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АНОТАЦІЯ 

Бундєв Д.С. Кваліфікація теплогідродинамічної стійкості у змішувальних 

теплообмінниках турбінного відділення ядерних енергоустановок. – 

Кваліфікаційна наукова праця на правах рукопису. 

Дисертація на здобуття наукового ступеня доктора філософії за 

спеціальністю 143 Атомна енергетика. – Національний університет «Одеська 

політехніка», Одеса, Україна, 2026. 

Багаторічний досвід експлуатації змішувальних теплообмінників 

турбінного відділення ядерних енергоустановок з реакторами типу ВВЕР 

визначив виникнення в певних режимах порушення нормальних умов 

експлуатації та підвищеного вібраційного стану систем турбінного відділення 

внаслідок гідродинамічних «ударів» на внутрішньокорпусні пристрої 

змішувальних теплообмінників.  

Негативними наслідками гідродинамічних «ударів» можуть бути: 

− порушення умов нормальної роботи насосів, що забезпечують 

подачу води до парогенераторів;  

− пошкодження/руйнування внутрішньокорпусних пристроїв 

змішувальних теплообмінників; 

− підвищений вібраційний стан обладнання/трубопроводів турбінного 

відділення ядерних енергоустановок.  

Однією з домінантних причин виникнення гідродинамічних ударів та їх 

негативних наслідків можуть бути умови теплогідродинамічної нестійкості в 

системах змішувальних теплообмінників. 

Визначення умов виникнення теплогідродинамічної нестійкості у 

системах змішувальних теплообмінників у робочих і перехідних режимах  може 

бути проведено шляхом розрахункової та експериментальної кваліфікації 

(обґрунтування) теплогідродинамічної стійкості, що і визначає актуальність, 

мету та завдання цієї роботи. 
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Мета даної роботи – розрахункова та експериментальна кваліфікація умов 

теплогідродинамічної стійкості в робочих і перехідних режимах систем 

змішувальних теплообмінників турбінного відділення ядерної енергоустановки 

з ВВЕР. 

Досягнення зазначеної мети забезпечується вирішенням наступних задач. 

1. Аналіз відомих досліджень в області моделювання умов і наслідків 

різних видів імпульсної (періодичної), низькочастотної та високочастотної 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості в системах теплотехнічного 

обладнання енергоустановок.  

2. Розробка детерміністського методу кваліфікації умов гідродинамічних 

ударів у динамічних режимах змішувальних теплообмінників внаслідок 

імпульсної теплогідродинамічної нестійкості. 

3. Експериментальна кваліфікація (верифікація) умов гідродинамічних 

ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок імпульсної 

теплогідродинамічної нестійкості.  

4. Розробка детерміністського методу кваліфікації умов гідродинамічних 

ударів у рівноважних режимах змішувальних теплообмінників внаслідок 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості.  

5. Розробка практичних рекомендацій щодо забезпечення умов 

теплогідродинамічної стійкості змішувальних теплообмінників турбінного 

відділення ядерної енергоустановки з ВВЕР. 

Наукова новизна роботи полягає у наступному. 

1. Вперше встановлено, що для систем змішувальних теплообмінників у 

загальному випадку актуальні:  

− низькочастотна коливальна теплогідродинамічна нестійкість, 

викликана запізненням завершення тепломасообмінних процесів при 

конденсації та інерційністю напірно-витратних характеристик насосів;  

− імпульсна теплогідродинамічна нестійкість внаслідок переходу  

кінетичної енергії потоку у внутрішню енергію гідродинамічних ударів.  



 4 

2. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації умов 

гідродинамічних ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок імпульсної 

теплогідродинамічної нестійкості. 

3. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації умов 

гідродинамічних ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок коливальної 

теплогідродинамічної нестійкості. 

Розроблені обґрунтовані практичні рішення щодо запобігання 

гідродинамічним ударам внаслідок імпульсної та коливальної 

теплогідродинамічної нестійкості у змішувальних теплообмінниках турбінного 

відділення ядерної енергоустановки з ВВЕР можуть бути використані 

експлуатуючою організацію НАЕК «Енергоатом» для підвищення ефективності 

та безпечної експлуатації АЕС України. 

У розділі 1 проведено аналіз відомих методів моделювання 

гідродинамічних ударів внаслідок різних видів теплогідродинамічної нестійкості 

в системах теплотехнічного обладнання енергоустановок: низькочастотна 

коливальна теплогідродинамічна нестійкість у парогенеруючих /конденсуючих 

системах; високочастотна теплогідродинамічна нестійкість у нерівноважних 

двофазних системах; імпульсна теплогідродинамічна нестійкість у 

трансзвуковому середовищі та в контурах природної циркуляції та ін.     

Встановлено, що в даний час відсутні досить обґрунтовані методи 

моделювання гідродинамічних ударів у системах змішувальних 

теплообмінників.  

Згідно з результатами проведеного аналізу встановлено мету та завдання 

роботи.  

У розділі 2 розроблено новий детерміністський  метод  моделювання 

гідродинамічних ударів внаслідок імпульсної теплогідродинамічної нестійкості 

в динамічних (нестаціонарних) режимах змішувальних теплообмінників 

регенеративної системи турбіни. Умови виникнення гідродинамічних ударів 

внаслідок імпульсної теплогідродинамічної нестійкості – імпульсне зниження 
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швидкості потоку з перетворенням кінетичної енергії потоку в енергію імпульсу 

тиску гідродинамічних ударів.  

Визначальними умовами теплогідродинамічної нестійкості в об`ємі 

змішувального підігрівача є незавершеність тепломасообмінних процесів 

конденсації та інерційність реакції напірно-витратної характеристики 

конденсатного насоса.  

Амплітуди і частоти коливань теплогідродинамічних параметрів у 

змішувальному підігрівачі істотно залежать від витрати пари, що гріє. 

Максимальні відносні амплітуди коливань витрати конденсату 25 %, тиску в 

об`ємі підігрівача – 50 %, рівня конденсату в підігрівачі – 99 %. Максимальна 

частота коливань 0,1 Гц.  

Імпульси тиску при гідроударах також істотно залежать від витрат пари, 

що гріє. Максимальний відносний імпульс тиску пари 400 %.  

Для запобігання коливанням теплогідродинамічних параметрів і 

гідродинамічним ударам в об`ємі змішувального підігрівача доцільною є 

модернізація системи шляхом установки:  

− регуляторів подачі витрати пари, що гріє, і рівня конденсату в об`ємі 

підігрівача;  

− демпфуючих пристроїв на трубопроводі подачі конденсату в 

підігрівач.  

У розділі 3 проведено експериментальну кваліфікацію (верифікацію) 

розробленого методу моделювання теплогідродинамічної нестійкості та 

гідродинамічних ударів на експериментальних установках «Гідроудар» і 

«Насос». Конструкційно-технічні параметри експериментальних установок 

відповідають критеріям теплогідродинамічної подібності натурної системи.  

На експериментальній установці «Гідроудар» умови гідродинамічного 

удару на корпус гідроємності «штучно» створювалися шляхом відкриття 

клапана-затвора при тисках в гідроємності 0,2, 0,45, 0,6 і 0,8 МПа.  
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На експериментальній установці «Насос» амплітуди реєстрованих 

коливань тиску в контурі створювалися шляхом зміни витрати регулюючим 

клапаном. Умови гідродинамічних ударів «штучно» моделювалися різким 

закриттям регулюючого клапана.  

Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних 

ударах на експериментальній установці «Гідроудар» не перевищували 350 %. 

Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних ударах на 

експериментальній установці «Насос» не перевищували 950 %. Консервативні 

розбіжності розрахункових і експериментальних даних визначаються 

прийнятими в розрахункових моделях припущеннями про ізотермічність 

процесу гідроудару та відсутність необоротних теплогідродинамічних втрат.  

Максимальні відносні амплітуди коливань тиску в замкнутому контурі 

експериментальної установки «Насос» при варіюванні витрати не перевищували 

50 %.  

У розділі 4 розроблено детерміністський метод кваліфікації 

теплогідравлічної стійкості  в рівноважному стані змішуючих теплообмінників.  

Розроблений метод засновано на аналізі впливу незалежних 

флуктуаційних відхилень тиску та швидкості потоку на умови 

теплогідродинамічної нестійкості, що дозволило визначити розрахункову 

мережу параметрів теплогідродинамічної нестійкості. 

Згідно зі встановленими результатами розрахункової кваліфікації 

теплогідродинамічної стійкості розроблено практичні рекомендації щодо 

запобігання умовам і наслідкам теплогідродинамічної нестійкості та 

гідродинамічних ударів. 

 

Ключові слова: гідродинаміка, тепло масообмін, теплотехнічне 

обладнання, надійність, ядерна енергоустановка. 
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ABSTRACT 

Bundiev D.S. Qualification of thermal hydrodynamic stability in mixing heat 

exchangers of the turbine house of nuclear power plants. – Manuscript. 

Thesis for a Doctor of Philosophy degree by specialty 143 Nuclear Power. – 

Odessа Polytechnic National University, Odessa, Ukraine, 2026. 

Many years of experience in operating mixing heat exchangers of the turbine 

house of nuclear power plants with VVERs have determined the occurrence of 

violation of normal operating conditions and increased vibration of turbine house 

systems due to "water hammers" on the internals of mixing heat exchangers in certain 

modes. 

The negative consequences of "water hammers" can be: 

− violation of the normal operating conditions of pumps that provide water 

supply to steam generators; 

− damage/destruction of internals of mixing heat exchangers; 

− increased vibration of equipment/pipelines of the turbine house of nuclear 

power plants. 

One of the dominant causes of "water hammers" and their negative consequences 

can be conditions of thermal hydrodynamic instability in the mixing heat exchanger 

systems. 

Determination of the conditions for the occurrence of thermal hydrodynamic 

instability in mixing heat exchanger systems in operating and transient modes can be 

realised with calculation and experimental qualification (substantiation) of thermal 

hydrodynamic stability that determines the relevance, purpose and tasks of this work. 

The purpose of this work is the calculation and experimental qualification of the 

conditions for thermal hydrodynamic stability of mixing heat exchanger systems of the 

turbine house of a nuclear power plant with VVER in operating and transient modes. 

The achievement of this purpose is ensured by solving the following tasks. 
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1. Analysis of known research in modelling the conditions and consequences of 

various types of pulsed (periodic), low-frequency and high-frequency oscillatory 

thermal hydrodynamic instability in systems of thermal equipment of power plants. 

2. Development of a deterministic method for qualifying the conditions of "water 

hammers" in dynamic modes of mixing heat exchangers due to pulsed thermal 

hydrodynamic instability. 

3. Experimental qualification (verification) of the conditions of "water 

hammers" in mixing heat exchangers due to pulsed thermal hydrodynamic instability. 

4. Development of a deterministic method for qualifying the conditions of "water 

hammers" in equilibrium modes of mixing heat exchangers due to oscillatory thermal 

hydrodynamic instability. 

5. Development of practical recommendations for ensuring the conditions of 

thermal hydrodynamic stability of mixing heat exchangers of the turbine house of a 

nuclear power plant with VVER. 

The scientific novelty of the work is in the following. 

1. It was found for the first time that for mixing heat exchanger systems in the 

general case the following are relevant: 

low-frequency oscillatory thermal hydrodynamic instability caused by the delay 

in the completion of heat and mass exchange processes during condensation and the 

inertia of the pressure-flow characteristics of pumps; 

pulsed thermal hydrodynamic instability due to the transition of the kinetic 

energy of the flow into the internal energy of "water hammers". 

2. A new deterministic method for qualifying the conditions of "water hammers" 

in mixing heat exchangers due to pulsed thermal hydrodynamic instability has been 

developed. 

3. A new deterministic method for qualifying the conditions of "water hammers" 

in mixing heat exchangers due to oscillatory thermal hydrodynamic instability has been 

developed. 
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Reasoned practical solutions have been developed to prevent "water hammers" 

due to pulsed and oscillatory thermal hydrodynamic instability in mixing heat 

exchangers of the turbine house of a nuclear power plant with VVER that can be used 

by the operating organization NNEGC Energoatom to increase the efficiency and safe 

operation of Ukrainian nuclear power plants. 

The First Chapter analyses known methods for modelling "water hammers" 

due to various types of thermal hydrodynamic instability in systems of thermal 

equipment of power plants: low-frequency oscillatory thermal hydrodynamic 

instability in steam-generating/condensing systems; high-frequency thermal 

hydrodynamic instability in non-equilibrium two-phase systems; pulsed thermal 

hydrodynamic instability in a transonic environment and in natural circulation circuits, 

etc. 

It is found that at present there are no sufficiently substantiated methods for 

modelling "water hammers" in mixing heat exchanger systems. 

According to the results of the analysis, the purpose and tasks of the work are 

established. 

The Second Chapter develops a new deterministic method for modelling "water 

hammers" due to pulsed thermal and hydrodynamic instability in dynamic (non-

stationary) modes of mixing heat exchangers of a regenerative turbine system. The 

conditions for the occurrence of "water hammers" due to pulsed thermal and 

hydrodynamic instability are a pulsed decrease in the flow velocity with the conversion 

of the kinetic energy of the flow into the energy of the pressure pulse of "water 

hammers". 

The determining conditions for thermal hydrodynamic instability in the volume 

of the mixing heater are the incompleteness of the heat and mass transfer processes of 

condensation and the inertia of the reaction of the pressure-flow characteristic of the 

condensate pump. 

The amplitudes and frequencies of oscillations of thermal hydrodynamic 

parameters in the mixing heater significantly depend on the flow rate of the heating 
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steam. The maximum relative amplitudes of condensate flow rate fluctuations are 25%, 

pressure in the heater volume is 50%, and condensate level in the heater is 99%. The 

maximum oscillation frequency is 0.1 Hz. 

Pressure pulses during water hammer also significantly depend on the heating 

steam flow rate. The maximum relative steam pressure pulse is 400%. 

To prevent fluctuations in thermal hydrodynamic parameters and water hammers 

in the volume of the mixing heater, it is advisable to modernize the system with 

installing: 

− regulators of the heating steam flow rate and the condensate level in the 

heater volume; 

− damping devices on the condensate supply pipeline to the heater. 

The Third Chapter carries out the experimental qualification (verification) of 

the developed method for modelling thermal hydrodynamic instability and "water 

hammers" on the experimental installations “Water hammer” and “Pump”. The design 

and technical parameters of the experimental installations meet the criteria for thermal 

hydrodynamic similarity of the full-scale system. 

On the experimental installation “Water hammer”, the conditions for water 

hammers on the body of the hydraulic tank were “artificially” created by opening the 

valve-gate at pressures in the hydraulic tank of 0.2, 0.45, 0.6 and 0.8 MPa. 

On the experimental installation “Pump”, the amplitudes of the registered 

pressure fluctuations in the circuit were created by changing the flow rate with a control 

valve. The conditions for water hammers were “artificially” simulated by abruptly 

closing the control valve. 

The maximum relative amplitudes of the pressure pulse during water hammers 

on the experimental installation "Water hammer" did not exceed 350%. The maximum 

relative amplitudes of the pressure pulse during water hammers on the experimental 

installation "Pump" did not exceed 950%. Conservative discrepancies between the 

calculated and experimental data are determined by the assumptions made in the 



 14 

calculation models about the isothermality of the water hammer process and the 

absence of irreversible thermal hydrodynamic losses. 

The maximum relative amplitudes of pressure fluctuations in the closed circuit 

of the experimental installation "Pump" when varying the flow rate did not exceed 

50%. 

The Fourth Chapter develops a deterministic method for qualifying the thermal 

hydraulic stability in the equilibrium state of mixing heat exchangers. 

The developed method is based on the analysis of the influence of independent 

fluctuation deviations of pressure and flow velocity on the conditions of thermal 

hydrodynamic instability that made it possible to determine the calculation network of 

parameters of thermal hydrodynamic instability. 

According to the found results of the calculation qualification of thermal 

hydrodynamic stability, practical recommendations have been developed for 

preventing the conditions and consequences of thermal hydrodynamic instability and 

water hammers. 

 

Keywords: hydrodynamics, heat and mass transfer, heat engineering equipment, 

reliability, nuclear power plant. 
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ВСТУП 

 

 

Багаторічний досвід експлуатації змішувальних теплообмінників 

турбінного відділення ядерних енергоустановок з реакторами типу ВВЕР 

визначив виникнення в певних режимах порушення нормальних умов 

експлуатації та підвищеного вібраційного стану систем турбінного відділення 

внаслідок гідродинамічних «ударів» на внутрішньокорпусні пристрої 

змішувальних теплообмінників.  

Негативними наслідками гідродинамічних «ударів» можуть бути: 

− порушення умов нормальної роботи насосів, що забезпечують 

подачу води до парогенераторів;  

− пошкодження/руйнування внутрішньокорпусних пристроїв 

змішувальних теплообмінників; 

− підвищений вібраційний стан обладнання/трубопроводів турбінного 

відділення ядерних енергоустановок.  

Однією з домінантних причин виникнення гідродинамічних ударів та їх 

негативних наслідків можуть бути умови теплогідродинамічної нестійкості в 

системах змішувальних теплообмінників. 

Визначення умов виникнення теплогідродинамічної нестійкості у 

системах змішувальних теплообмінників у робочих і перехідних режимах  може 

бути проведено шляхом розрахункової та експериментальної кваліфікації 

(обґрунтування) теплогідродинамічної стійкості, що і визначає актуальність, 

мету та завдання цієї роботи. 

Мета та задачі дослідження. Мета роботи – розрахункова та 

експериментальна кваліфікація умов теплогідродинамічної стійкості в робочих і 

перехідних режимах систем змішувальних теплообмінників турбінного 

відділення ядерної енергоустановки з ВВЕР. 

Досягнення зазначеної мети забезпечується вирішенням наступних задач. 
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1. Аналіз відомих досліджень в області моделювання умов і наслідків 

різних видів імпульсної (періодичної), низькочастотної та високочастотної 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості в системах теплотехнічного 

обладнання енергоустановок.  

2. Розробка детерміністського методу кваліфікації умов гідродинамічних 

ударів у динамічних режимах змішувальних теплообмінників внаслідок 

імпульсної теплогідродинамічної нестійкості. 

3. Експериментальна кваліфікація (верифікація) умов гідродинамічних 

ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок імпульсної 

теплогідродинамічної нестійкості.  

4. Розробка детерміністського методу кваліфікації умов гідродинамічних 

ударів у рівноважних режимах змішувальних теплообмінників внаслідок 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості.  

5. Розробка практичних рекомендацій щодо забезпечення умов 

теплогідродинамічної стійкості змішувальних теплообмінників турбінного 

відділення ядерної енергоустановки з ВВЕР. 

Наукова новизна роботи. 

1. Вперше встановлено, що для систем змішувальних теплообмінників у 

загальному випадку актуальні:  

− низькочастотна коливальна теплогідродинамічна нестійкість, 

викликана запізненням завершення тепломасообмінних процесів при 

конденсації та інерційністю напірно-витратних характеристик насосів;  

− імпульсна теплогідродинамічна нестійкість внаслідок переходу  

кінетичної енергії потоку у внутрішню енергію гідродинамічних ударів.  

2. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації умов 

гідродинамічних ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок імпульсної 

теплогідродинамічної нестійкості. 
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3. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації умов 

гідродинамічних ударів у змішувальних теплообмінниках внаслідок коливальної 

теплогідродинамічної нестійкості. 

Практична цінність роботи. Розроблені обґрунтовані практичні рішення 

щодо запобігання гідродинамічним ударам внаслідок імпульсної та коливальної 

теплогідродинамічної нестійкості у змішувальних теплообмінниках турбінного 

відділення ядерної енергоустановки з ВВЕР можуть бути використані 

експлуатуючою організацію НАЕК «Енергоатом» для підвищення ефективності 

та безпечної експлуатації АЕС України. 

Особистий внесок здобувача полягає в аналізі відомих досліджень щодо 

термодинамічної стійкості. 

Зв’язок роботи з науково-технічними програмами. Результати 

кваліфікаційної роботи впроваджено в міжнародний проєкт ЄВРАТОМ  

(NURECAB) науково-технічної та освітньої підтримки вищих навчальних 

закладів України для підготовки фахівців у галузі атомної енергетики в 

екстремальних усмовах воєнного часу. 

Апробація результатів роботи. Основні положення і результати 

дисертаційної роботи повідомлено на XXХ Міжнародній науково-практичній 

конференції «Development of modern science, experience and trends» (Бостон, 

США, 11-14 жовтня 2022), XXХІІI Міжнародній науково-практичній 

конференції «Trends in the development of science in the modern world» (Грац, 

Австрія, 23-26 серпня 2022), ХI Міжнародній науковій конференції «Information-

Management Systems and Technologies» (Одеса, Україна, 21-23 вересня, 2023).  
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вступу, чотирьох розділів, висновків, списку використаної літератури з 70 

найменувань (на 8 сторінках), 20 рисунків та 1 додатку. Загальний обсяг 
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АНАЛІЗ ДОСЛІДЖЕНЬ У ГАЛУЗІ ТЕПЛОГІДРОДИНАМІЧНОЇ 

НЕСТІЙКОСТІ 

 

 

1.1. Загальні положення теорії теплогідродинамичної нестійкості 

 

 

Під теплогідродинамічною нестійкістю (ТГН) мається на увазі явище 

мимовільного відхилення теплогідродинамічних параметрів (тиск, витрата, 

температура та ін.) від рівноважного стану. 

Розрізняють два основні види ТГН: 

1) коливальна; 

2) аперіодична. 

Низькочастотна коливальна ТГН може виникати в наступних системах 

енергоустановок [1 – 37]: 

− парогенеруючі канали (трубопроводи) з розділеною фазовою 

структурою теплоносія (рис. 1.1, а); 

− конденсуючі канали (трубопроводи) з розділеною фазовою 

структурою теплоносія (рис. 1.1, б); 

− трубопровідні системи з насосами. 

Низькочастотна коливальна ТГН може виникнути в парогенеруючих 

каналах «киплячих» ядерних реакторів (типу BWR, РБМК) і за певних умов 

привести до аварій з пошкодженням активної зони. 

Основна причина виникнення ТГН в парогенеруючих і конденсуючих 

каналах пов'язана із запізнюванням за часом реакції теплогідродинамічних 

процесів на випадкові (флуктуаційні) зміни теплогідродинамічних параметрів. 

Так, флуктуаційне збільшення витрати рідини δG в парогенеруючому каналі 

приводить до відносного збільшення об'єму ділянки рідини (див. рис. 1.1, а). 

Збільшення об'єму ділянки рідини визначає відносне збільшення гідравлічного 
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опору і інтенсивності тепловіддачі, а відповідно і подальше зниження витрати. 

Проте зниження витрати відбувається не миттєво, а із запізненням за часом, 

викликаним інерційністю теплогідродинамічних процесів. У результаті виникає 

коливальний процес теплогідродинамічних параметрів. 

 

 

а) парогенеруючі канали 

 

б) конденсуючі канали 

 

Рис. 1.1. Низькочастотна теплогідродинамічна нестійкість  

в каналах з розділеною фазовою структурою:  

1 – рідка фаза; 2 – парогазова фаза. 

 

Флуктуаційне збільшення витрати парогазової фази δG в конденсуючому 

каналі приводить до відносного збільшення площі поверхні конденсації (див. 

рис. 1.1, б). Збільшення площі поверхні конденсації в каналі приводить до 

подальшого збільшення об'єму конденсату, гідравлічного опору і зниження 

витрати. Проте ці процеси відбуваються не миттєво, а з певним запізнюванням 
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за часом, що зрештою і визначає коливання теплогідродинамічних параметрів у 

конденсуючому каналі. 

Основна частота коливань теплогідродинамічних параметрів у 

парогенеруючих і конденсуючих каналах при низькочастотній ТГН: 

 

L

v
~ ,     (1.1) 

 

де v – середньомасова швидкість потоку на вході в канал; 

L – довжина каналу. 

Механічним аналогом ТГН в парогенеруючому і конденсуючому каналі 

може бути система з «вантажу» (рідка фаза) і «пружини» (парогазова фаза). Тому 

для зменшення амплітуд коливань доцільно закріплення «вантажу», і на практиці 

застосовується установка шайб, що дроселюють, на ділянці рідкої фази [1]. 

ТГН, викликана роботою насоса, пов'язана з інерційністю напірно-

витратної характеристики (НВХ) насоса. НВХ є конструкційно-технічним 

параметром насоса – залежність напору тиску ∆Р, що розвіває насос, від витрати 

G в системі (рис. 1.2): 

 

)(GPP = .          (1.2) 

 

У початковий момент пуску насоса (G = 0) напір тиску насоса є 

максимальним. У процесі збільшення витрати напір  Р зменшується, але з 

певним запізнюванням за часом, викликаним інерційністю НВХ. У момент 

досягнення стійких параметрів у системі (∆Р0, G0 на рис. 1.2) напір насоса 

∆Р > ∆Р0. Тому надалі витрата насоса G продовжує збільшуватися, а система 

знаходиться в нестійкому стані, і по закінченню певного часу витрата починає 

зменшуватися. Проте досягши стійкого стану (G = G0) напір тиску насоса 

∆Р < ∆Р0 (див. рис. 1.2) зважаючи на інерційність НВХ. Зниження напору 

визначає подальше підвищення витрати, і виникає коливальний процес. На 
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практиці для зниження амплітуд коливань теплогідродинамічних параметрів при 

ТГН використовуються демпфуючі пристрої [38]. 

 

Рис. 1.2. Теплогідродинамічна нестійкість, що викликана інерційністю  

напірно-витратної характеристики насоса: 

1 – стійка НВХ; 2 – нестійка НВХ; 3 – витрата. 

 

Високочастотна коливальна ТГН (або так звана термоакустична 

нестійкість) може виникнути за певних умов поверхневого кипіння потоку в 

устаткуванні і трубопроводах. При поверхневому кипінні центральна зона 

потоку теплоносія є недогрітою до температури насичення Ts, а паротворення 

відбувається на «гарячій» поверхні нагріву. Парові пузирі, що утворюються на 

поверхні нагріву, потрапляють в «холодну» зону потоку теплоносія і 

конденсуються. 
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Умови виникнення термоакустичної нестійкості (ТАН) визначаються 

характером тепломасообмінних процесів пузирів, що конденсуються, в 

акустичних хвилях потоку теплоносія. 

У відносно коротких каналах, що обігріваються, виникнення ТАН можливе 

внаслідок резонансного ефекту, коли частота імпульсу тиску парових пузирів, 

що конденсуються, співпадає з частотою коливань акустичних хвиль. 

У відносно довгих каналах, що обігріваються, (наприклад, активна зона 

«некиплячих» ядерних реакторів типу ВВЕР, PWR) умови виникнення ТАН 

визначаються характером відносної зміни тиску δP і маси δm потоку теплоносія 

в акустичних хвилях. Згідно фундаментальним термодинамічним законам 

коливання в системі можуть виникнути при одночасному збільшенні тиску і 

маси. Так, при відносному збільшенні тиску ↑δP розповсюдження акустичних 

хвиль можливі два подальших ефекти (рис. 1.3).  
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Рис. 1.3. Умови виникнення ТАН при поверхневому кипінні. 

 

З одного боку, збільшення ↑δP приводить до стиснення пузирів і 

відносного зменшення площі поверхні конденсації ↓δS і маси ↓δm конденсату, 

що утворюється. Цей ефект визначає стабілізуючі умови щодо ТАН. З іншого 

боку, збільшення ↑δP приводить до відносного збільшення ↑δTs, перепаду 

температур між паровою і рідкою фазами ↑δ∆T, інтенсивності теплообміну і 

відповідно маси ↑δm конденсату, що утворюється. Таким чином, цей ефект 

супроводжується одночасним відносним збільшенням тиску ↑δP і маси 

теплоносія ↑δm і дестабілізуюче впливає на виникнення термоакустичних 

коливань теплогідродинамічних параметрів (див. рис. 1.3). 
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Залежно від того, який з приведених ефектів є домінантним, і визначається 

можливість виникнення ТАН. Домінантність ефектів визначається 

теплогідродинамічними параметрами потоку, потужністю обігріву N і 

параметрами пузиркової структури. 

Основна частота термоакустичних коливань теплогідродинамічних 

параметрів: 

L

а
~ ,     (1.3) 

 

де а – швидкість звука (або швидкість розповсюдження акустичних 

збурень). 

Характер зміни амплітуд коливань тиску залежно від потужності обігріву 

N наведено на рис. 1.4. Відповідно до відомих експериментальних даних [1, 39] 

амплітуди термоакустичних коливань тиску можуть досягати 50 % від 

рівноважного значення Р0. 

 

Рис. 1.4. Амплітуди коливань тиску при поверхневому кипінні в каналі:  

1 – турбулентні пульсації тиску; 2 – область ТАН. 

При виникненні ТАН в активній зоні ядерного реактора оболонки твелів і 

внутрішньокорпусні конструкції піддаються високочастотним і 
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високоамплітудним циклічним навантаженням (для ВВЕР основна частота 

термоакустичних коливань – сотні Гц, а амплітуди коливань тиску – до 8,0 МПа). 

При таких циклічних навантаженнях можливе порушення цілісності оболонок 

твелів, а також руйнування внутрішньокорпусних конструкцій реактора. 

 У монографії [39] авторами розроблена і верифікована методика 

визначення умов і меж області ТАН для реакторів ВВЕР-1000 на основі 

нерівноважної полідисперсної моделі двофазного пузиркового потоку 

теплоносія. Результати розрахункового моделювання у форматі «теплова 

потужність N – витрата теплоносія G» приведені на рис. 1.5. За допомогою 

представленої діаграми оперативний персонал може контролювати можливі 

режими з ТАН, а у разі виникнення ТАН – перевести реактор у стійку область. 

Як випливає з отриманих у [1] результатів, при роботі реактора ВВЕР-1000 

в номінальному режимі умови виникнення ТАН відсутні (див. рис. 1.5). ТАН 

може виникнути в перехідних і аварійних режимах, пов’язаних із зміною витрати 

теплоносія через активну зону реактора (наприклад, домінантна для безпеки 

аварія із заклинюванням головного циркуляційного насоса). Проте для контролю 

умов виникнення ТАН необхідна додаткова модернізація з установкою 

витратомірів у реакторному контурі. 

При аперіодичній ТГН (АТГН) зміна теплогідродинамічних параметрів 

відбувається спонтанно і має «стрибкоподібний» характер. Прикладами умов 

виникнення АТГН можуть бути прискорене закриття арматури (АТГН-1) і 

трансзвукові режими течії (АТГН-2). 

При прискореному закритті арматури може відбутися різке гальмування 

потоку. В цьому випадку кінетична енергія різко гальмуючого потоку 

переходить в енергію імпульсу тиску, що приводить до гідродинамічного удару 

(ГУ) в системі. 
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Рис. 1.5. Область і межі ТАН теплоносія в активній зоні реактора  ВВЕР-1000:  

1 – область ТАН; 2 – стійка область;  

Nm, Gm – номінальні потужність и витрата теплоносія відповідно;  

3 – експериментальні дані [1] при температурі теплоносія на вході 20 – 200 С. 

 

Консервативно (без урахування теплових і необоротних втрат) при ГУ 

амплітуда імпульсу тиску [40 – 49]: 
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де ρ, v – щільність и швидкість набігаючого потоку відповідно; 

i – питома ентальпія. 

При трансзвукових режимах течії, коли швидкість потоку близька до 

швидкості звука, градієнти тиску P і швидкості руху потоку v по довжині каналу 
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де av /=  – критерій Маху. 

Досягши умов М ≥ 1 відбувається спонтанне гальмування потоку і 

кінетична енергія набігаючого потоку переходить в енергію імпульсу тиску і ГУ. 

Консервативно (без урахування теплових і необоротних втрат) амплітуда 

імпульсу ГУ в цьому випадку [11]: 
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Умови АТГН-1 і/або АТГН-2 можуть реалізуватися в системі паровідводів 

від парогенераторів ядерних енергоустановок (рис. 1.6). Система паровідводів 

складається з основного паропроводу на турбіну і швидкодіючого замочно-

відсічного клапана (ШЗВК), а також паропроводів аварійного скидання 

пари/парогазового середовища через пароскидальні пристрої (ПСП) [11]. 

ШЗВК призначений для швидкого «відсікання» турбіни від 

парогенератору при зупинці ядерного реактора або аварійних ситуаціях. При 

прискореному закритті ШЗВК можливе виникнення АТГН-1 і відповідного ГУ, 

який може істотно вплинути на надійність і цілісність системи. При достатньо 

«повільному» закритті в прохідному перетині ШЗВК можуть виникнути 

трансзвукові режими течії пари/пароводяного середовища, що приводять до 

АТГН-2 і відповідних ГУ. Тому оптимальна швидкість закриття ШЗВК повинна 

бути визначена в процесі експлуатаційних випробувань. 

Система ПСП складається із запобіжних клапанів парогенератора (ЗК ПГ), 

швидкодіючих редукційних пристроїв скидання пари/пароводяного середовища 

до атмосфери (ШРУ-А) або до конденсатору турбоустановки (ШРУ-К). 
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Рис. 1.6. Система пароскидання від парогенератора: 

1 – парогенератор; 2 – ШЗВК; 3 – ЗК ПГ; 4 – ШРУ-А; 5 – ШРУ-К;  

6 – конденсатор турбіни; 7 – захисна оболонка гермооб’єму. 

 

Система ПСП призначена для аварійного скидання пари/пароводяного 

середовища при перевищенні тиску в парогенераторі більше 7,8 МПа. При тиску 

в парогенераторі більше 7,8 МПа ПСП автоматично відкривається; а при 

зниженні тиску менше 6,4 МПа автоматично закривається. На етапі закриття 

клапанів ПСП можливе виникнення умов АТГН-1 і/або АТГН-2. Тому 

оптимальна швидкість закриття клапанів повинна бути також визначена в 

процесі експлуатаційних випробувань. 

У системі теплообмінників змішувального типу можливе одночасне 

виникнення декількох видів ТГН. Типова структура теплообмінників 

змішувального типу складається з бака-теплообмінника, трубопроводів подачі 
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«холодного» і «гарячого» середовища в бак-теплообмінник, насосів подачі 

середовищ, арматури. Тому в загальному випадку можливі наступні види ТГН: 

− ТГН, викликана інерційністю тепломасообмінних процесів в баку-

теплообміннику; 

− ТГН, викликана інерційністю НВХ насосів; 

− АТГН, викликана прискореним закриттям арматури і/або 

трансзвуковими режимами. 

Одночасне виникнення декількох видів ТГН може за певних умов збігу 

частот коливань теплогідродинамічних параметрів унаслідок різних видів ТГН 

привести до резонансного ефекту. При резонансі амплітуди коливань 

теплогідродинамічних параметрів значно збільшуються. 

По досвіду експлуатації систем теплообмінників змішувального типу 

(підігрівачі низького тиску) живильного тракту парогенераторів ядерних 

енергоустановок в певних режимах виникають значні коливання 

теплогідродинамічних параметрів і ГУ. 

В даний час умови і механізми виникнення ТГН в системах 

теплообмінників змішувального типу вивчені украй недостатньо, що і визначає 

актуальність цієї роботи. 

 

 

1.2. Аналіз відомих методів моделювання гідроударів внаслідок 

теплогідродинамічної нестійкості 

 

 

У цьому розділі представлено аналіз застосовності відомих методів 

моделювання ГУ в системах теплотехнічного устаткування [51 – 61 та ін.] для 

умов експлуатації систем змішувальних підігрівачів (ЗП). 

 

 



 37 

1.2.1. Моделювання гідродинамічних ударів у розімкнутих контурах із 

насосами 

 

Питання підвищення надійності та модернізації насосів енергетичних 

систем досліджуються досить широко. Водночас вплив теплогідродинамічної 

нестійкості на надійність насосних систем залишається недостатньо вивченим. 

Теплогідродинамічна нестійкість – це явище, за якого в системах 

теплотехнічного обладнання та трубопроводах теплових і ядерних 

енергоустановок виникають автоколивальні або аперіодичні процеси зміни 

параметрів потоку. До таких параметрів належать тиск, швидкість руху 

середовища, паровміст та інші характеристики. Подібні процеси можуть 

виникати в насосах, арматурі, теплообмінниках, трубопроводах та інших 

елементах енергетичних систем. 

Виникнення теплогідродинамічної нестійкості призводить до появи 

додаткових гідродинамічних навантажень на обладнання і трубопроводи. Одним 

із найбільш небезпечних проявів таких навантажень є гідроудари. Вони можуть 

знижувати надійність експлуатації обладнання як у робочих, так і в перехідних 

та аварійних режимах. У випадках критичних за надійністю гідроударів можливі 

порушення виконання проєктних функцій, пошкодження або навіть руйнування 

елементів теплотехнічного обладнання і трубопроводів. 

Проблеми визначення причин і умов виникнення теплогідродинамічної 

нестійкості, а також її впливу на надійність теплотехнічного обладнання та 

трубопровідних систем розглядаються у науковій літературі протягом тривалого 

часу. Зокрема, у працях В. А. Герліги та В. Б. Хабенського досліджувалися умови 

виникнення нестійкості в парогенеруючих каналах, котловому об’ємі 

парогенераторів і теплообмінному обладнанні. У роботах О. В. Корольова 

розглядалися умови виникнення гідроударів у трубопроводах із двофазними 

потоками. У роботі [11] досліджено умови виникнення теплогідродинамічної 

нестійкості теплоносія в активній зоні ядерного реактора та її вплив на цілісність 
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оболонок тепловиділяючих елементів. У роботах [11, 12] розглянуто умови 

виникнення аперіодичної теплогідродинамічної нестійкості та гідроударів у 

робочих елементах арматури ядерних енергетичних установок. Подібні процеси 

в сепараторах-перегрівниках турбін досліджувалися у роботі [15]. У працях [15–

23] проаналізовано вплив теплогідродинамічної нестійкості на умови 

виникнення термоудару по корпусу ядерного реактора та на перебіг різних 

аварійних режимів. 

Разом з тим питання визначення причин і умов виникнення критичних за 

надійністю гідроударів, спричинених гідродинамічною нестійкістю в 

трубопровідних системах із напірними насосами, досліджені недостатньо. В 

останніх роботах О. В. Корольова одним із механізмів виникнення коливальної 

гідродинамічної нестійкості визначено резонансний збіг власної частоти 

коливань трубопроводу з частотою збурень гідродинамічних параметрів, які 

створюються працюючим насосом. Однак практичне застосування такого 

підходу має певні обмеження. Резонансні ефекти є лише окремим випадком 

виникнення теплогідродинамічної нестійкості й не охоплюють усі можливі 

робочі, перехідні та аварійні режими експлуатації напірних насосів. Крім того, 

на сьогодні недостатньо обґрунтовано механізм виникнення критичних 

гідроударів у насосних системах саме під впливом резонансних ефектів. 

У широкому діапазоні зміни режимних параметрів визначальними 

чинниками виникнення гідродинамічної нестійкості та гідроударів можуть бути 

особливості витратних, або мережевих, характеристик насосів. Ідеться про 

залежність створюваного насосом гідродинамічного напору від швидкості руху 

або витрати потоку. Саме тому дослідження впливу характеристик напірних 

насосів на умови виникнення гідродинамічної нестійкості та критичних 

гідроударів є актуальним завданням. 

Основні положення моделювання умов виникнення критичних гідроударів 

на насосне устаткування. 
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1. Розглядається трубопровідна система теплотехнічного обладнання, 

характерна для теплових і ядерних енергоустановок (рис. 1.7). Для спрощення 

аналізу трубопровідну магістраль умовно поділено на дві ділянки: подаючу 

магістраль довжиною L₁ та напірну магістраль довжиною L₂.  

2. Необхідною умовою виникнення критичного за надійністю гідроудару 

на робочих елементах насосів є наявність теплогідродинамічної нестійкості 

потоку. 

 

Рис. 1.7. Типова трубопровідна система теплотехнічного устаткування. 

 

Достатньою умовою виникнення критичного за надійністю гідроудару є 

відмова насоса за критерієм працездатності, зумовлена перевищенням 

гідродинамічними навантаженнями на робочі елементи насоса гранично 

допустимого значення Nкр. 

Критичні значення масової витрати Gкр та/або середньої швидкості потоку 

vкр визначаються за такими залежностями: 
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F – площа прохідного перетину трубопроводу;  

ρ – щільність потоку;  

Nкр – максимально допустимі навантаження на робочі елементи насоса, що 

визначаються його конструкційно-технічними характеристиками. 

3. Визначальним параметром умов виникнення теплогідродинамічної 

нестійкості та критичного за надійністю гідроудару є витратна, або мережева, 

характеристика насоса. Вона описує залежність гідродинамічного напору насоса 

ΔРн від масової витрати G або середньої швидкості потоку v у трубопровідній 

системі: 

 )();( нн vfРGfР == .    (1.9) 

 

Чутливість витратної (мережевої) характеристики до змін витрати/ 

швидкості потоку: 
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Для напірних насосів проєктна чутливість витратної, або мережевої, 

характеристики визначається як зміна гідродинамічного напору насоса залежно 

від зміни масової витрати або середньої швидкості потоку: 

 

0),(  vGf .         (1.11) 

 

Умови скипання потоку в подаючій магістралі, тобто на вході потоку в 

насос, виникають тоді, коли статичний тиск P знижується нижче тиску 

насичення Ps, що відповідає певній температурі потоку: 

 

s),( PvGР  .         (1.12) 
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У разі виконання умови (1.12) на вході в насос відбувається інтенсивне 

пароутворення, тобто скипання потоку, а також виникає кавітація. Це 

супроводжується формуванням локального парового об’єму та переходом течії 

у «снарядний» режим. 

Виникнення коливальної гідродинамічної нестійкості в розглянутій 

трубопровідній системі може бути пов’язане з інерційним запізненням змін 

витратної, або мережевої, характеристики насоса та гідродинамічного опору 

магістралі. Якщо в певний момент часу t відбувається збільшення масової 

витрати G або середньої швидкості потоку v, то відповідно до формули (1.10) 

через певний проміжок часу Δt це призводить до зменшення гідродинамічного 

напору насоса ΔРн і водночас до збільшення загального гідродинамічного опору 

магістралі ΔР0. Надалі зменшення напору ΔРн і зростання опору ΔР0 через 

інтервал часу Δt спричиняють подальше зниження витрати G або швидкості v. 

Такий процес може повторюватися циклічно, формуючи умови для розвитку 

коливальної нестійкості. 

Якщо поточна чутливість витратної характеристики насоса f′ є 

недостатньою, період і амплітуда коливань витрати або швидкості потоку 

збільшуються. За певних умов вони можуть досягати критичних значень, 

визначених у формулі (1.8). У такому випадку система фактично переходить у 

стан аперіодичної нестійкості. 

Будь-яке випадкове, або флуктуаційне, збурення гідродинамічних 

параметрів може спричинити імпульсний, тобто стрибкоподібний, перехід 

трубопровідної системи до стану з критичним за надійністю гідроударом на 

насосі. Такий перехід можливий у разі «замикання» напірної ділянки 

трубопровідної магістралі відповідно до умови КГУ (1.8), а також у разі різкого 

локального зниження гідродинамічного опору та збільшення швидкості потоку 

відповідно до умови КГУ (1.12). 
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За умови прийняття припущень про нестисливість рідини та ізотермічність 

процесів рівняння руху потоку в даній трубопровідній системі, а також рівняння 

поточної зміни гідродинамічного напору насоса, мають наступний вигляд: 
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Гідродинамічний опір на подаючій L1 и напірній L2 магістралі: 
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де ξтр, ξмi – коефіцієнт транспортних і місцевих гідродинамічних втрат на 

магістралях відповідно;  

D – діаметр прохідного перетину трубопроводів;  

g – прискорення сили тяжіння;  

hj – висота вертикальних ділянок трубопровідної системи; 
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Для приведення рівнянь до критеріальної форми введемо безрозмірні 

змінні гідродинамічних параметрів та їх відповідних масштабів: 
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Тоді в критеріальній формі рівняння (1.13) і (1.14) мають наступний 

вигляд: 
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Часовий масштаб процесу tм випливає з (1.17): 
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Критична для КГУ швидкість потоку випливає з умов (1.8) і (1.12): 
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1.2.2. Моделювання гідродинамічних ударів у замкнутих контурах із 

насосами 

 

 

Більшість досліджень, присвячених визначенню гідродинамічних 

навантажень під час гідроудару, пов’язані з моделюванням просторово-часового 

розподілу швидкості потоку в умовах різкої зміни його параметрів. 
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Основними причинами виникнення гідроударів у трубопровідних 

системах з енергетичним обладнанням є прискорене закриття арматури, що 

супроводжується різким гальмуванням потоку; резонансні ефекти, які 

виникають у разі збігу власної частоти коливань трубопровідної системи з 

частотою вимушених коливань потоку; снарядно-пробкові режими течії 

двофазних потоків; трансзвукові режими течії однофазних і двофазних потоків; 

а також різні види гідродинамічної нестійкості, що можуть супроводжуватися 

значними коливаннями або імпульсними змінами тиску. 

Гідродинамічна нестійкість у трубопровідних системах та енергетичному 

обладнанні проявляється у вигляді періодичних коливань гідродинамічних 

параметрів або їх стрибкоподібної, імпульсної зміни. У першому випадку 

йдеться про коливальну гідродинамічну нестійкість, у другому — про 

аперіодичну. Амплітуди таких коливань або змін значно перевищують 

амплітуди, зумовлені звичайною турбулентністю потоку. Унаслідок цього 

гідродинамічна нестійкість може призводити до виникнення гідроударів по 

обладнанню та елементах трубопровідних систем. Гідроудари знижують 

надійність і ресурс експлуатації обладнання, а за певних умов можуть 

спричиняти його відмову або руйнування. У таких випадках ідеться про критичні 

гідроудари. 

Питання розрахунково-експериментального моделювання 

гідродинамічної нестійкості та гідроударів в енергетичному обладнанні й 

трубопроводах з однофазними та двофазними потоками розглядалися у багатьох 

наукових працях. Водночас умови виникнення гідродинамічної нестійкості та 

гідроударів в однофазних потоках трубопровідних систем із насосами 

залишаються недостатньо вивченими. 

Зокрема, у роботі [17] на основі недостатньо обґрунтованих припущень 

зазначено, що гідроудари в системах АЕС з реакторами ВВЕР можливі лише у 

разі заклинювання головного циркуляційного насоса. Однак такі висновки не 

повністю узгоджуються з досвідом експлуатації аналогічних реакторних 
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установок типу PWR. Крім того, вони не розкривають причин і домінуючих 

механізмів виникнення гідродинамічної нестійкості та гідроударів. 

У роботах професора О. В. Корольова як основний механізм виникнення 

коливань тиску та пов’язаних із ними гідроударів розглядаються резонансні 

ефекти. Вони полягають у збігу власної частоти коливань трубопровідної 

системи з частотою вимушених коливань тиску в однофазному потоці. 

Не заперечуючи можливість виникнення резонансних ефектів, слід 

зазначити, що вони не завжди є визначальним чинником у різних режимах 

експлуатації. Наприклад, в експериментальних дослідженнях коливань тиску в 

трубопровідній системі з поршневими насосами та демпфуючими пристроями 

встановлено, що за однакових конструкційно-технічних характеристик системи, 

тобто за однакової власної частоти її коливань, частоти основної гармоніки 

коливань тиску в різних режимах можуть відрізнятися на порядок і більше. 

У роботі [22] авторами запропоновано підхід до моделювання умов 

виникнення гідродинамічної нестійкості та гідроударів у трубопровідних 

системах, який ґрунтується на врахуванні домінуючого впливу «жорсткості» 

напірно-витратної характеристики насосів. Під цією характеристикою розуміють 

залежність напору тиску ΔРн, який створює насос, від середньої швидкості 

потоку ν у перерізі трубопроводу або від витрати потоку. Напірно-витратна 

характеристика визначається конструкцією насоса і зазвичай наводиться у 

проєктній документації або встановлюється за результатами випробувань. 
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Рис. 1.8. Загальний вигляд напірно-витратної характеристики поршневого 

насоса. 

 

З метою верифікації методики, запропонованої авторами роботи [22], 

використано відомі експериментальні дані, отримані для замкнутої 

трубопровідної системи з поршневими насосами (рис. 1.9). Тому на початковому 

етапі було проведено адаптацію розробленої методики до умов 

експериментальних стендів. 

Основні положення адаптованої методики передбачають аналіз умов 

виникнення гідродинамічної нестійкості в циркуляційній системі з поршневим 

насосом і демпфуючим пристроєм. Для цього використано розрахункову модель, 

що відповідає експериментальному стенду, на якому проводилися дослідження 

(див. рис. 1.9) 
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.  

Рис. 1.9. Розрахункова модель експериментального стенда [16, 17]: 

1 – гідроємність; 2 – насос; 3 – демпфуючий пристрій; 4 – арматура; 

М1, М2, М3 – датчики виміру пульсацій тиску. 

 

Фізична модель умов виникнення гідродинамічної нестійкості ґрунтується 

на врахуванні впливу параметра «жорсткості» I напірно-витратної 

характеристики поршневого насоса. Цей параметр характеризує зміну 

гідродинамічного напору насоса ΔРн залежно від протитиску P та середньої 

швидкості потоку ν: 
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супроводжуватися подальшим відновленням стійких значень гідродинамічних 

параметрів. Однак через «жорсткість» реакції напірно-витратної характеристики 

насоса на зміну параметрів потоку таке відновлення відбувається не миттєво, а з 

певним запізненням у часі. 

Чим більшим є значення параметра жорсткості I, визначеного за формулою 

(1.21), тим більшим стає час запізнення реакції напірно-витратної 

характеристики насоса, спрямованої на відновлення стійкого стану системи. 

Водночас збільшується й амплітуда відхилень гідродинамічних параметрів від їх 

усталених значень. 

Тому, через часове запізнення реакції напірно-витратної характеристики 

насоса на зміну гідродинамічних параметрів у трубопровідній системі може 

формуватися коливальний процес. Амплітуди коливань тиску δРА, середньої 

швидкості потоку δνА, а також період коливань ΔТ визначаються жорсткістю 

напірно-витратної характеристики насоса (рис. 1.10). При цьому коливання 

середньої швидкості потоку відбуваються у протифазі до коливань тиску. 

За достатнього збільшення амплітуди коливань тиску можуть виникати 

умови для гідроудару по елементах трубопровідної системи. 

 

 

Рис. 1.10. Модель формування коливальної гідродинамічної нестійкості 

залежно від жорсткості НВХ насоса 

ΔT2  

ΔT1  
t 

 

v0 

δv  δP  

P0  

1 

2 



 49 

1 – I1; 2 – I2 < I1. 

 

Інші можливі причини виникнення гідроудару, зокрема прискорене 

закриття арматури, що описується «задачею Жуковського», або резонансні 

ефекти, у цій роботі не розглядалися. 

Математична модель процесів гідродинамічної нестійкості ґрунтується на 

рівнянні балансу маси газу в демпфуючому пристрої, а також на рівняннях руху 

однофазного потоку на ділянках напірної магістралі до демпфуючого пристрою 

та після нього. Відповідно до схеми експериментального стенда, наведеної на 

рис. 1.9, ці ділянки позначені як L₁ і L₂. 

На експериментальному стенді довжина трубопровідної магістралі, що 

підводить потік до насоса, є значно меншою порівняно з довжинами ділянок L₁ і 

L₂. Тому ця частина трубопровідної системи окремо в моделі не враховувалася. 

Водночас змодельовані коливання гідродинамічних параметрів поширюються і 

на підвідну до насоса ділянку магістралі. 

За умови відносно малих збурень гідродинамічних параметрів δP і δν 

відповідні рівняння мають такий вигляд: 
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де ρ – щільність потоку;  

Vг – об’єм газу в демпфуючому пристрої;  

F – площа прохідного перетину трубопроводу;  

ξ1, ξ2 – сумарний коефіцієнт гідравлічного опору на ділянці L1 і L2 

відповідно;  
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vD – швидкість потоку на виході з демпфуючого пристрою. 

Впливом коливань тиску на ділянці L₂ на напірно-витратну характеристику 

насоса знехтували. Це пояснюється двома основними причинами. 

По-перше, згідно з експериментальними даними, амплітуди пульсацій 

тиску на ділянці L₂ є приблизно на порядок меншими, ніж амплітуди пульсацій 

на ділянці L₁. 

По-друге, на виході з демпфуючого пристрою встановлені акустичні 

фільтри у вигляді трубок Вентурі, які додатково зменшують вплив пульсацій 

тиску. 

Збурення напору насоса δΔРн через параметри коливань тиску δP і 

швидкості потоку δν визначається за формулою: 
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З рівняння (1.22) маємо: 
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де 
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D
d

dVг1
=  – параметр демпфуючої здатності демпфуючого пристрою 

залежить від його геометричних розмірів, а також від термодинамічного стану 

газового об’єму Vг, м³. 

Ефективна демпфуюча характеристика D може бути визначена за 

результатами передексплуатаційних випробувань трубопровідної системи. 

Однак ця характеристика не є універсальною для всіх режимів експлуатації, 

зокрема для перехідних режимів пуску або зупинки насоса. 
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Підставивши залежність (1.26) у рівняння (1.24) та врахувавши рівняння 

(1.22) і (1.25), отримаємо таку систему рівнянь: 
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З (1.27) і (1.28) з урахуванням (1.25) випливає рівняння коливань тиску в 

розглянутій трубопровідній системі в критеріальній формі 
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при початкових умовах 
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Рішення рівнянь (1.29) – (1.31) залежать від стаціонарних (сталих) значень 

критерію K. 
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де 
4

1
−= K . 

Граничне значення критерію гідродинамічної нестійкості Kу визначається 

такою умовою: 

0)(  у0 KP .            (1.36) 

 

Якщо K < Kу, збурення або імпульси гідродинамічних параметрів, що 

виникають у системі, з часом не згасають, а підтримуються та можуть 

посилюватися. У такому випадку система перебуває у гідродинамічно 

нестійкому стані, а її елементи можуть зазнавати дії гідроудару. 

Якщо K = Kу, система перебуває на межі стійкості. 

 

1.2.3. Моделювання гідродинамічних ударів при закритті арматури в 

умовах аперіодичної нестійкості 

  

 

Запропоновано оригінальний метод визначення умов виникнення та 

інтенсивності гідроудару під час закриття арматури внаслідок аперіодичної 

гідродинамічної нестійкості. В основу методу покладено припущення, що за 

певної швидкості закриття арматури відбувається різке, імпульсне гальмування 
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потоку. У цьому випадку кінетична енергія потоку, що втрачається під час 

гальмування, переходить в енергію гідроудару. 

На відміну від відомих підходів, запропонований метод дає змогу 

враховувати умови формування гідроудару залежно від коефіцієнта 

гідродинамічного опору, швидкості закриття арматури, конструкційно-

технічних характеристик усіх елементів трубопровідної системи, теплофізичних 

властивостей потоку та інших визначальних чинників. 

На прикладі пасивної частини системи аварійного охолодження ядерного 

реактора показано, що інтенсивність гідроудару під час закриття арматури може 

бути значно більшою, ніж у системах із насосним обладнанням за інших 

однакових умов. На основі запропонованого методу визначено оптимальні умови 

швидкості закриття арматури, які дають змогу запобігти виникненню 

гідроудару. 

Гідроудари, що виникають у нормальних і аварійних режимах роботи 

ядерних енергетичних установок, можуть істотно знижувати надійність, 

працездатність і ресурс експлуатації теплотехнічного обладнання систем, 

важливих для безпеки. До такого обладнання належать насоси, арматура, 

теплообмінники та інші елементи трубопровідних систем. Під гідроударом 

зазвичай розуміють імпульсну високоамплітудну гідродинамічну дію потоку на 

обладнання та елементи трубопровідної системи. 

Явищу гідроудару в різних умовах присвячено багато експериментальних 

і теоретичних досліджень. Водночас причини та механізми його виникнення 

залишаються недостатньо вивченими. 

В останніх роботах професора О. В. Корольова як визначальна причина 

виникнення гідроудару в трубопровідній системі з поршневими насосами 

розглядається резонансний механізм. Він полягає у збігу власної частоти 

коливань трубопровідної системи з частотою подачі витрати поршневими 

насосами. За умов резонансу амплітуда коливань гідродинамічних параметрів, 
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зокрема тиску та швидкості потоку, значно зростає, що може сприяти 

виникненню гідроудару по обладнанню та елементах трубопровідної системи. 

Не заперечуючи можливість виникнення резонансних ефектів та їх вплив 

на формування гідроудару, слід зазначити, що резонансний механізм є лише 

окремим випадком. Він не реалізується у більшості робочих, перехідних та 

аварійних режимів експлуатації трубопровідних систем. 

У роботах [13, 14] показано, що одним із визначальних механізмів 

виникнення гідроудару є розвиток коливальної гідродинамічної нестійкості 

потоку, спричиненої інерційністю напірно-витратної характеристики насосів. За 

умов коливальної нестійкості амплітуди коливань гідродинамічних параметрів 

також істотно зростають, що створює передумови для виникнення гідроудару по 

обладнанню та елементах трубопровідних систем. 

Явище коливальної теплогідродинамічної нестійкості в обладнанні з 

двофазними або стисливими потоками теплоносія досліджувалося раніше й 

отримало необхідне експериментальне підтвердження. Разом із тим механізм 

виникнення гідроудару в трубопровідних системах з нестисливими потоками 

внаслідок коливальної гідродинамічної нестійкості не можна вважати єдино 

можливим. 

Альтернативним механізмом виникнення гідроудару може бути 

аперіодична гідродинамічна нестійкість, яка супроводжується стрибкоподібною, 

тобто імпульсною, зміною гідродинамічних параметрів: тиску, швидкості потоку 

та інших характеристик. Характерним прикладом такого процесу є закриття 

арматури в трубопровідній системі. Якщо швидкість закриття арматури є 

достатньо великою, перед нею може відбутися різке імпульсне гальмування 

потоку. У цьому випадку кінетична енергія потоку під час гальмування 

переходить в енергію гідроудару. 

Далі наведено метод визначення умов виникнення гідроудару під час 

закриття арматури внаслідок аперіодичної гідродинамічної нестійкості. 
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Основні положення методу моделювання умов виникнення та наслідків 

гідродинамічних ударів під час закриття арматури полягають у такому. 

1) Арматура розглядається як локальний гідравлічний опір у типовій 

трубопровідній системі, наведеній на рис. 1.11. При цьому враховується її 

внутрішній «вільний» об’єм Va, не зайнятий конструкційними елементами, а 

також коефіцієнт гідравлічного опору ξа. 

2) Під час гальмування потоку перед арматурою, що закривається, 

кінетична енергія набігаючого потоку зі швидкістю ν переходить у внутрішню 

енергію гідроудару потоку з питомою ентальпією i. 

3) Швидкість потоку в підвідному до арматури трубопроводі ν та у 

відвідному трубопроводі νо приймається як середня швидкість за площею 

прохідного перерізу Π трубопроводу. 

4) З метою спрощення розрахункової моделі всі процеси вважаються 

ізотермічними. 

 

Рис. 1.11. Розрахункова схема трубопровідної системи: 

1 – теплообмінні апарати/гідроємності; 2 – насос; 3 – арматура. 

 

З урахуванням прийнятих припущень рівняння балансу маси та енергії для 

арматури, а також рівняння руху потоку в трубопровідній системі мають такий 

вигляд: 
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де ρ – щільність середовища потоку;  

t – час;  

V – вільний об’єм потоку в трубопровідній системі;  

ΔРн(v) – напірно-витратна характеристика насоса; ΔРн = Р1 – Р2. 

Після перетворення системи рівнянь (1.37) – (1.39) з урахуванням того, що 
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рішення мають вигляд: 
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де tPν ddр  =  – локальна швидкість зростання тиску, що характеризує 

інтенсивність ГУ на арматуру при закритті;  

= dd /Pc  – швидкість поширення збурювань (швидкість звука) в потоці. 

Максимальне навантаження, що діє на робочі органи арматури під час 

гідроудару, визначається за наступою залежністю: 
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Зазвичай для визначення максимального навантаження, що виникає під час 

гідроудару при закритті арматури, використовують відому формулу М. Є. 

Жуковського: 

 

Тg )( сννР о−=  .       (1.44) 

 

Як випливає з отриманих розв’язків (1.40) і (1.43), традиційний підхід до 

оцінювання максимального навантаження ΔРg за формулою (1.44) має певні 

обмеження. Зокрема, він не враховує реальні умови формування гідроудару, 

конструкційно-технічні характеристики арматури та всієї трубопровідної 

системи, теплофізичні властивості потоку, а також інші чинники, що впливають 

на інтенсивність процесу. 

Крім того, отримані розв’язки (1.40) і (1.43) показують більш істотну 

залежність максимального навантаження під час гідроудару на арматуру від 

швидкості набігаючого потоку. Згідно з цими розв’язками, навантаження 

змінюється пропорційно кубу швидкості потоку, тобто ΔРg ~ ν³. Натомість у 

формулі (1.44) ця залежність є лінійною: ΔРg ~ ν. 

Аналіз отриманих розв’язків для визначення інтенсивності гідроудару під 

час закриття арматури дає змогу зробити такі висновки. 

1. Інтенсивність гідроудару істотно залежить від гідравлічного опору 

арматури, а отже, і від швидкості закриття робочого клапана. Гідравлічний опір, 

який характеризується параметром ξ(t), пов’язаний із положенням робочого 

клапана та швидкістю його закриття. Тому оптимальну швидкість закриття 

клапана, необхідну для запобігання гідроудару, доцільно визначати з 

урахуванням розв’язків (1.40) і (1.41) за наступою умовою: 
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2. Інтенсивність гідроудару під час закриття арматури в трубопровідних 

системах без насосів, зокрема в пасивній частині системи аварійного 

охолодження активної зони ядерного реактора, за інших однакових умов може 

бути значно більшою, ніж у системах із напірними насосами, для яких ΔРн > 0, а 

ΔР0 < 0. 

 

1.2.4. Моделювання гідродинамічних ударів у трансзвукових режимах 

двофазних потоків  

 

 

Розглядається трубопровідна система з локальним гідродинамічним 

опором, до якого можуть належати арматура, дросельні пристрої, насоси, 

компресори та інші елементи. Особливістю такої системи є змінна площа 

прохідного перерізу для двофазного парорідинного потоку (рис. 1.12). 

Потік, що адіабатно скипає у проточній частині локального 

гідродинамічного опору, моделюється в одновимірному та квазістаціонарному 

наближенні. Втратами тиску на тертя потоку всередині локального 

гідродинамічного опору нехтують. Приймається, що двофазний потік усередині 

опору має гомогенну рівноважну структуру. При цьому однофазне середовище, 

зокрема пара, розглядається як окремий випадок цієї моделі. 

Аналогами такої розрахункової моделі можуть бути такі системи ядерної 

енергетичної установки: 

− арматура пасивної частини системи аварійного охолодження 

активної зони ядерного реактора; 

− трубопровідна система «парогенератор – швидкодіюча запірно-

відсічна клапанна арматура» в аварійних режимах; 

− імпульсно-запобіжний пристрій компенсатора тиску ядерного 

реактора в аварійних режимах; 

− система пароскидного пристрою турбоустановки в аварійних 
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режимах; 

− дренажні системи насиченого конденсату турбоустановки та інші 

подібні системи. 

 

 

Рис. 1.12. Умови формування гідродинамічних ударів у трансзвукових режимах 

течії двофазного парорідинного потоку: 

1 – трубопровід; 2 – локальний гідродинамічний опір. 

 

З урахуванням прийнятих припущень основні рівняння законів збереження 

для двофазного потоку мають наступний вигляд: 
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0)0( PzP == ,     (1.50) 

0)0( izi == ,      (1.51) 

 

де ν, Р – швидкість і тиск двофазного гомогенного потоку відповідно; 

ρ(Р, х) – щільність двофазного потоку; 

i(Р, х) – питома ентальпія двофазного потоку; 

х – масовий паровміст двофазного потоку. 

Після перетворень рішення (1.46) – (1.51) в критеріальному форматі: 
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де Р = Р/Р0;  

z = z/L (L – довжина конфузорної частини локального гідродинамічного 

опору);  

ρ = ρ/ρ0;  

ν = ν/ν0;  

i = i/i0;  

Π = Π0/Π. 

Критерії трансзвукових режимів течії: 
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a

ν
=Μ  – критерій Маху,    (1.56) 
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1
 – швидкість звука в двофазному 

гомогенному рівноважному потоці; 

lv iir −=  – прихована теплота паротворення. 

З отриманих розв’язків (1.52)–(1.55) випливає, що в конфузорній частині 

локального гідродинамічного опору, де ΚΠ < 0, тиск і паровміст потоку 

зменшуються вздовж каналу, тоді як швидкість потоку зростає. 

У разі наближення швидкості потоку до навколозвукових значень, тобто 

при Μ → 1, модулі градієнтів швидкості різко збільшуються. Коли ж досягається 

трансзвуковий режим, тобто Μ = 1, відбувається подальше різке гальмування 

потоку, за якого ν → 0. Це супроводжується локальним імпульсним зростанням 

тиску та конденсацією парорідинного потоку. 

Такий процес можна розглядати як конденсаційний «стрибок ущільнення», 

що є наслідком аперіодичної теплогідродинамічної нестійкості трансзвукових 

режимів парорідинних потоків. 

Тому, необхідна умова виникнення гідроудару по обладнанню 

трубопровідних систем у трансзвукових режимах двофазних потоків має 

наступний вигляд: 

1=Μ .        (1.57) 

 

Під час моделювання параметрів гідроудару — гідродинамічного 

навантаження ΔPg, швидкостей зміни тиску P та швидкості потоку ν — 

вважається, що кінетична енергія двофазного потоку при гальмуванні 

переходить в енергію конденсаційного «стрибка ущільнення». 

Тоді рівняння балансу маси, імпульсу тиску та енергії в зоні 

конденсаційного «стрибка ущільнення» записуються у наступному вигляді: 



 62 

 

c
d

d
νν

t
L −=


,     (1.58) 

)(tP
t

ν
L g

d

d
−=


,     (1.59) 

0
2

2

=









+


i

ν

td

d
,     (1.60) 

 

де t – час; 

νс – швидкість потоку на виході з локального гідродинамічного опору; 

L – довжина каналу до перетину настання трансзвукового режиму; 

ΔPg(t) – амплітуда гідродинамічного навантаження при ГУ. 

Початкові умови ГУ (при М = 1): 

 

atν == )0( .      (1.61) 

 

За консервативних припущень, тобто з урахуванням запасу за надійністю, 

процеси гідроудару вважаються ізотермічними та такими, що супроводжуються 

«миттєвою» конденсацією пари. Крім того, витратою потоку після «стрибка 

ущільнення» нехтують порівняно з витратою на вході в локальний 

гідродинамічний опір. 

З урахуванням цих припущень після перетворення рівнянь (1.58)–(1.61) у 

критеріальній формі отримаємо: 
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При початкових умовах 
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ρl, al – щільність и швидкість звука рідинної фази відповідно. 

Масштаби параметрів, що характеризують гідроудар, визначаються 

шляхом перетворення рівнянь (1.62)–(1.64) у критеріальну форму: 
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Із розв’язку системи рівнянь (1.62)–(1.66) визначаються поточна та 

максимальна відносні амплітуди гідродинамічного навантаження, що виникають 

у трансзвукових режимах парорідинного потоку: 
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Необхідна умова виникнення гідроудару в трансзвукових режимах 

двофазного парорідинного потоку має наступний вигляд: 

 

1)( = 1g tP .     (1.69) 
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На відміну від загальноприйнятого підходу до визначення 

гідродинамічних навантажень під час гідроудару, зумовленого збільшенням 

локальних гідродинамічних опорів, зокрема відомої формули М. Є. 

Жуковського, отримані розв’язки дають змогу врахувати такі чинники: 

− необхідні та достатні умови виникнення гідроудару, визначені 

залежностями (1.57) і (1.69), а також відповідні амплітуди гідродинамічних 

навантажень на обладнання та елементи трубопровідних систем у разі двофазних 

парорідинних потоків; 

− перехід кінетичної енергії потоку, що втрачається під час його 

гальмування, в енергію імпульсу гідроудару. 

Останнє положення зумовлює отримання значно більших оцінок 

гідродинамічних навантажень під час гідроудару порівняно з оцінками, 

розрахованими за формулою М. Є. Жуковського. 

 

1.2.5. Моделювання гідродинамічних ударів при аварійному заповненні 

компенсатора тиску 

 

 

Компенсатор тиску є системою, важливою для безпеки ядерних 

енергетичних установок з реакторами типу ВВЕР. Його основне призначення 

полягає у створенні тиску в реакторному контурі під час пуску реакторної 

установки, підтриманні тиску в установлених межах у нормальних 

експлуатаційних режимах і під час зупинки реактора, а також в обмеженні 

коливань тиску в перехідних режимах роботи реакторної установки. 

У разі порушення нормальних умов експлуатації або виникнення 

аварійних режимів система захисних клапанів імпульсно-запобіжного пристрою 

компенсатора тиску забезпечує скидання тиску в реакторному контурі при 

перевищенні допустимого значення 16,0 МПа. Крім того, ця система бере участь 
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в управлінні аварійними процесами в режимі «скидання – підживлення» 

реакторного контуру. 

Компенсатор тиску реактора ВВЕР-1000 являє собою вертикальну 

циліндричну посудину заввишки 13,5 м із діаметром прохідного перерізу 

теплоносія 3,0 м. Корпус компенсатора тиску має товщину 165 мм і складається 

з чотирьох обичайок та двох днищ. У конструкції передбачені патрубки і 

штуцери для приєднання відповідних трубопроводів, приладів та імпульсних 

ліній. Конструкція компенсатора тиску забезпечує його нормальне 

функціонування при максимальному розрахунковому землетрусі інтенсивністю 

9 балів за шкалою MSK-64 за умови одночасної дії навантажень, спричинених 

розривом головного циркуляційного трубопроводу. 

Передбачена можливість розгерметизації компенсатора тиску при 

порушенні нормальних умов експлуатації та в аварійних режимах зумовлює 

ризик виникнення гідроударів по його корпусу і конструкційних елементах. 

Гідроудари супроводжуються високоамплітудними гідродинамічними 

навантаженнями на елементи системи компенсатора тиску. За певних умов такі 

навантаження можуть перевищувати гранично допустимі значення та 

призводити до неприпустимого пошкодження конструкцій, особливо в місцях 

приєднання патрубків і штуцерів. 

На експериментальних стендах, які є аналогами компенсатора тиску, під 

час інтенсивного заповнення були зафіксовані імпульси тиску при гідроударі, 

амплітуди яких удвічі перевищували нормальний тиск в обладнанні. У натурних 

компенсаторах тиску реакторів ВВЕР можна очікувати ще більших відносних 

амплітуд імпульсів тиску гідроудару, оскільки при аварійному відкритті 

захисних клапанів імпульсно-запобіжного пристрою компенсатора тиску 

заповнення його об’єму відбувається за перепаду тиску з навколишнім 

середовищем близько 15,0 МПа. 
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Для визначення максимальних амплітуд тиску гідроудару ΔPgm у різних 

системах та обладнанні традиційно використовують відому формулу М. Є. 

Жуковського: 

 

νcP = gm ,     (1.70) 

 

де ρ – щільність потоку;  

Δν – зміна швидкості потоку до і після ГУ;  

с – швидкість звука в металі корпуса устаткування/трубопроводу.  

У роботі [2] формула (1.70) також була використана для оцінювання 

максимальної амплітуди тиску гідроудару ΔPgm під час заповнення 

експериментальної моделі компенсатора тиску реактора ВВЕР-440. Однак 

застосування такого підходу для моделювання умов виникнення та наслідків 

гідроудару в натурних компенсаторах тиску реакторів ВВЕР є недостатньо 

обґрунтованим. 

Це пояснюється тим, що формула (1.70) не враховує низку специфічних 

особливостей формування гідроудару. До них належать робочий рівень 

заповнення компенсатора тиску, значний перепад тиску між компенсатором 

тиску і контайнментом у разі гідроудару, спричиненого відкриттям захисних 

клапанів імпульсно-запобіжного пристрою компенсатора тиску, гідравлічні 

характеристики елементів системи компенсатора тиску, підживлення його 

об’єму теплоносієм та інші чинники. 

У зв’язку з цим актуальним є розроблення методу визначення умов 

виникнення та наслідків гідроудару під час інтенсивного заповнення 

компенсатора тиску. 

Основні положення методу моделювання умов виникнення та наслідків 

гідродинамічних ударів під час аварійного заповнення компенсатора тиску 

наведено нижче. 

Розрахункова модель умов виникнення гідроудару в компенсаторі тиску 
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реактора ВВЕР представлена на рис. 1.13. 

 

 

Рис. 1.13. Розрахункова схема формування гідроудару під час заповнення 

компенсатора тиску ВВЕР: 

1 – КТ; 2 – реакторний контур; 3 – ЗК ІЗП КТ; 

4 – системи підживлення теплоносія КТ. 

 

Основні положення та припущення розрахункової моделі полягають у 

наступному: 

1) заповнення компенсатора тиску може відбуватися внаслідок 

надмірного підживлення реакторного контуру відповідними системами з 

витратою Gb, аварійного відкриття захисних клапанів імпульсно-запобіжного 

пристрою компенсатора тиску та/або реалізації режиму «скидання – 

підживлення», який використовується для управління аварійними процесами; 

2) з метою отримання консервативної оцінки неізотермічність процесів 

не враховується; 

3) під час заповнення компенсатора тиску гідродинамічні параметри 

гідроудару визначаються з умови переходу кінетичної енергії, що втрачається 

при гальмуванні потоку теплоносія, в енергію тиску гідроудару; 

h

H 
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4) компенсатор тиску приймається як посудина правильної 

циліндричної форми висотою H і площею прохідного перерізу теплоносія Πк 

(див. рис. 1.13); 

5) конструкційно-технічні та гідравлічні характеристики натурних 

компенсаторів тиску ВВЕР-1000 приймалися відповідно до [44]. 

Процес формування умов виникнення гідроудару поділено на два етапи, 

що відрізняються за тривалістю: 

− етап заповнення компенсатора тиску теплоносієм тривалістю tк; 

− етап взаємодії імпульсу гідроудару з внутрішньою поверхнею 

компенсатора тиску тривалістю tс. 

Враховуючі прийняті допущень рівняння балансу маси парового об’єму 

КТ та руху рівня теплоносія в КТ на 1-му етапі при умові (0 ≤ t ≤ tк) має 

наступний вигляд: 
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При наступних початкових умовах: 

 

0)0(;0)0( hthtG ====к .    (1.75) 

 

Необхідна умова виникнення гідроудару під час заповнення компенсатора 

тиску має наступний вигляд: 
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Нtth == )( к .     (1.76) 

 

Враховуючі прийняті припущення рівняння законів збереження за 

виконання необхідної умови (1.76) на другому етапі процесу, тобто при 0 ≤ t ≤ tс, 

мають наступний вигляд: 
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де t – час процесу;  

ρv, ρ – щільність пари і теплоносія відповідно;  

h – висота рівня теплоносія в КТ;  

Gк – масова витрата теплоносія в КТ;  

Gf – масова витрата через ЗК ІЗП КТ;  

Рт, Р0 – тиск у теплоносії і контейнменті відповідно;  

к – сумарний коефіцієнт гідравлічного опору в КТ;  

f – коефіцієнт гідравлічного опору ЗК ІЗП КТ;  

Пf – площа прохідного перетину ЗК ІЗП КТ;  

i – питома ентальпія (на одиницю маси);  

Gа – номінальна витрата теплоносія через активну зону реактора;  

ΔPg, Δig – імпульс тиску і ентальпії в зоні ГУ відповідно. 

В критеріальному (безрозмірному) форматі рівняння (1.71) – (1.79): 
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с – швидкість поширення збурень (швидкість звука) в металі внутрішньої 

поверхні КТ. 

Максимальна амплітуда імпульсу тиску гідроудару визначається за 

наступною залежністю: 
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У загальному випадку система рівнянь (1.80)–(1.86) може бути розв’язана 

чисельними методами. 

На відміну від загальноприйнятого підходу, який у багатьох 

розрахункових задачах ґрунтується на використанні формули М. Є. Жуковського 

(1.70), отриманий розв’язок (1.86) враховує особливості передісторії формування 

умов гідроудару в компенсаторі тиску через критерії Κ1–Κ6. 

Крім того, цей розв’язок враховує ефекти безпосереднього формування 

імпульсу тиску гідроудару та його наслідки при спонтанному, тобто різкому, 

гальмуванні потоку об внутрішню поверхню корпусу компенсатора тиску. Ці 

ефекти описуються критеріями Κ7 та Κ8. 

 

Висновки до розділу 1 

  

 

1. Проведено аналіз відомих досліджень в області моделювання умов і 

наслідків різних видів аперіодичної низькочастотної і високочастотної 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості в системах теплотехнічного 

устаткування енергоустановок. 

Показано, що для систем змішувальних теплообмінників у загальному 

випадку актуальні: 

низькочастотна коливальна теплогідродинамічна нестійкість, викликана 

запізнюванням завершення тепломасообмінних процесів при конденсації і 

інерційності напірно-витратних характеристик насосів; 

аперіодична теплогідродинамічна нестійкість двофазних потоків. 
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2. Проведено аналіз відомих методів моделювання гідродинамічних ударів 

унаслідок різних видів теплогідродинамічної нестійкості в системах 

теплотехнічного устаткування енергоустановок. 

Показано, що в даний час відсутні достатньо обґрунтовані методи 

моделювання гідродинамічних ударів в системах змішувальних 

теплообмінників. 
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МЕТОД КВАЛІФІКАЦІЇ УМОВ ТЕПЛОГІДРОДИНАМІЧНОЇ НЕСТІЙКОСТІ 

ТА ГІДРОУДАРІВ У ДИНАМІЧНИХ РЕЖИМАХ ЗМІШУВАЛЬНИХ 

ТЕПЛООБМІННИКІВ  

 

 

2.1. Основні положення розрахункового моделювання 

 

 

Аналіз причин і наслідків виникнення ТГН в системі змішувальних 

теплообмінників енергоустановки проведений на прикладі змішувального 

підігрівача низького тиску (ПНТ) регенеративної системи турбінного відділення 

ЯЕУ (рис. 2.1). По досвіду експлуатації ПНТ в певних режимах були 

зареєстровані значні по потужності ГУ і підвищена вібрація. 

Для подачі «холодного» конденсату з конденсатора турбіни в ПНТ 

використовується конденсатний насос першого ступеня КСВА 1500-120, який 

забезпечує номінальні значення витрати 1850 м3/год і напору тиску 95 м [50] (тут 

же представлена і НВХ цього насоса). 

Як ПНТ використовуються ЗП типу ПН-3000-25-16 з такими основними 

конструкційно-технічними характеристиками [50]: 

габаритна висота 10,5 м; 

габаритний діаметр 3,8 м; 

площа теплообмінної поверхні 3000 м2; 

абсолютний максимальний робочий тиск основного конденсату 2,5 МПа; 

абсолютний максимальний робочий тиск гріючої пари 1,6 МПа. 

Гріюча пара подається по всій висоті підігрівача і рухається паралельними 

потоками через паророзподільні дірчасті щити. Підігрівачі ПН-3000-25-16 

виконані двоходовими по основному конденсату. 
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Рис. 2.1. Схема змішувального підігрівача регенеративної системи 

турбоустановки: 

1 – підігрівач низького тиску; 2 – конденсатний насос;  

3 – паропровід відбору пари від турбіни; 4 – нерегульована засувка; 

5 – трубопровід конденсату; 6 – паророзподільні дірчасті щити. 

 

«Холодний» конденсат з масовою витратою Gp подається з конденсатора 

турбіни в ПНТ конденсатним насосом. Після відкриття нерегульованої засувки в 

ПНТ поступає пара з циліндрів турбіни з масовою витратою Gv, яка змішується 

з «холодною» водою в ПНТ. «Нагріта» в ПНТ вода з масовою витратою Ge 

поступає далі в трубопровідну магістраль підживлення парогенератора. 

ТГН в системі ПНТ може виникати внаслідок інерційності завершення 

тепломасообмінних процесів конденсації в об’ємі ПНТ та інерційності реакції 

НВХ конденсатного насоса на зміни теплогідродинамічних параметрів в ПНТ. У 

початковий момент t = 0 пара в ПНТ не поступає і система знаходиться в 

стійкому режимі з витратою живильної води Gp0. Стійкість режиму визначається 

Gv 

Ge 

Gp 
Gc 
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тим, що в цих умовах ПНТ фактично «працює» в режимі демпфуючого 

пристрою, який знижує можливі коливання тиску. Після відкриття засувки 

подачі пари від турбіни t > 0 тиск P в об’ємі ПНТ збільшується (рис. 2.2). З іншого 

боку, виникаючі процеси конденсації визначають тенденцію зниження тиску в 

об’ємі ПНТ. Проте зважаючи на інерційність тепломасообмінних процесів 

конденсації (масова витрата конденсації Gc < Gv) ефект зростання тиску на цьому 

етапі є домінантним, а наслідком його є продовження зниження рівня води Н в 

ПНТ і витрати насоса Gp із-за збільшення протитиску подачі живильної води. 

Після завершення тепломасообмінних процесів конденсації (Gc ≥ Gv) тиск в 

об’ємі ПНТ починає знижуватися. 

 

Рис. 2.2. Механізми виникнення ТГН у системі ПНТ: 

Р0, Н0, Gp0 – початкове значення тиску, рівня і витрати води відповідно. 

Проте зважаючи на інерційність НВХ насоса витрата Gp і рівень 

конденсату в ПНТ продовжують зменшуватися. По закінченню часу затримки 

Gp=Gp/Gp0 
Р=Р/Р0 

Н=Н/Н0 
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реакції НВХ витрата насоса Gp і рівень води в ПНТ починають збільшуватися 

(див. рис. 2.2). 

У момент досягнення тиском «рівноважного» значення (Р = 1 на рис. 2.2) 

витрата насоса і рівень води в ПНТ залишаються нижчими за «рівноважні» 

значення (Gp, Н < 1), що визначає подальше інерційне зниження тиску, а витрата 

і рівень конденсату в ПНТ продовжують збільшуватися. Досягши «рівноважних» 

значень витрати і рівня конденсату (Gp, Н = 1) тиск в ПНТ мінімальний. Тому 

витрата і рівень конденсату продовжують збільшуватися, і система знаходиться 

в нестійкому стані, а тиск починає зростати. Збільшення тиску визначає 

зниження темпів збільшення витрати і рівня. Витрата і рівень конденсату 

досягають максимальних значень нестійкого стану (Gp, Н, Р > 1) і далі 

починають зменшуватися. 

Таким чином, виникає коливальний процес теплогідродинамічних 

параметрів у системі ПНТ. Період/частота і амплітуда коливань тиску і рівня 

води в ПНТ, а також витрата конденсату визначаються часом запізнення 

завершення тепломасообмінних процесів конденсації в об’ємі ПНТ та 

інерційністю НВХ конденсатного насоса. 

При достатньо великих амплітудах коливань теплогідродинамічних 

параметрів можуть виникнути умови ГУ в ПНТ. При ГУ кінетична енергія 

швидкості руху рівня конденсату dh/dt переходить в енергію імпульсу тиску δP 

[40 – 44]. Наслідками потужних ГУ можуть бути: підвищена вібрація; 

«заклинювання» насоса; руйнування внутрішньокорпусних пристроїв і зварних 

з'єднань та інші негативні ефекти. 

У разі переповнювання об’єму ПНТ можливе надходження конденсату в 

циліндри турбіни і порушення умов нормальної експлуатації. 

 

 

2.2. Розрахункова модель теплогідродинамічної нестійкості і гідроударів 

у системі змішувального підігрівача 
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Рівняння балансу маси, енергії і стану парогазового об’єму ПНТ: 
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де ρvg, ρl – щільність парогазової і водяної фази відповідно; 

Vvg = FT(HT – H);  

FT – площа прохідного перетину ПНТ;  

iv, ∆i1, ∆i2 – питома ентальпія пари, конденсації і нагріву конденсату 

відповідно. 

Після перетворення рівнянь (2.1) і (2.2) зміна тиску і рівня води в ПНТ: 
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де аvg – швидкість звука в парогазовій фазі; 

Gе – витрата конденсату на виході з ПНТ. 

Початкові умови: 
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0ee00 GtGHtHPtP ====== )0(;)0(;)0( .   (2.7) 

 

Рівняння руху в паровідборі і трубопроводі подачі конденсату в ПНТ: 
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Початкові умови: 

 

 02)0(;)0( PPFtGGtG −==== Tvvvp0p ,         (2.10) 

 

де μ – коефіцієнт витрати паровідбору; 

Fv – площа прохідного перетину паровідбору;  

РТ – тиск в турбіні;  

ξ – сумарний коефіцієнт гідравлічного опору системи;  

∆Р(Gр, Р) – напір тиску, що розвиває конденсатний насос: 
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де τ0 = ρlFpLp/Gp – час затримання реакції НВХ конденсатного насоса на 

зміни масової витрати конденсату Gр; 

ρl – щільність конденсату; 

Fр, Lp – площа прохідного перетину і довжина трубопроводу, що підводить 

до ПНТ, відповідно; 

∆Рmax – максимальний напір тиску насоса; 
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Масова витрата конденсату, що утворюється, випливає з рівняння (2.3): 
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При Gv > Gc виникає затримка за часом завершення тепломасообмінних 

процесів конденсації. Наслідком цієї затримки є ТГН в об’ємі ПНТ. 

ГУ виникають в результаті коливання рівня конденсату в ПНТ і при 

гальмуванні коливання рівня конденсату Н на внутрішньокорпусних пристроях 

і/або переповнюванні конденсатом ПНТ (див. рис. 2.1). При гальмуванні рівня 

конденсату кінетична енергія коливань рівня конденсату переходить в енергію 

імпульсу тиску ГУ δil. Консервативно, без урахування необоротних втрат: 
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де il – питома ентальпія конденсату. 

Після перетворення (2.13) отримаємо для імпульсу тиску при ГУ: 
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Вирішення системи рівнянь (2.4) – (2.14) здійснювалося чисельним 

методом Рунге – Кутта. 

Результати розрахункового моделювання відносних амплітуд коливань 

рівня конденсату в ПНТ ∆H = ∆H/H0, тиску в ПНТ ПНД ∆P = ∆P/P0, витрати 



 80 

конденсату ∆Gp = ∆Gp/Gp0 і імпульсу тиску ГУ δP = δP/P0 залежно від витрати 

гріючої пари Gv приведені на рис. 2.3. 

 

 

Рис. 2.3. Результати розрахункового моделювання ТГН і ГУ  

в системі ПНТ: 1 – ∆H; 2 – δP; 3 – ∆P; 4 – ∆G. 

 

Амплітуди і частоти коливань теплогідродинамічних параметрів у ЗП 
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коливань витрати конденсату 25 %, тиску в об’ємі підігрівача – 50 %, рівня 

конденсату в підігрівачі – 99 %. Максимальна частота коливань 0,1 Гц. 

Імпульси тиску при ГУ також істотно залежать від витрати гріючої пари. 

Максимальний відносний імпульс тиску пари 400 %. 
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На основі представленої теплогідродинамічної моделі можна 

сформулювати домінантні причини і механізми виникнення коливань і умов ГУ 

в модельованій системі. 

1. Основними причинами виникнення коливань теплогідродинамічних 

параметрів і умов ГУ є два феномени: 

Ф1 – надмірна витрата пари від турбіни в ПНТ, що не компенсується 

процесами конденсації; 

Ф2 – нестійкі режими подачі конденсату в ПНТ, визначувані інерційністю 

НВХ конденсатного насоса. 

2. При Ф1 витрата гріючої пари, що поступає в парогазовий об’єм ПНТ, 

перевищує можливу витрату конденсату, який утворюється, що приводить до 

збільшення тиску в парогазовому об’ємі. Збільшення тиску призводить до 

зниження витрати пари від турбіни і зменшення рівня конденсату в ПНТ і до 

подальшого зниження тиску в парогазовому об’ємі. Зниження тиску в ПНТ 

визначає подальше збільшення витрати пари і рівня води в ПНТ і так далі. Таким 

чином виникає коливальний процес в об’ємі ПНТ. Коливання тиску і рівня 

конденсату в ПНТ знаходяться в протифазі. Амплітуди коливань рівня 

конденсату є необхідними умовами ГУ на внутрішньокорпусні конструкції і 

корпус ПНТ. 

3. Феномен Ф2 може бути викликаний гідродинамічною нестійкістю в 

трубопроводі конденсату, що підводить до ПНТ. Гідродинамічна нестійкість в 

даному випадку супроводжується коливаннями тиску і витрати живильної води, 

викликаними інерційністю НВХ насоса. При підвищенні тиску в ПНТ відповідно 

до НВХ відбувається необхідне збільшення напору насоса і зниження витрати 

води, що подається. Проте ці зміни параметрів відбуваються не миттєво, а з 

певним «запізнюванням» за часом реакції насоса на збільшення протитиску 

(інерційність НВХ). Інерційність НВХ визначається конструкційно-технічними 

параметрами насоса. Протягом часу «запізнювання» підсистема конденсатного 

насоса знаходиться в нестійкому гідродинамічному стані без зміни витрати. По 
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закінченню часу «запізнювання» реакції насоса відбувається необхідне 

зниження витрати. Проте, через ту ж інерційність НВХ, витрата зменшується до 

значень, менших рівноважних, і стан підсистеми знов стає нестійким. Тому далі 

процеси повторюються і виникають коливання витрати і тиску в живильному 

трубопроводі. При певній інерційності НВХ амплітуди коливань витрати і тиску 

можуть викликати ГУ в живильному трубопроводі. Крім того, коливання 

витрати живильного насоса можуть істотно впливати на процеси безпосередньо 

в ПНТ і підсилювати можливість виникнення ГУ на корпус ПНТ. 

4. Представлена вище теплогідродинамічна модель враховує можливість 

як одиночного, так і сумісного виникнення обох феноменів для визначення умов 

коливальних режимів і ГУ. 

 

 

Висновки до розділу 2 

 

 

1. Розроблено оригінальний метод моделювання теплогідродинамічної 

нестійкості і гідродинамічних ударів у змішувальному підігрівачі регенеративної 

системи турбіни. 

Визначальними умовами коливань теплогідродинамічних параметрів і 

гідродинамічних ударів в об’ємі змішувального підігрівача є незавершеність 

тепломасообмінних процесів конденсації та інерційність реакції напірно-

витратної характеристики конденсатного насоса. 

Амплітуди і частоти коливань теплогідродинамічних параметрів у 

змішувальному підігрівачі істотно залежать від витрати гріючої пари. 

Максимальні відносні амплітуди коливань витрати конденсату 25 %, тиску в 

об’ємі підігрівача – 50 %, рівня конденсату в підігрівачі – 99 %. Максимальна 

частота коливань 0,1 Гц. 
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Імпульси тиску при ГУ також істотно залежать від витрати гріючої пари. 

Максимальний відносний імпульс тиску пари 400 %. 

2. Для запобігання коливанням теплогідродинамічних параметрів і 

гідродинамічним ударам в об’ємі змішувального підігрівача є доцільною 

модернізація системи шляхом установки: 

регуляторів подачі витрати гріючої пари і рівня конденсату в об’ємі 

підігрівач; 

демпфуючих пристроїв на трубопроводі подачі конденсату в підігрівач. 
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ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНА КВАЛІФІКАЦІЯ УМОВ ГІДРОУДАРІВ 

ВНАСЛІДОК ІМПУЛЬСНОЇ ТЕПЛОГІДРОДИНАМИЧНОЇ НЕСТІЙКОСТІ 

 

 

3.1. Обґрунтування конструкційно-технічних параметрів 

експериментальних установок 

 

 

Необхідність обґрунтування конструкційно-технічних параметрів 

експериментальних установок визначається дотриманням умов критеріїв 

подібності теплогідродинамічних процесів у натурних і експериментальних 

установках. 

У практиці експериментального моделювання процесів на натурних 

установках відомо багато випадків, коли необґрунтовано прийняті критерії тепло 

гідродинамічної подібності визначили необґрунтованість екстраполяції 

експериментальних результатів на умови натурних об'єктів. Характерним 

прикладом можуть бути відомі експериментальні стенди ПСБ, ІСБ 

(Електрогорськ, Росія) для моделювання аварій з течею реакторного контуру на 

реакторах типу ВВЕР. Прийняті при проектуванні цих великомасштабних 

стендів недостатньо обґрунтовані критерії подібності не відображали в 

достатньому обсязі подібність аварійних процесів у натурних і 

експериментальних установках, що зрештою визначило необґрунтованість 

екстраполяції отриманих експериментальних даних на натурні умови [53]. 

Обґрунтування конструкційно-технічних параметрів експериментальних 

установок, що моделюють умови ТГН і ГУ в системі змішувального ПНТ, 

засновано на загальних положеннях теорії теплогідродинамічної подібності, що 

визначають ідентичність достатньої кількості критеріїв теплогідродинамічної 

подібності для процесів у натурних і експериментальних установках. 
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Рівняння (2.4), (2.5), (2.7), (2.9), (2.11) і (2.14), що моделюють умови ТГН і 

ГУ в системі змішувального ПНТ, в критеріальному вигляді: 
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де ∆Т – період коливань теплогідродинамічних параметрів. 

Конструкційно-технічні параметри експериментальних установок повинні 

визначатись з умов теплогідродинамічної подібності: 

 

)()( 11 NE KK =      (3.7) 

)()( 22 NE KK =      (3.8) 

)()( 33 NE KK =      (3.9) 

)()( 44 NE KK =                    (3.10) 

)()( 55 NE KK =                    (3.11) 

)()( 00 NE HH = ,                   (3.12) 

 

де E, N – експериментальні і натурні умови відповідно. 
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3.2. Аналіз результатів експериментальної кваліфікації 

 

 

Верифікація представленого вище методу визначення умов коливань 

теплогідродинамічних параметрів і ГУ в системі ПНТ здійснювалася на 

експериментальних установках «Гідроудар» (рис. 3.1) і «Насос» (рис. 3.2). 

Конструкційно-технічні параметри експериментальних установок відповідають 

умовам теплогідродинамічної подібності. 

 

 

Рис. 3.1. Експериментальна установка «Гідроудар»: 

1 – бак; 2 – газовий балон; 3 – клапан-затвор;  

4 – манометр; 5 – датчик реєстрації гідроудару. 
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Рис. 3.2. Експериментальна установка «Насос»: 

1 – гідроємність; 2 – насос; 3 – датчик реєстрації коливань тиску;  

4 – регулюючий клапан; 5 – витратомір. 

 

На установці «Гідроудар» визначався імпульс тиску ГУ на корпус бака. 

Експериментальна установка «Гідроудар» складається з бака циліндричної 

форми, заповненого на 80 % водою. Газовим балоном в газовому об’ємі бака 

(див. рис. 3.1) створювався підвищений тиск 0,2, 0,45, 0,6 і 0,8 МПа. ГУ 

імітувався відкриттям клапана-затвора: під впливом підвищеного тиску в баку 

відбувалося витікання газо-водяного середовища з бака з умовами ГУ на корпус 

бака. 

Середня швидкість збільшення рівня води в баку визначалася за 

формулою: 
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де  t – час від моменту відкриття клапана-затвора до моменту реєстрації 

імпульсу тиску ГУ. 

Результати експериментів і відповідних розрахунків імпульсів тиску ГУ на 

установці «Гідроудар» представлені на рис. 3.3. Максимальні відносні імпульси 

тиску δР/Р0 при ГУ не перевищували 350 %. Результати розрахунків за 

формулою (2.14) мають декілька завищені значення щодо експериментальних 

даних. Ці розбіжності можуть бути пов’язані з тим, що розрахункова модель не 

враховує необоротні втрати при формуванні умов ГУ. 

 

 

Рис. 3.3. Результати верифікації метода за імпульсом тиску при гідроударі  

на експериментальній установці «Гідроудар»: 

1 – експеримент; 2 – розрахунок. 
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Основна мета проведення експериментів на установці «Насос» – 

визначення амплітудно-частотних характеристик гідродинамічних параметрів, 

викликаних нестійкою роботою насоса. Установка «Насос» представляє 

замкнутий контур з гідроємністю, відцентровим насосом, регулюючим клапаном 

і вимірювальними приладами (див. рис. 3.2). 

Основна причина виникнення гідродинамічної нестійкості в установці 

«Насос» – інерційність  НВХ насоса. Інерційність НВХ насоса означає, що 

реакція зміни напору тиску насоса ∆P на зміну витрати G відбувається з 

«запізнюванням» за часом ∆t. Наприклад, збільшення витрати відповідно до 

НВХ насоса повинне призводити до зниження ∆P. Однак це зниження ∆P 

відбувається не миттєво, а з певним «запізненням» ∆t. Протягом цього проміжку 

часу витрата продовжує збільшуватися, а система переходить в стан 

гідродинамічної нестійкості, що визначає подальше зниження витрати. 

Зниження витрати визначає можливість збільшення ∆P відповідно до НВХ, яке 

також відбувається з певним «запізнюванням». Таким чином виникає 

коливальний процес. Коливання тиску відбуваються в протифазі коливань 

витрати.  

Частота коливань: 
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де L – загальна довжина контуру; 

FT – площа прохідного перетину трубопроводу; 

ρl – щільність води. 

Амплітуди коливань гідродинамічних параметрів розраховувались за 

рівняннями (2.4), (2.5) і (2.11) чисельним методом Рунге – Кутта. Результати 

розрахункових обґрунтувань і експериментальних досліджень представлені на 

рис. 3.4. 
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Рис. 3.4. Результати верифікації метода за максимальними амплітудами 

коливань тиску та імпульсу тиску при гідроударах  

на експериментальній установці «Насос»: 

1 – максимальні амплітуди коливань тиску (експеримент);  

2 – максимальні амплітуди коливань тиску (розрахунок); 

3 – імпульс тиску при ГУ (експеримент);  

4 – імпульс тиску при ГУ (розрахунок). 

 

При нормальних режимах відносні максимальні амплітуди коливань тиску 

складають не більше 25 % при відносних витратах G/Gmax, менших 40 %. При 

менших витратах відносна максимальна амплітуда коливань тиску ∆Р/Р0 не 

перевищувала 50 %. Цей результат узгоджується із загальними положеннями 

теорії гідродинамічної нестійкості і відомими експериментальними даними про 

те, що при малих витратах система менш гідродинамічно стійка. 
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ГУ із заклинюванням насоса «штучно» моделювалися різким закриттям 

регулюючого клапана (див. рис. 3.4). У цих випадках відносні максимальні 

амплітуди імпульсу тиску ∆Р/Р0 досягали 950 %. Розходження розрахункових і 

експериментальних даних визначаються прийнятими допущеннями про 

відсутність необоротних втрат при формуванні умов ГУ. 

 

 

Висновки до розділу 3 

 

 

1. Проведено верифікацію розробленого методу моделювання 

теплогідродинамічної нестійкості і гідродинамічних ударів на 

експериментальних установках «Гідроудар» і «Насос». Конструкційно-технічні 

параметри експериментальних установок відповідають критеріям 

теплогідродинамічної подібності натурної системи. 

На експериментальній установці «Гідроудар» умови гідродинамічного 

удару на корпус гідроємності «штучно» створювалися шляхом відкриття 

клапана-затвора при тиску в гідроємності 0,2, 0,45, 0,6 і 0,8 МПа. 

На експериментальній установці «Насос» амплітуди реєстрованих 

коливань тиску в замкнутому контурі створювалися шляхом зміни витрати 

регулюючим клапаном. Умови гідродинамічних ударів «штучно» моделювалися 

різким закриттям регулюючого клапана. 

2. Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних 

ударах на експериментальній установці «Гідроудар» не перевищували 350 %. 

Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних ударах на 

експериментальній установці «Насос» не перевищували 950 %. Консервативні 

розбіжності розрахункових і експериментальних даних визначаються 

прийнятими в розрахункових моделях допущеннями про ізотермічність процесу 

гідроудару і відсутність необоротних теплогідродинамічних втрат. 
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Максимальні відносні амплітуди коливань тиску в замкнутому контурі 

експериментальної установки «Насос» при варіюванні витрати не перевищували 

50 %. 
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МЕТОД КВАЛІФІКАЦІЇ УМОВ ТЕПЛОГІДРОДИНАМІЧНОЇ  СТІЙКОСТІ    

У РІВНОВАЖНИХ РЕЖИМАХ ЗМІШУВАЛЬНИХ ПІДІГРІВАЧІВ 

 

 

4.1. Постановка проблеми 

 

 

Досвід експлуатації ЗП регенеративної системи турбін ядерних 

енергоустановок з реакторами ВВЕР свідчить про можливість виникнення 

потужних гідроударів у їхньому об’ємі. Такі явища можуть спричиняти 

підвищення рівня вібрації, пошкодження або руйнування внутрішньокорпусних 

конструкцій ЗП. 

Однією з причин виникнення таких процесів може бути термодинамічна 

нестійкість у ЗП. Вона супроводжується високоамплітудними періодичними 

коливаннями термодинамічних і гідродинамічних параметрів, зокрема тиску, 

витрати та рівня живильної води. Наслідком розвитку термодинамічної 

нестійкості можуть бути гідроудари по внутрішньокорпусних конструкціях ЗП, 

що, у свою чергу, здатні призводити до негативних експлуатаційних подій. 

У зв’язку з цим актуальним є розроблення методів моделювання умов 

виникнення та наслідків термодинамічної нестійкості в ЗП. 

У роботі [11] наведено огляд сучасних актуальних питань підвищення 

надійності та ефективності експлуатації ядерних енергетичних установок. 

Зокрема, розглянуто проблеми, пов’язані з порушенням нормальних умов 

експлуатації обладнання ЯЕУ внаслідок термодинамічної нестійкості та 

гідроударів. 

В оглядовій статті [44] проаналізовано відомі підходи до моделювання 

наслідків гідроударів. Однак причини та умови виникнення гідроударів у різних 

теплотехнічних системах і обладнанні, зокрема в ЗП, залишаються недостатньо 

вивченими. У роботі [61] наведено огляд актуальних розробок з моделювання 
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термічних впливів на корпус реактора внаслідок імпульсної термодинамічної 

нестійкості. Водночас умови виникнення та наслідки термодинамічної 

нестійкості в ЗП істотно відрізняються від процесів, розглянутих у цій роботі. 

У роботі [62] експериментально визначено наслідки гідроударів на корпус 

компенсатора тиску в перехідних режимах. Проте ці результати не можуть бути 

безпосередньо екстрапольовані на умови експлуатації ЗП турбіни ЯЕУ. У роботі 

[41] визначено умови та наслідки гідроударів, що виникають унаслідок 

низькочастотної термодинамічної нестійкості в компенсаторі тиску ВВЕР-1000. 

Однак отримані результати також не відповідають умовам експлуатації ЗП 

турбоустановки. У роботі [40] проведено аналіз умов і наслідків гідроударів як 

результату імпульсної термодинамічної нестійкості, але наведені в ній 

результати також не можуть бути безпосередньо застосовані до ЗП 

турбоустановки. 

У роботі [63] розроблено метод моделювання умов та наслідків гідроударів 

при низькочастотній термодинамічній нестійкості, яка виникає внаслідок 

інерційності реакції напірно-витратної, або гідравлічної, характеристики насосів 

у перехідних режимах. У роботі [64] цей метод реалізовано для активних систем 

безпеки ЯЕУ з реакторами ВВЕР-1000. Однак причини та наслідки 

термодинамічної нестійкості в ЗП суттєво відрізняються від умов виникнення 

термодинамічної нестійкості та гідроударів в активних системах безпеки. 

Останнім часом значна увага приділяється питанням теплофізики аварій на 

АЕС, застосуванню комп’ютерних теплогідравлічних кодів, зокрема ANSYS і 

RELAP CODE, а також підвищенню надійності розрахункового визначення 

кризи тепловіддачі. Цим питанням присвячено низку досліджень, у тому числі 

праці вітчизняних авторів [65, 66], а також роботи зарубіжних дослідників, 

спрямовані на аналіз важких аварій, їх причин і наслідків [67, 68]. 

У роботах [69, 70] наведено результати застосування комплексного 

підходу, що передбачає виконання зв’язаних розрахунків у теплогідравлічних і 
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міцнісних кодах. Такий підхід дає змогу оцінювати поточний технічний стан 

обладнання та трубопроводів. 

Критеріальні методи визначення умов виникнення та наслідків гідро- і 

термоударів, спричинених термодинамічною нестійкістю, розробляються для 

основного та допоміжного обладнання АЕС, зокрема для парогенераторних 

установок і турбоустановок. Такі процеси можуть супроводжуватися 

високоамплітудними періодичними гідродинамічними й термічними 

навантаженнями, що за певних умов створюють загрозу порушення цілісності 

конструкцій обладнання АЕС. 

На кафедрі атомних електростанцій Національного університету «Одеська 

політехніка» під керівництвом професора В. І. Скалозубова запропоновано 

оригінальні та вдосконалено відомі методи кваліфікації модернізацій систем 

управління аваріями. Ці методи спрямовані на запобігання термоакустичній і 

теплогідродинамічній нестійкості теплоносія в активній зоні, термо- та 

гідроударам у реакторі й системах, важливих для безпеки. Також визначено 

оптимальні теплофізичні та нейтронно-фізичні властивості ядерного палива для 

забезпечення безпечної й ефективної експлуатації ЯЕУ. 

Крім того, розробляються подібні методи для оцінювання умов 

виникнення та наслідків гідродинамічних ударів, що впливають на 

функціонування насосів, трубопроводів та інших елементів енергетичних 

систем. 

У межах таких досліджень аналізуються критерії та умови виникнення 

термодинамічної нестійкості, підходи до попередження цих процесів, їхній 

вплив на працездатність інших систем, а також можливе зниження надійності та 

безпеки експлуатації обладнання в робочих, перехідних і аварійних режимах 

роботи ЯЕУ. 

Тому, актуальним завданням є розроблення методу моделювання умов 

виникнення та наслідків термодинамічної нестійкості й гідроударів у ЗП 

турбоустановок. 
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Метою роботи є розроблення критеріального методу визначення умов 

виникнення та наслідків термодинамічної нестійкості в ЗП для обґрунтування 

практичних рекомендацій щодо підвищення надійності їх експлуатації. 

Для досягнення поставленої мети вирішено наступні завдання: 

− розробити математичну модель критеріального термодинамічного 

методу визначення умов виникнення та наслідків термодинамічної нестійкості в 

ЗП; 

− проаналізувати результати дослідження та розробити практичні 

рекомендації щодо підвищення надійності експлуатації ЗП. 

 

4.2. Математична модель критеріального методу визначення умов та 

наслідків теплогідродинамічної нестійкості в змішувальних підігрівачах 

 

 

Основні положення та припущення розрахункової моделі полягають у 

наступному. 

1) критерій та умови виникнення термодинамічної нестійкості в ЗП 

визначаються на основі фундаментального термодинамічного принципу 

нестійкості систем. Відповідно до цього принципу одночасне збільшення або 

одночасне зменшення тиску й маси робочого середовища в системі може 

призводити до її нестійкого стану, що розглянуто, зокрема, у роботах [40, 63, 64]; 

2) розрахункова система включає ЗП, паропровід від турбіни, а також 

трубопровід із насосом, який забезпечує подачу конденсату в ЗП; 

3) початковий термодинамічний стан системи приймається 

рівноважним; 

4) у моделі розглядаються незалежні флуктуаційні відхилення від 

рівноважного стану, зокрема відхилення тиску в ЗП та витрати конденсату. 

З урахуванням прийнятих припущень рівняння теплового балансу та 

рівняння руху конденсату мають наступний вигляд: 
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)( 0lllvv iiGiG −= ,         (4.1) 

0
122 )( PFGPP llp −+= − ,       (4.2) 

 

де Gv, Gl – масова витрата пари та конденсату; 

iv, il, il0 – питома ентальпія пари, конденсату на виході та вході до ЗП; 

ΔPp – напір тиску, який розвиває насос; 

P, P0 – тиск в ЗП та на вході до насосу; 

ξтр – сумарний коефіцієнт гідравлічного опору; 

ρl – щільність конденсату; 

F – площа прохідного перерізу трубопроводу. 

У форматі незалежних флуктуаційних відхилень тиску та витрати 

конденсату рівняння (4.1) та (4.2): 

0321 =++ PaGaGa lv ,      (4.3) 

021 =+ PbGb ,        (4.4) 

 

де via =1 ; 
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Враховуючі прийняті припущення та дотримуючись положень після 

перетворення рівнянь (4.3), (4.4) критерій ТН у ЗП отримаємо наступний: 

 

1

2
1

122

a

abba

P

Gv −
=




=

−

.     (4.5) 

 

Необхідна умова термодинамічної стійкості в ЗП має наступний вигляд: 
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0 .           (4.6) 

 

Умова ТН у ЗП буде наступна: 

0 .           (4.7) 

 

У стані термодинамічної нестійкості, що визначається умовою (4.7), 

флуктуаційні відхилення тиску пари та витрати конденсату від рівноважних 

значень можуть призводити до виникнення високоамплітудних періодичних 

коливань основних термодинамічних параметрів у ЗП. 

Наслідком таких коливань можуть бути гідроудари по внутрішніх 

конструкціях ЗП. Їх виникнення пов’язане з імпульсним гальмуванням потоку 

конденсату на внутрішніх конструкційних елементах під час високоамплітудних 

періодичних коливань витрати конденсату. Такий процес може розглядатися як 

перехід низькочастотної термодинамічної нестійкості в імпульсну 

термодинамічну нестійкість. 

За цих умов кінетична енергія, що втрачається під час гальмування потоку 

конденсату, переходить у внутрішню енергію імпульсу гідроудару: 

 

A
ll

lll P
P

i
iV 


==
d

)(d
)(2 .       (4.8) 

 

де ΔPА – максимальна амплітуда імпульсу тиску ГУ. 

Після перетворень (4.8) отримаємо 

 

1
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де 
l

a

P
V


=
d

d
  – швидкість звуку в конденсаті;    

V – швидкість потоку конденсату до гальмування. 

Наслідками гідроудару з амплітудою імпульсу тиску, визначеною за 

залежністю (4.9), можуть бути неприпустимі гідродинамічні навантаження на 

конструкції ЗП, підвищення рівня вібрації, пошкодження внутрішніх елементів 

та інші негативні ефекти. 

 

4.3. Аналіз отриманих критеріїв і умов теплогідродинамічної нестійкості 

та гідроударів у змішувальних підігрівачах 

 

 

Аналіз отриманих критеріїв, що визначають умови виникнення 

термодинамічної нестійкості та гідроудару в ЗП, дає змогу апріорно прийняти 

наступне співвідношення: 

 

0,0,0,0 2121  bbaa .    (4.10) 

 

Враховуючі співвідношення (4.10) умова низькочастотної 

термодинамічної нестійкості в об’ємі ЗП, визначена залежністю (4.7), набуває 

наступного вигляду: 

1
12233 ,0 − bbaaa .         (4.11) 

 

Основною причиною виникнення термодинамічної нестійкості в ЗП може 

бути незавершеність міжфазних тепломасообмінних процесів. Інтенсивність цих 

процесів суттєво залежить від співвідношення витрати пари та витрати 

конденсату. 

Необхідна умова термодинамічної стійкості в ЗП має наступний вигляд: 
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03 a .         (4.12) 

 

За виконання умови (4.11) у ЗП можуть виникати гідроудари з 

максимальною амплітудою імпульсу тиску, що визначається залежністю (4.9). 

В отриманому розв’язку (4.9): 

 

22~ VVP alA  . 

 

 

4.4. Результати дослідження та практичні рекомендації 

 

 

Відповідно до поставленої мети та визначених завдань у роботі розроблено 

математичну термодинамічну модель ЗП, представлену залежностями (4.1)–

(4.4). На відміну від відомих моделей двофазних середовищ, зокрема наведених 

у роботах [40, 41, 63], запропонована модель враховує вплив флуктуаційних 

відхилень термодинамічних параметрів від рівноважного стану. 

На основі розробленої моделі запропоновано оригінальний критеріальний 

метод визначення умов виникнення та наслідків термодинамічної нестійкості в 

ЗП, що описується залежностями (4.5)–(4.7). Критерієм термодинамічної 

нестійкості є умова сумісного збільшення або сумісного зменшення тиску пари 

та маси робочого середовища в об’ємі ЗП. 

Запропонований критеріальний метод, на відміну від відомих підходів, 

зокрема [40, 44, 62], дає змогу за штатно контрольованими параметрами 

турбінного відділення оцінювати стан ЗП щодо можливості виникнення 

термодинамічної нестійкості. 

Також у роботі розроблено модель гідроудару в ЗП, що виникає внаслідок 

низькочастотної термодинамічної нестійкості в його об’ємі та описується 

залежностями (4.8)–(4.9). На відміну від відомих підходів, зокрема розглянутих 
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в оглядовій статті [44], ця модель визначає умови та наслідки гідроудару як прояв 

імпульсної термодинамічної нестійкості. Такий процес пов’язаний із переходом 

кінетичної енергії, що втрачається під час гальмування потоку конденсату на 

конструкціях ЗП, у внутрішню енергію імпульсу гідроудару. 

Отримані в роботі результати можуть бути використані для: 

− розроблення систем діагностики стану ЗП щодо виникнення 

термодинамічної нестійкості та гідроударів; 

− обґрунтування технічних рішень, спрямованих на підвищення 

надійності експлуатації ЗП і запобігання гідроударам; 

− обґрунтування технічних рішень з модернізації турбоустановки. 

Одним із напрямів модернізації турбоустановок ЯЕУ з реакторами ВВЕР з 

метою підвищення ефективності їх експлуатації є застосування теплових насосів 

для забезпечення вторинного проміжного перегріву конденсату ПНТ. Результати 

цієї роботи дають змогу сформулювати додаткові вимоги до таких теплових 

насосів з погляду забезпечення умов термодинамічної стійкості в ЗП ПНТ 

відповідно до умови (4.12). 

Водночас розроблена модель і запропонований метод не обґрунтовані для 

умов перехідних режимів експлуатації турбоустановок. Це визначає доцільність 

подальших досліджень у цьому напрямі. 

 

Висновки до розділу 4 

 

 

1. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації 

теплогідродинамічної стійкості змішувальних теплообмінників у рівноважних 

(стаціонарних) умовах експлуатації на підставі термодинамічної моделі 

тепломасообмінних процесів в об’ємі змішувальних підігрівачів, яка враховує 

вплив флуктуаційних відхилень термодинамічних параметрів від рівноважного 

стану на умови теплогідродинамічної стійкості.  
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2. Критерієм теплогідродинамічної нестійкості в розробленому методі 

визначено умови одночасної зміни тиску і маси в двофазному об’ємі 

змішувального підігрівача. Визначено умови виникнення теплогідродинамічної 

нестійкості та гідродинамічних “ударів” у змішувальних підігрівачах, які істотно 

залежать від співвідношення витрати пари і конденсату. 

3. Отримані в роботі результати можуть бути застосовані для: розробки 

систем діагностики стану змішувальних підігрівачів за штатно контрольованими 

параметрами турбоустановки, обґрунтування технічних рішень попередження 

термодинамічної нестійкості та гідродинамічних «ударів» на конструкції 

підігрівачів, обґрунтування технічних рішень щодо модернізації систем 

турбоустановок. 
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ВИСНОВКИ 

 

 

1. Проведено аналіз відомих досліджень в області моделювання умов і 

наслідків різних видів аперіодичної низькочастотної і високочастотної 

коливальної теплогідродинамічної нестійкості в системах теплотехнічного 

устаткування енергоустановок. 

Показано, що для систем змішувальних теплообмінників у загальному 

випадку актуальні: 

− низькочастотна коливальна теплогідродинамічна нестійкість, 

викликана запізнюванням завершення тепломасообмінних процесів при 

конденсації і інерційності напірно-витратних характеристик насосів; 

− аперіодична теплогідродинамічна нестійкість двофазних потоків. 

2. Проведено аналіз відомих методів моделювання гідродинамічних ударів 

унаслідок різних видів теплогідродинамічної нестійкості в системах 

теплотехнічного устаткування енергоустановок. Показано, що в даний час 

відсутні достатньо обґрунтовані методи моделювання гідродинамічних ударів в 

системах змішувальних теплообмінників. 

3. Розроблено оригінальний метод моделювання теплогідродинамічної 

нестійкості і гідродинамічних ударів у змішувальному підігрівачі регенеративної 

системи турбіни. 

Визначальними умовами коливань теплогідродинамічних параметрів і 

гідродинамічних ударів в об’ємі змішувального підігрівача є незавершеність 

тепломасообмінних процесів конденсації та інерційність реакції напірно-

витратної характеристики конденсатного насоса. 

Амплітуди і частоти коливань теплогідродинамічних параметрів у 

змішувальному підігрівачі істотно залежать від витрати гріючої пари. 

Максимальні відносні амплітуди коливань витрати конденсату 25 %, тиску в 
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об’ємі підігрівача – 50 %, рівня конденсату в підігрівачі – 99 %. Максимальна 

частота коливань 0,1 Гц. 

Імпульси тиску при ГУ також істотно залежать від витрати гріючої пари. 

Максимальний відносний імпульс тиску пари 400 %. 

4. Для запобігання коливанням теплогідродинамічних параметрів і 

гідродинамічним ударам в об’ємі змішувального підігрівача є доцільною 

модернізація системи шляхом установки: 

− регуляторів подачі витрати гріючої пари і рівня конденсату в об’ємі 

підігрівач; 

− демпфуючих пристроїв на трубопроводі подачі конденсату в 

підігрівач. 

5. Проведено верифікацію розробленого методу моделювання 

теплогідродинамічної нестійкості і гідродинамічних ударів на 

експериментальних установках «Гідроудар» і «Насос». Конструкційно-технічні 

параметри експериментальних установок відповідають критеріям 

теплогідродинамічної подібності натурної системи. 

На експериментальній установці «Гідроудар» умови гідродинамічного 

удару на корпус гідроємності «штучно» створювалися шляхом відкриття 

клапана-затвора при тиску в гідроємності 0,2, 0,45, 0,6 і 0,8 МПа. 

На експериментальній установці «Насос» амплітуди реєстрованих 

коливань тиску в замкнутому контурі створювалися шляхом зміни витрати 

регулюючим клапаном. Умови гідродинамічних ударів «штучно» моделювалися 

різким закриттям регулюючого клапана. 

6. Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних 

ударах на експериментальній установці «Гідроудар» не перевищували 350 %. 

Максимальні відносні амплітуди імпульсу тиску при гідродинамічних ударах на 

експериментальній установці «Насос» не перевищували 950 %. Консервативні 

розбіжності розрахункових і експериментальних даних визначаються 



 105 

прийнятими в розрахункових моделях допущеннями про ізотермічність процесу 

гідроудару і відсутність необоротних теплогідродинамічних втрат. 

Максимальні відносні амплітуди коливань тиску в замкнутому контурі 

експериментальної установки «Насос» при варіюванні витрати не перевищували 

50 %. 

7. Розроблено новий детерміністський метод кваліфікації 

теплогідродинамічної стійкості змішувальних теплообмінників у рівноважних, 

тобто стаціонарних, умовах експлуатації. Метод ґрунтується на термодинамічній 

моделі тепломасообмінних процесів в об’ємі змішувальних підігрівачів. На 

відміну від традиційних підходів, ця модель враховує вплив флуктуаційних 

відхилень термодинамічних параметрів від рівноважного стану на умови 

збереження теплогідродинамічної стійкості. 

8. У розробленому методі критерієм теплогідродинамічної нестійкості 

прийнято умову одночасної зміни тиску та маси в двофазному об’ємі 

змішувального підігрівача. На основі цього критерію визначено умови 

виникнення теплогідродинамічної нестійкості та гідродинамічних ударів у 

змішувальних підігрівачах, які істотно залежать від співвідношення витрати 

пари та витрати конденсату. 

9. Отримані в роботі результати можуть бути застосовані для: розробки 

систем діагностики стану змішувальних підігрівачів за штатно контрольованими 

параметрами турбоустановки, обґрунтування технічних рішень попередження 

термодинамічної нестійкості та гідродинамічних «ударів» на конструкції 

підігрівачів, обґрунтування технічних рішень щодо модернізації систем 

турбоустановок. 
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