вращения 
ротора будет снижаться, расход воды через 
турбину увеличиваться. При полной останов-
ке ротора (полном торможении при заданном 
напоре) расход воды через турбину будет 
максимально возможным, т.е. в этом случае 
проточная часть турбины оказывает наи-
меньшее сопротивление движению воды. На-
личие двух названных параметров (разгонная 
частота вращения и расход), легко измеряе-
мых, даёт возможность сделать вывод о КПД 
турбины и качестве ее изготовления, без про-
ведения испытаний по снятию характеристик, 
требующих сложного оборудования. Этот 
приём был использован в лаборатории АлтГ-
ТУ при оценке совершенства изготовленной 
осевой турбины ГЭУ с диаметром колеса 
D1=130 мм. 

 
 

Рисунок 4 – Характеристика турбины в коорди-

натах ⎟
⎠
⎞⎜
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n  при constH
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Лопасть колеса осевой гидротурбины – 

это пластина, находящаяся в свободном по-
токе, поэтому для таких турбин неприемлемы 
классические методы расчёта, основанные на 
теории решёток турбомашин. 

Лопасть ротора осевой гидротурбины 
можно представить в виде пластины площа-
дью S с размерами b·ℓ, где b – хорда лопасти 
на расчётном диаметре. Пластина находится 
в закрученном потоке воды и обтекается в 
продольном направлении под некоторым уг-
лом αат. Скорость обтекания является гео-
метрической разностью абсолютной скорости 
течения воды и окружной скоростью движе-
ния пластины с плавным сходом струй в от-
носительном движении с задней кромки. Пла-
стину в этом случае можно считать хорошо 
обтекаемым телом. Подъемная сила Fy такой 
пластины определяется по формуле (если 
ось x совпадает с направлением пластины 
рисунок 5) 

ататy wbF ααπρ cossin
2

2 2 ⋅
⋅

=
l

. 



 
 
 
 

ИВАНОВ В.М., ЮРЕНКОВ В.Н., ИВАНОВА Т.Ю., ЖДАНОВ Е.П., КЛЕЙН Г.О. 

68                                                                                                          ПОЛЗУНОВСКИЙ ВЕСТНИК № 4/2 2010 

 
 

Рисунок 5 – Схема оптекания пластины при ма-
лых углах атаки αат 

 
Здесь угол атаки обозначен символом 

αат, чтобы отличать его от угла α, под кото-
рым вытекает поток из НА. 

Представим формулу для  усилия на 
пластине в более удобном виде: 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅=

2

2wScF лyy
ρ

, 

где ататyc ααπ cossin2 ⋅=  – коэффициент 
подъемной силы. 

При малых углах этот коэффициент пря-
мо пропорционален углу атаки: 

атyc πα2≈ . 

Принято, что атат αα ≈sin , где угол αат 
в радианах. 

Сила сопротивления вдоль пластины оп-
ределяется по формуле 

атx wbF απρ 22 sin
2
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2
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Она представляет интерес только в слу-
чае учёта потерь на трение при определении 
КПД гидротурбины (рисунок 5). 

Центр давления, через который проходит 
линия действия силы, будет находиться на 
четверти длины пластины от её передней 
кромки, причём его положение не зависит ни 
от скорости набегающего потока, ни от угла 
атаки. Направление вращающего усилия бу-
дет совпадать с направлением окружной ско-
рости. Предполагается, что рассматривается 
оптимальный режим работы турбины. В этом 
случае ввиду малости угла αат усилие парал-
лельное плоскости пластины будет неболь-
шим, его можно оценивать коэффициентом 
лобового сопротивления пластины, обтекае-
мой в продольном направлении [3] 

w
xc

Re
328,1

= . 

Усилие в этом направлении будет иметь 
порядок не больше, чем сила сопротивления 
неподвижной пластины в набегающем потоке, 
а усилие, создающее момент на валу турби-
ны будет равным 

1cos β⋅= yFF , 
где β1 – угол входа потока на пластину в отно-
сительном движении, берут из треугольника 
скоростей на выходе из НА. 

Ввиду того что поток воды в осевом за-
зоре не является плоскопараллельным, а ли-
нии тока его – есть винтовые линии, то ло-
пасть должна вписываться в криволинейную 
поверхность, описываемую винтовым движе-
нием жидкости. Параметры винтовой линии 
описаны выше. Радиус кривизны этой линии 
легко определяется теоретически с привлече-
нием материала по треугольникам скоростей. 

При использовании вместо прямолиней-
ной пластины дужки, которые уместно на-
звать «эквивалентной пластиной» используют 
формулы, учитывающие кривизну пластины 

2
cos γ

bbэ = , 

где γ – угол между касательной в конечной 
точке дужки и хордой, стягивающей началь-
ную и конечную точки (рисунок 6). 

 
 
Рисунок 6 – Дужка, характерные углы и эквива-

лентная пластина 
 

Коэффициент подъемной силы для дуж-
ки 
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Для дужек малой кривизны, что соответ-
ствует кривизне линии тока при винтовом 
движении при ограниченной осевой протя-
женности лопасти колеса, коэффициент 
подъемной силы определялся по выражению 

⎟
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⎜
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2
sin2 . 
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Оценка усилия на лопасти ротора необ-
ходима при определении мощности осевой 
гидравлической турбины. Так как у этих тур-
бин количество лопастей на роторе неболь-
шое (2÷4 шт.) [10] и в решётку их объединить 
невозможно, то мощность турбины будет за-
висеть от количества лопастей. Количество 
их должно быть рациональным с конструк-
тивной и гидродинамической точек зрения. 
Практика показывает, что для малых турбин 
количество лопастей должно быть не менее 
четырёх. 

Из-за ограниченности объёма статьи бо-
лее подробно экспериментальные данные и 
результаты расчётов будут приведены авто-
рами в следующих публикациях. 

 
Выводы 

 
1. В настоящий момент нашей промыш-

ленностью не выпускаются ГЭУ с высоким 
коэффициентом полезного действия (КПД) и 
отсутствуют методики их расчёта и проекти-
рования, хотя они являются особым классом 
малого гидроэнергетического оборудования. 

2. Впервые авторами статьи произведён 
детальный анализ использования струйной 
модели течения жидкости в решётке (направ-
ляющего аппарата) осевой гидротурбины для 
гидроэнергетических установок малой мощ-
ности. 

3. Проведённый анализ показывает, что 
выше указанная теория даёт удовлетвори-
тельный результат только в случае «густой» 
решётки, когда лопаток в направляющем ап-
парате или лопастей в рабочем колесе боль-
ше 4. 

4. Впервые для расчёта осевой гидро-
турбины ГЭУ, когда мало лопаток в направ-
ляющем аппарате или лопастей в рабочем 
колесе «редкая» решётка (когда количество 
лопаток или лопастей находится в диапазоне 
2÷4 и исчезает понятие «проточный канал») 
создана математическая модель с использо-
ванием теории обтекания одиночной лопатки 
или лопасти (слабо изогнутой пластины). 

5. Также впервые для осевой гидротур-
бины ГЭУ использована и решено уравнение 
равновесия для винтовой линии движения по-
тока жидкости в проточной части осевой гид-
ротурбины. 

6. Авторами впервые получен критерий 
подобия который позволяет определить оп-
тимальное отношение двух характерных ско-
ростей абсолютной и переносной в малой 
гидротурбине с максимально возможном гид-
равлическом КПД, так, например, при угле 

схода потока с направляющего аппарата, 
равным 45°÷55° оптимальное соотношение 
скоростей равно ~1,41, КПД – максимальный, 
а при изменении значения этого угла и соот-
ношения скоростей величина КПД резко па-
дает. 

7. Сравнительный анализ расчётных ве-
личин и экспериментальных данных показал 
удовлетворительное совпадение в пределах 
точности экспериментов. 
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