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Резиме  

У овом завршном раду је представљено пројектовање центрифугалне турбопумпе, које се састоји 

од димензионисања и израде модела исте. У првом поглављу су објашњене теоретске основе, 

принцип рада, подела као и предности и недостаци центрифугалне турбопумпе. У другом 

поглављу је детаљно описан принцип димензионисања центрифугалне турбопумпе, такође су 

дати и резултати прорачуна при одређеним вредностима напора и протока које остварује 

предметна пумпа. У трећем поглављу је објашњен принцип израде модела радног кола и 

спиралног кућишта центрифугалне турбопумпе на основу добијених вредности у прорачуну. У 

четвртом поглављу је дата техничка документација центрифугалне турбопумпе, односно дат је 

технички цртеж склопа са свим деловима пумпе, као и технички цртежи нестандардних делова 

предметне пумпе. У последњем поглављу су изведени закључци на основу искуства студента са 

предметним завршним радом. 

 

Кључне речи: Центрифугална турбопумпа, CATIA, Тродимензионални модел 

Abstract 

This diploma thesis describes the calculation and design of centrifugal turbopump. In the first chapter 

are defined theoretical foundations, working principle, classification, advantages and disadvantages of 

centrifugal turbopump. Second chapter provides the explanation of calculation principle and results of 

calculation based on real flow and pump effort values. In the third chapter is explained the principle of  

impeller and spiral volute 3D model making based on calculated parameters. In the fourth chapter is 

given technical documentation of centrifugal pump that includes technical drawing of mechanical 

assembly with all parts of centrifugal turbopump and technical drawing of all nonstandard parts. The 

last chapter includes conclusions based on diploma thesis experience of the student. 

Keywords: Centrifugal turbopump, CATIA, Tridimensional model 
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1. ЦЕНТРИФУГАЛНА ТУРБОПУМПА 
 

Центрифугална турбопумпа спада у групу хидрауличних машина које претварају механички рад 

у струјну енергију радног флуида. Назив поменуте врсте пумпи потиче од чињенице да се њен 

принцип рада базира на вршењу рада центрифугалних сила услед обртања радног кола, радног 

органа задуженог  за трансформацију енергије. 

Често се у пракси центрифугална турбопумпа ословљава називом радијална турбопумпа због 

тога што је код ње карактеристично да радни флуид из радног кола излази радијално (у правцу 

радијуса радног кола). 

Поменута центрифугална турбопумпа се користи у ситуацијама када је потребно обезбедити 

високе радне притиске али нешто ниже радне протоке. 

Принцип рада центрифугалне турбопумпе објашњен на основу слике 1 на којој је приказан 

пресек једностепене радијалне турбопумпе: 

 

 
Слика 1 – Једностепена радијална турбопумпа (1) 

 

• Покретање погонске машине (најчешће електромотора) обезбеђује обртно кретање 

радног вратила [4] које се преноси на радно коло [2]. 
• При обртном кретању радног кола јављају се центрифугалне силе унутар радног флуида 

које потискују радни флуид радијално, односно теже да га избаце из радног кола. 
• Због специфичног облика међулопатичних канала долази до смањења релативне брзине 

радног флуида и до повећања његовог радног притиска. 
• Након изласка из радног кола радни флуид одлази у спирално кућиште [3] а затим и у 

дифузорско грло [6] где се опет на рачун кинетичке енергије повећава његова притисна 

енергија. (1) 
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1.1 ПОДЕЛА ЦЕНТРИФУГАЛНИХ ТУРБОПУМПИ  

 

Подела центрифугалних турбопумпи према броју радних кола: 

• Једностепене турбопумпе – на вратилу турбопумпе је смештено једно радно коло. 

• Вишестепене турбопумпе – на вратилу турбопумпе је смештено више радних кола. 

Поред броја радних кола, основна разлика између поменута два типа је та што код вишестепене 

турбопумпе радни флуид пролази кроз већи број радних кола и на тај начин се обезбеђује знатно 

виши радни притисак, следећа разлика је та да уколико желимо да постигнемо исте излазне 

параметре и код једностепене и код вишестепене турбопумпе, вишестепена ће заузимати знатно 

мање радијалне габарите, а у случају да се користи већи број једностепених турбопумпи знатно 

мање уздужне габарите. Познато је да је рад турбопумпи праћен пулсацијама које се смањују 

повећавањем броја радних кола. 

Следећа подела је према конструкцији довода радне течности до улаза у турбопумпу, и деле се 

на: 

• Центрифугалне турбопумпе са усисним грлом – у овом случају постоји цеваст доводни 

безлопатични орган који је окарактерисан аксијалним улазом радне течности. 

• Центрифугалне турбопумпе са усисном спиралом – у овом случају постоји спирални 

орган који обезбеђује равномерно распоређивање радне течности по обиму улаза у радно 

коло. 

Подела према начину покретања турбопумпе: 

• Несамоусисне центрифугалне турбопумпе – не постоји конструкцијско решење које 

омогућава покретање центрифугалне турбопумпе у случају када усисни цевовод није 

испуњен радном течношћу. У овом случају турбопумпа се уграђује испод усисног 

резервоара, тада се услед разлике нивоа течности радно коло испуњује радном течношћу. 

• Самоусисне центрифугалне турбопумпе – ова врста турбопумпи може започети са 

радом и ако њен усисни цевовод претходно није испуњен радном течношћу. На слици 2 

је приказано конструкцијско решење ове врсте центрифугалних турбопумпи. 

 

 
 

Слика 2 – Фазе рада самоусисне турбопумпе (1) 
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Принцип рада самоусисне центрифугалне турбопумпе: Разликују се укупно три фазе при 

раду овакве центрифугалне турбопумпе. У првој фази, пре стартовања саме 

центрифугалне турбопумпе, кућиште турбопумпе је испуњено радном течношћу јер њена 

конструкција омогућава да након престанка рада турбопумпе део течности остане у 

самом кућишту. У другој фази почиње обртање радног кола [1], при чему део радне 

течности из леве коморе [6] прелази у десну комору [7], тада се због смањења нивоа 

течности у левој комори јавља потпритисак а у десној комори надпритисак. Због 

поменуте разлике притисака у левој и у десној комори долази до враћања дела радне 

течности кроз млазник [2] на улаз у радно коло, где радна течност услед вискозног трења 

повлачи ваздух из усисног цевовода. Слањем ваздуха у десну комору кроз радно коло 

ствара се све већи потпритисак, када исти достигне одређену вредност он повлачи радну 

течност из усисног резервоара и на тај начин се наставља рад самоусисне центрифугалне 

турбопумпе. 

Подела центрифугалних турбопумпи према врсти радне течности за коју је турбопумпа 

намењена: 

• Водне – карактеристичне су по томе што се израђују од метала који су отпорни на 

корозију. 

• Уљне – због високе вискозности уља, израђују се са што већим проточним пресецима 

међулопатичних канала. 

• Хемијске – карактеристичне су по томе што се ирађују од метала који су отпорни на 

хемијске утицаје транспортованог флуида. 

• Кондезатне – због великог ризика за појавом кавитације на улазу у пумпу, израђују се са 

усисним грлом великог пречника, како би се повећао улазни притисак изнад критичног. 

• Муљне – израђују се са великим проточним пресецима међулопатичних органа и са 

великим зазорима између кућишта пумпе и радног кола, како би се избегло такозвано 

зарибавање радног кола. 

• За транспорт хидромешавина – конструкцијско решење слично муљним пумпама, али 

са још већим зазорима и проточним пресецима, стим што се израђују од материјала који 

имају велику отпорност на хабање, због појаве тврдих примеса у транспортованом 

флуиду који имају абразивно дејство. 

Подела центрифугалних турбопумпи према области привреде у којој се примењује: (1) 

• Индустријске 

• Водоснадбевне 

• Пољопривредне 

• Рударске 

• Котловске 

 

1.2 ПРИНЦИП РАДА ЦЕНТРИФУГАЛНЕ ТУРБОПУМПЕ  

 

Све турбомашине, укључујући центрифугалне турбопумпе, раде на такозваном 

хидродинамичком принципу дејства. Турбомашине размењују енергију са радним флуидом уз 

помоћ радног органа који се назива радним колом. 

Поменуто радно коло врши обртно кретање одговарајућом угаоном брзином ⍵, при чему се тада 

дешава динамичка интеракција између радног флуида и лопатица радног кола. 
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При поменутој динамичкој интеракцији у радном флуиду се стварају инерцијалне силе које су 

последица угаоне брзине радног флуида и његове масе. Инерцијалне силе које се стварају у 

радном флуиду су основа преноса енергије код хидромашина, односно вршењем рада поменутих 

сила радном флуиду се додаје или одузима одређена количина енергије. 

Пре објашњења принципа рада центрифугалне турбопумпе потребно је објаснити компоненте 

апсоултне брзине флуидног делића и Бернулијев принцип, који имају круцијалну улогу у 

њеном раду. 

Посматрајући кретање елементарног флуидног делића може се уочити да он врши сложено 

кретање, које се састоји од криволинијског кретања и обртног кретања услед обртања радног 

кола угаоном брзином ⍵. Апсолутна брзина елементарног флуидног делића се састоји од укупно 

две компоненте, преносне брзине и релативне брзине, односно она се може представити као 

следећи векторски збир: 

𝐶 =  𝑈⃗⃗⃗ +  𝑊⃗⃗⃗⃗ 

При чему је : 

𝐶 - апсолутна брзина елементарног флуидног делића 

𝑈⃗⃗⃗ - преносна брзина елементарног флуидног делића 

𝑊⃗⃗⃗⃗ - релативна брзина елементарног флуидног делића 

 

Уколико претходну једначину представимо у геометријском облику добија се троугао брзина, 

који је приказан на слици 3. 

 

 
 

Слика 3 – Компоненте апсолутне брзине елементарног флуидног делића (2) 

Релативна брзина елементарног флуидног делића представља ону брзину коју би посматрач 

видео када би се кретао угаоном брзином радног кола ⍵. Релативно кретање елементарног 

флуидног делића је у облику криволинијског кретања, због чега je вектор релативне брзине 

правца тангенте на криволинијску трајекторију елементарног флуидног делића. Пример 

релативне брзине у свакодневном животу је брзина путника коју остали путници виде док се воз 

креће. 
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Преносна брзина елементарног флуидног делића представља брзину којом се флуидни делић 

креће услед обртања радног кола угаоном брзином ⍵. Преносно кретање елементарног флуидног 

делића је у облику обртног кретања, па се преносна брзина може представити као векторски 

производ вектора положаја флуидног делића и вектора угаоне брзине, односно њен интезитет се 

може дефинисати као производ растојања елементарног флуидног делића од осе обртања и 

угаоне брзине. 

𝑈⃗⃗⃗ = 𝑟 × ⍵⃗⃗⃗ 

Уколико посматрамо просту Бернулијеву једначину за било која два пресека: 

𝑝1

⍴
+

𝑐1
2

2
+ 𝑔 ∙ 𝑧1 =  

𝑝2

⍴
+

𝑐2
2

2
+ 𝑔 ∙ 𝑧2 

Под претпоставком да се дати пресеци налазе у истој хоризонталној равни, односно да важи да 

је 𝑧1 = 𝑧2 Бернулијева једначина добија следећи облик: 

𝑝1

⍴
+

𝑐1
2

2
=  

𝑝2

⍴
+

𝑐2
2

2
 

Односно: 

𝑝

⍴
+

𝑐2

2
= 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. 

На основу претходне једначине може се уочити да се повећањем притиска смањује брзина и 

обрнуто, повећањем брзине се смањује притисак, претходна тврдња се назива Бернулијевим 

принципом. 

Принцип рада центрифугалне турбопумпе могуће је посматрати из перспективе релативне 

брзине и из перспективе преносне брзине. 

По једначини континуитета, она количина радног флуида која уђе у радно коло мора из њега и 

изаћи, што значи да је проток константан. Посматрајући формулу за проток: 

𝑄 = 𝑉 ∙ 𝐴 

при чему је: 

𝑉 – средња брзина радног флуида 

𝐴 – површина проточног пресека 

може се закључити да при константом протоку, са повећањем површине проточног пресека 

смањује се брзина и обрнуто, са смањењем површине проточног пресека повећава се брзина 

радног флуида. 

Посматрајући облик међулопатичних канала, може се уочити да се они повећавају у смеру 

протицања флуида (у смеру релативне брзине), са повећањем проточног пресека смањује се 

релативна брзина радног флуида. По Бернулијевом принципу са смањењем брзине повећава се 

притисак радног флуида, односно закључује се да се притисак радног флуида повећава током 

његовог пролажења кроз радно коло, али на рачун његове брзине.  

Јако битну улогу у раду центрифугалне турбопумпе имају центрифугалне силе, које су последица 

елементарне масе елементарног флуидног делића и угаоне брзине радног кола, односно: 

𝐹𝑐  = 𝑚 ∙ 𝑟 ∙ 𝜔2 

Поменута центрифугална сила тежи да дати елементарни флуидни делић удаљи што више од осе 

обртања, односно тежи да дати елементарни флуидни делић избаци из радног кола. На основу 

формуле за центрифугалну силу може се уочити да са повећањем растојања елементарног 

флуидног делића од осе обртања долази до увећања центрифугалне силе.  
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Дејством поменутих центрифугалних сила, које су резултат угаоне брзине радног кола која се 

преноси на радни флуид динамичком интеракцијом са лопатицама радног кола, радни флуид 

излази из радног кола и наставља своје кретање кроз спирално кућиште које је карактеристично 

по томе да се његов попречни пресек повећава у смеру кретања флуида, што обезбеђује смањење 

брзине али по Бернулијевом принципу и повећање радног притиска. (1) 

 

1.3 НАПОР ЦЕНТРИФУГАЛНЕ ТУРБОПУМПЕ  

Основна улога центрифугалне турбопумпе јесте да механички рад који се доводи преко вратила 

претвори у струјну енергију радног флуида. Да би се дата трансформација енергије остварила 

мора постојати покретни радни орган, у овом случају радно коло. Простор у коме се врши 

поменута размена енергије назива се радним простором. 

Напор пумпе представља ону количину енергије којом се јединична маса радног флуида 

обогати проласком кроз радно коло 

Напор центрифугалне турбопумпе дефинисан је Ојлеровом једначином чије је извођење 

приказано у наставку. 

Под претпоставком да кроз дато радно коло центрифугалне турбопумпе протиче проток 𝑚̇, онда 

ће кроз једну профилну решетку протицати проток 𝑑𝑚̇, односно кроз један међулопатични канал 

дате профилне решетке проток 𝑑(𝑑𝑚)̇ . 

Како при проласку радног флуида кроз радно коло он мења свој правац кретања, доћи ће и до 

промене његове количине кретања, односно и до промене његовог момента количине кретања. 

По закону о промени момента количине кретања важи да је промена момента количине кретања 

неког тела у времену једнака резултантном моменту који делује на дато тело, па је за случај 

радног флуида протока 𝑚̇: 

𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ =  𝑀2
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑀1

𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ 

при чему је: 

𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ - резултантни момент који делује на радно коло 

𝑀2
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ - момент количине кретања радног флуида на излазу из радног кола пумпе 

𝑀1
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ - момент количине кретања радног флуида на улазу у радно коло пумпе 

Посматрајући само један међулопатични канал дате профилне решетке са протоком 𝑑(𝑑𝑚)̇  важи 

закон о промени момента количине кретања у следећем облику: 

𝑑(𝑑𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑀2
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) − 𝑑(𝑑𝑀1

𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

Односно уколико се из претходне једначине извуче елементарни проток 𝑑(𝑑𝑚)̇ : 

𝑑 (𝑑𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑚)̇ ∙ (𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2 ⃗⃗⃗⃗⃗ −  𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1 ⃗⃗⃗⃗⃗) 

Уколико апсолутну брзину флуидног делића представимо као збир њених компоненти: 

𝑐 ⃗⃗⃗ = 𝑐𝑟⃗⃗⃗⃗ + 𝑐𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ + 𝑐𝑧 ⃗⃗⃗⃗⃗ 

при чему је: 

𝑐𝑟⃗⃗⃗⃗  - пројекција апсолутне брзине на правац радијуса радног кола 

𝑐𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ - пројекција апсолутне брзине на правац преносне брзине 

𝑐𝑧 ⃗⃗⃗⃗⃗ - пројекција апсолутне брзине на правац осе обртања радног кола 
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Заменом у једначину за резултантни момент при елементарном протоку 𝑑(𝑑𝑚)̇ : 

𝑑 (𝑑𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑚)̇ ∙ (𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑟 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ + 𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ + 𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑟 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

Како важи да је векторски производ два вектора паралелних праваца једнак нула вектору, тада је 

𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑟 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ = 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑟 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ = 0⃗⃗. Па се претходна једначина своди на следећи облик: 

𝑑 (𝑑𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑚)̇ ∙ (𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗  − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ +  𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

При чему увођењем нових величина: 

𝑑 (𝑑𝑀𝑧
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑚)̇ ∙ (𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗  − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑢 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

𝑑 (𝑑𝑀𝑢
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) =  𝑑(𝑑𝑚)̇ ∙ (𝑟2⃗⃗⃗⃗ × 𝑐2𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ − 𝑟1⃗⃗⃗ ⃗ × 𝑐1𝑧 ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

долази се до следеће једначине: 

𝑑 (𝑑𝑀𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) = 𝑑 (𝑑𝑀𝑧
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) +  𝑑 (𝑑𝑀𝑢

𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) 

при чему је:  

𝑑 (𝑑𝑀𝑧
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) – активан момент који тежи да окрене радно коло, односно у овом случају представља 

момент који врши користан рад. 

𝑑 (𝑑𝑀𝑢
𝑂⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) - активан момент који лежи у равни радног кола и тежи да оптерети лежајеве без 

вршења корисног рада. 

На слици 4 су приказани активни моменти који делују на радно коло. 

 
Слика 4 – Активни моменти који делују на радно коло (1) 

 

Посматрањем момента 𝑀𝑧
𝑂: 

𝑀𝑧
𝑂 =  𝑚̇ ∙ (𝑟2𝑐2𝑢  − 𝑟1𝑐1𝑢 ) 

уколико поменути момент који врши користан рад помножимо скаларно са угаоном брзином 

добија се снага радног кола: 

𝑃𝑘 = 𝑀𝑧
𝑂 ∙  𝜔 =  𝑚̇ ∙ (𝑟2𝑐2𝑢  − 𝑟1𝑐1𝑢 ) ∙ 𝜔 

Како је преносна брзина флуидног делића једнака производу растојања од осе обртања и угаоне 

брзине долази се до релације: 

𝑟1 ∙ 𝜔 = 𝑢1 

𝑟2 ∙ 𝜔 = 𝑢2 
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Коришћењем претходне релације, добија се једначина за корисну снагу радног кола у следећем 

облику: 

𝑃𝑘 = 𝑀𝑧
𝑂 ∙  𝜔 =  𝑚̇ ∙ (𝑢2𝑐2𝑢  − 𝑢1𝑐1𝑢 ) 

Како је корисна снага радног кола дефинисана као производ масеног протока и напора 

турбомашине, дељењем последње једначине са масеним протоком добија се једначина за 

користан рад турбомашине која уједно представља и Ојлерову једначину за напор: 

±𝑌 =  𝑢2𝑐2𝑢  − 𝑢1𝑐1𝑢  

При чему се у случају пумпе узима знак (-) пошто се од радног кола одузима одређена количина 

енергије. 

Поменута једначина има круцијалну улогу у пројектовању турбомашина јер се на основу ње 

може дефинисати најоптималнији облик лопатица, пошто је на основу дате једначине могуће 

одредити напор турбомашине посматрајући искључиво троуглове брзина. (1) 

 

1.4 ЕНЕРГИЈСКИ ГУБИЦИ И СТЕПЕНИ КОРИСНОСТИ  

У природи не постоји у потпуности идеалан адијабатски термодинамички систем, већ ће увек 

постојати одређена врста енергетске интеракције термодинамичког система и његове околине. У 

случају центрифугалне турбопумпе један део корисног рада ће се увек претворити у топлотну 

енергију, која ће затим услед разлике температура прећи са поменуте пумпе у околину. Та 

одбачена топлотна енергија уствари представља укупне губитке услед трења једне 

центрифугалне турбопумпе. Разликују се четири основне врсте енергијских губитака: 

• Хидраулични губици 

• Волумтеријски губици 

• Губици услед трења диска 

• Механички губици 

Хидраулични губици се дешавају током целокупног кретања радног флуида кроз дату 

хидрауличну машину и последица су трења које се јавља у самом флуиду (вискозно трење) као 

и трења радног флуида о зидове радне машине. Како се проточни органи центрифугалне 

турбопумпе састоје од усмерних органа и радног кола, тако и укупне хидрауличне губитке 

можемо поделити на хидрауличне губитке у усмерним органима и на хидрауличне губитке у 

радном колу: 

∆𝑌𝐻 = ∆𝑌𝐻𝑢 + ∆𝑌𝐻𝑘 

Што се тиче хидрауличних губитака у радном колу, њих даље можемо поделити на успутне 

(услед трења) и локалне (изазване ударима): 

∆𝑌𝐻𝑘 = ∆𝑌𝐻𝑘𝑡 + ∆𝑌𝐻𝑘𝑢 

Волуметријски губици су последица неопходних зазора који морају постојати између радног 

кола и зидова машине, јер уколико би се ти зазори смањили до нуле дошло би до контакта радног 

кола и зидова машине што би резултовало непокретним радним колом, па не би било ни размене 

рада. Како је познато да ће флуид увек тежити да пређе из области високог притиска у област 

нижег притиска, и како је на излазу из радног кола знатно виши притисак него на његовом улазу, 

тако ће постојати такозвани „паразитски проток“ који ће се враћати са излаза радног кола кроз 

зазоре на улаз у радно коло и изнова се обогаћивати енергијом. 
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Губици услед трења диска су последица трења радног кола и радног флуида. Познато је да око 

радног кола постоје зазори који омогућавају његово кретање, али који су такође непрестано 

испуњени радним флуидом. Услед вискозности флуида, трење које постоји између њега и зидова 

машине ће се пренети на радно коло, што ће бити праћено енергијским губицима. На слици 5 је 

приказано радно коло у свом радном окружењу. 

 

 

Слика 5 – Радно коло центрифугалне турбопумпе у свом радном окружењу (1) 

 

Губитке услед трења диска можемо поделити на губитке на цилиндричној (чеоној) површини 

радног кола и на губитке на бочним површинама радног кола. Што се тиче губитака на 

цилиндричној површини радног кола дефинисани су као производ момента трења који делује на 

поменуту површину и угаоне брзине радног кола: 

𝑃𝐶 = 𝑀𝐶 ∙ 𝜔 

Губици на бочним странама радног кола се могу дефинисати као производ момента трења који 

делује на бочне стране и угаоне брзине радног кола: 

𝑃𝐷 = 𝑀𝐷 ∙ 𝜔 

Коначно се укупни губици услед трења диска могу дефинисати као следећи збир: 

𝑃𝑅  =  𝑃𝐶 +  2𝑃𝐷 

 
Механички губици су последица трења између покретних и непокретних делова центрифугалне 

турбомашине. Механичке губитке можемо поделити на губитке услед трења између вратила и 

лежајева и на губитке услед трења између вратила и заптивача, односно: 

𝑃𝑀  =  𝑃𝐿 +  𝑃𝑍 

При чему се у оба случаја губици рачунају као производ полупречника вратила на месту где се 

налази одговарајући непокретни елемент, силе трења која делује на површини контакта и угаоне 

брзине вратила: 

𝑃𝐿,𝑍  = 𝑟 ∙ 𝐹𝑡𝑟 ∙ 𝜔 

Посматрајући слику 6 на којој је приказан ток енергије у једној центрифугалној турбопумпи, 

може се уочити да постоји разлика између снаге коју је електромотор одао и оне коју је радни 

флуид примио. Та разлика између поменутих снага је последица поменутих енергијских губитака 

који се дешавају током рада пумпе. 
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Слика 6 – Ток енергије у центрифугалној турбопумпи (1) 

где су: 

𝑃 - снага коју одаје електромотор 

𝑃𝑖 - унутрашња снага пумпе  

𝑃𝑘 - снага радног кола 

𝑃𝑘𝑛 - нето снага радног кола 

𝑃𝐻 - снага којом се обогаћује радни флуид 

𝑃𝑚 - механички губици снаге  

𝑃𝑅 - губици снаге услед трења диска 

𝑃𝑚̇ - волуметријски губици снаге 

𝑃𝑌𝐻
- хидраулични губици снаге 

 

Однос снаге којом се обогаћује радни флуид и снаге коју одаје електромотор називамо степеном 

корисности пумпе, за који се увек тежи да достигне вредност што ближу јединици, али у 

реалном случају је увек мањи од јединице. 

 

𝜇 =
𝑃𝑌𝐻

𝑃
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1.5 КАВИТАЦИЈА 

Јако битна карактеристика при пројектовању центрифугалне турбопумпе на коју је потребно 

обратити пажњу јесте притисак радног флуида на улазу у радно коло. Превише ниска вредност 

улазног притиска може проузроковати појаву кавитације, која има негативан утицај на рад 

центрифугалне турбопумпе. 

Уколико при константној радној температури, притисак радног флуида падне испод вредности 

притиска кључања, доћи ће до локалног кључања радног флуида, односно до локалне појаве 

мехурића радног флуида, који враћањем у област вишег притиска ишчезавају, поменута појава 

се назива кавитацијом. 

Разликујемо три кавитацијске фазе: 

• Почетна кавитација – минимална количина мехурића радне течности, промене у раду 

центрифугалне турбопумпе су неприметне. 

• Делимично развијена кавитација – мања количина мехурића радне течности који имају 

утицај на рад центрифугалне турбопумпе, јављају се мање пулсације у раду и шумови. 

• Потпуно развијена кавитација – велика количина мехурића радне течности, јављају се 

велике пулсације у раду и шумови, тада је немогуће управљати центфигуалном 

турбопумпом. 

Поред поменутих неправилности у раду које изазива кавитација, постоји и њен утицај на радно 

коло који је можда и највећи разлог опасности кавитације. При појави мехурића у радној 

течности на улазу у радно коло центрифугалне турбопумпе мења се њена хомогеност, при чему 

долази до разарања радног кола (најчешће лома лопатица). На слици 7 је дат утицај кавитације 

на лопатице радног кола: 

 

 

Слика 7 – Утицај кавитације на радно коло центрифугалне турбопумпе (3) 

 

На основу написаног се може закључити да је потребно обезбедити одређену количину струјне 

енергије на улазу у радно коло центрифугалне турбопумпе како би се избегла појава кавитације. 

Разликују се две величине од којих зависи да ли ће доћи до кавитирања радне течности: 

кавитацијска резерва пумпе и кавитацијска резерва пумног постројења. 
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Кавитацијска резерва пумпе представља минимални вишак струјне енергије, у односу на 

критичну притисну енергију при коснтантној радној температури, коју је потребно обезбедити 

на улазу у пумпу како не би дошло до појаве кавитације. Кавитацијска резерва пумпе дефинисана 

је следећим изразом: 

𝑁𝑃𝑆𝐸𝑃 = (
𝑝𝐼

𝜌
+  

𝑐𝐼
2

2
) −  

𝑝𝐷

𝜌
 

при чему је:  

𝑁𝑃𝑆𝐸𝑃 - кавитацијска резерва пумпе 

𝑝𝐼

𝜌
−  притисна енергија радног флуида на улазу у пумпу 

𝑐𝐼
2

2
−  кинетичка енергија радног флуида на улазу у пумпу 

𝑝𝐷

𝜌
−  притисна енергија кључања радног флуида на радној температури 

 

Кавитацијска резерва пумпног постројења представља вишак струјне енергије радног флуида, 

у односу на критичну притисну енергију, коју је дато пумпно постројење у могућности да 

обезбеди. Кавитацијска резерва пумпног постројења дефинисана је изразом: (1) 

𝑁𝑃𝑆𝐸𝐴𝑃 =  
𝑝0 − 𝑝𝐷

𝜌
−  𝑔 ∙ 𝐻𝑢𝑔𝑒𝑜 − 𝑚𝑢 ∙ 𝑉̇2 

при чему је: 

𝑝о

𝜌
−  притисна енергија на површини радне течности у усисном резервоару 

𝑝𝐷

𝜌
−  притисна енергија кључања радног флуида на радној температури 

𝐻𝑢𝑔𝑒𝑜 −  усисна геодезијска висина турбопумпе 

𝑚𝑢 −  коефицијент усисног цевовода 

𝑉̇ −  проток радне течности кроз центрифугалну турбопумпу 

На основу поменутих величина се може успоставити укупно три услова од којих зависи појава 

кавитације: 

𝑵𝑷𝑺𝑬𝑷  =  𝑵𝑷𝑺𝑬𝑨𝑷 –  радна течност је на граници кавитације   

𝑵𝑷𝑺𝑬𝑷  >  𝑵𝑷𝑺𝑬𝑨𝑷 –  радна течност ће кавитирати   

𝑵𝑷𝑺𝑬𝑷  <  𝑵𝑷𝑺𝑬𝑨𝑷 –  радна течност неће кавитирати 
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1.6 ПРЕДНОСТИ И НЕДОСТАЦИ ЦЕНТРИФУГАЛНЕ 
ТУРБОПУМПЕ 

Предности центрифугалне турбопумпе: 

• Једноставна конструкција, мали број покретних делова – центрифугална пумпа 

карактеристична је по томе што има веома мали број покретних делова, радно коло и 

вратило, са смањеним бројем покретних делова смањује се број делова који су подложни 

хабању, а самим тим се и продужује радни век  центрифугалне турбопумпе. Што се тиче 

издржљивости радног кола као извршног радног органа, радни век  радног кола је 

релативно дугачак и зависи од појаве кавитације при раду саме пумпе, што је кавитација 

учесталија тако је и радни век краћи. 

• Једноставна регулација рада центрифугалне турбопумпе – уколико је потребно 

регулисати рад центрифугалне турбопумпе, то је могуће једноставно остварити 

регулационим вентилом, што је наравно мање економична варијанта, или променом броја 

обртаја уз помоћ фреквентног регулатора, што је најчешће економичнија варијанта. 

• Директна веза са погонским елементом – центрифугална турбопумпа је директно 

спојена са погонским елементом (најчешће електромотором) заједничким вратилом, 

односно не постоји посредни елемент (пример система полуга код клипне пумпе). 

• Релативно тих и миран рад – упоређивајући центрифугалну турбопумпу са на пример 

клипном пумпом, њен рад је знатно тиши и мирнији због учесталијих али и мањих 

пулсација које су тешкоприметне као и због континуалнијег распореда маса. 

• Може транспортовати велики број врста радних флуида – центрифугална турбопумпа 

може транспортовати велике варијације у вискозности флуида, односно могу да се 

користе за транспорт воде као мање вискозног флуида, али такође и уља као високо 

вискозног флуида. Поред поменутог, могу транспортовати флуиде за чврстим примесама 

(рударске пумпе). 

• Велике снаге за мале габаритне мере – центрифугалне турбопумпе су углавном малих 

габаритних мера, при чему могу бити погоњене електромоторима великих снага. 

• Могућност хоризонталне и вертикалне монтаже – код центрифугалних турбопумпи 

карактеристично је то да се поред хоризонталног положаја погонског вратила, могу 

монтирати и у вертикалном положају, што се најћешће примењује у индустријским 

постројењима када нема довољно простора за хоризонталну монтажу. 

Поред великог броја предности центрифугалне турбопумпе, постоји и одређен број недостатака 

исте: 

• Углавном се израђују као несамоусисне – због одређених захтева пумпног постројења, 

није увек могуће центрифугалну пумпу извести као самоусисну, што знатно компикује 

процедуру њеног стартовања, јер ју је потребно претходно испунити радним флуидом. 

• Улазни притисак је ограничен појавом кавитације – при пројектовању пумпног 

постројења потребно је обратити пажњу на улазни притисак центрифугалне турбопумпе 

који не сме бити пренизак због могућности појаве кавитације. 

• Једностепене центрифугалне турбопумпе не могу некад остварити тражене 

притиске – у овом случају се прибегава решењу у облику вишестепене центрифугалне 

турбопумпе, на тај начин се повећава број радних кола што је праћено вишом ценом 

пумпе, потребом за јачим погонским агрегатом, већим димензијама, итд. 

• Захтевно одржавање – због континуалне потребе за радом пумпе, потребна је честа 

замена лежајева, заптивача и других делова који су подложни хабању. 

• Губитак перфоманси при транспорту вискозних флуида – са повећањем вискозности 

флуида смањују се перфомансе центрифугалне турбопумпе.  
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• Висока осетљивост на гасне укључке у флуидима – врло често је потребно 

транспортовати радне флуиде са одређеном количином гасних укључака који имају 

разарајуће дејство на радно коло центрифугалне турбопумпе. (4) (5) (6) 
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2. ДИМЕНЗИОНИСАЊЕ ЦЕНТРИФУГАЛНЕ 
ТУРБОПУМПЕ 

 

У наставку текста ће бити дат прорачун центрифугалне турбопумпе, при чему је претходно 

потребно усвојити вредности напора и протока које остварује центрифугална турбопумпа. 

Усвајају се следеће основне карактеристике центрифугалне турбопумпе:  

• Радни флуид: Чиста вода, густине 1000 
3

kg

m
 

• Проток: 0,025 

3m

s
 

• Напор: 100 
J

kg
 

• Број обртаја: 1450 
min

o
 

 

2.1 ОДРЕЂИВАЊЕ ВРСТЕ ПУМПЕ И ЊЕНЕ КОНСТРУКЦИЈЕ 

Потребно је одредити специфичну учесталост обртања: 

0.5.

0.75sv

n V
n

Y


= , 7,25

min
sv

o
n =  

Запремински степен корисности се усваја у следећем интервалу: 

(0,95 0,98)v = − , 0,965v =  

На основу дефинисаног запреминског степена корисности може се одредити стварни проток кроз 

радно коло центрифугалне турбопумпе: 

.
.

k

v

V
V


= , 

.

0,025907kV =
3m

s
 

Фиктивни пречник на улазу у радно коло се одређује на следећи начин: 

.
0,33333333

0

60
( ) 1000klpD k V

n
=    , при чему је 0 (1,02 1,15)k = −  

За 0 1,15k = , 117,69642lpD = mm 

Усваја се да је 118lpD mm= . 

Хидраулички степен корисности се усваја у следећим границама: 

(0,9 0,95)h = − , 0,93h =  
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На основу хидрауличког степена корисности се може одредити реални напор радног кола: 

k

h

Y
Y


= , 107,526882k

J
Y

kg
=  

Степен корисности услед трења радног флуида о спољашње површине радног кола се одређује 

на следећи начин: 

1

1
r

R




=
+

, при чему је (0,01 0,1)R = −  

За 0,05R = , 0,952381r =  

Механички степен корисности се усваја у следећим границама: 

(0,9 0,95)m = − , 0,93m =  

Укупни степен корисности се одређује као производ свих поменутих степена корисности и 

требало би да се налази уграницама од 0,55 до 0,8. 

m v h r    =    , 0,794884 =  

На основу дефинисаног укупног степена корисности могуће је одредити снагу на улазу у 

пумпу: 

.

V Y
P

n

  
= , 3,145112P kW=  

2.2 ОДРЕЂИВАЊЕ ОСНОВНИХ ПАРАМЕТАРА НА УЛАЗУ У 
РАДНО КОЛО 

На основу дефинисаног стварног протока кроз радно коло и дефинисаног фиктивног пречника 

на улазу у радно коло, могуће је одредити брзину на улазу у радно коло: 

.

0 2 6
4

10

k

lp

V
c

D −
= 

 
, 0 2,368966

m
c

s
=  

Максимална снага на улазу у радно коло: 

max pP P k=  , (1,1 1,2)pk = −  

За 1,15pk = , max 3,616879P kW=  

На основу максималне снаге могуће је одредити референтни момент увијања: 

max 1000 60

2
t

P
M

n 

 
=

 
, 23,819756tM Nm=  

Усвајањем материјала вратила, могуће је дефинисати дозвољени напон на увијање: 

За материјал Č0645: (30 50)MPa = − , 40MPa =  
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Фиктивни пречник вратила пумпе могуће је одредити на основу референтног момента увијања 

и дозвољеног напона на увијање: 

0,3333

6

16
( ) 1000

10

t

d

M
d

 


= 

 
, 14,475521d mm=  

На основу фиктивног пречника вратила пумпе могуће је одредити стварни пречник вратила 

пумпе, усваја се прва стандардна вредност пречника вратила: 

(1,1 1,2)vd d= −  , 1,15vd d=   

Добија се да је стварна вредност пречника вратила 16,646849vd = mm, док је прва већa 

стандардна вредност 20mm. 

20std mm=  

Преник главчине радног кола се одређује на следећи начин: 

(1,2 1,4)gl std d= −  , 1,3gl std d=   

26gld mm=  

Пречник на улазу у радно коло је дефинисан на следећи начин: 

.

2 6 0,5

0

0

4
( 10 ) 1000

k

gl

V
D d

c

− 
=  + 


, 0 120,83046D mm=  

усваја се: 0 121D mm=  

Пречник на коме почиње улазна ивица лопатице: 

1 0(0,8 1)D D= −  , 1 00,9D D=   

1 108,9D mm=  

Меридијанска брзина непосредно пред улазну ивицу је једнака брзини на улазу у радну коло, 

односно: 

1 ' 0 2,368966m

m
c c

s
= =  

Ширина радног кола на улазу: 

.
6

1

1 1 '

10k

m

V
b

D c


=

 
, 1 31,965106b mm=  

Меридијанска компонента апсоултне брзине је дефинисана као: 

1 1 1 'm mc k c=  , 1 (1,1 1,2)k = −  

За 1 1,15k = , 
1 2,724311m

m
c

s
=  
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Обимска компонента брзине на улазној ивици лопатице се може одредити на основу пречника 

улазне ивице лопатице и угаоне брзине, односно броја обртаја: 

3

1 1 10
60

n
u D −=    , 

1 8,267886
m

u
s

=  

 

Улазни угао лопатице: 

11 1 11  = + , 11 (3 8) = −  

1
1

1

180
arctan mc

u




 
=  

 
, 1 18,237315 =   

За 11 4,654 = , 11 22,891315 =   

Релативна брзина струјања на улазу у радно коло се дефинише на следећи начин: 

1
1

11sin( )
180

mc
W




=



, 
1 7,003652

m
W

s
=  

 

2.3 ОДРЕЂИВАЊЕ ОСНОВНИХ ПАРАМЕТАРА НА ИЗЛАЗУ ИЗ 
РАДНОГ КОЛА  

Обимска брзина на излазу из радног кола: 

2

2

h k

Y
u

 


=


, (1 1,2)k = −  

За 1,1k = , 
2 13,982254

m
u

s
=  

На основу израчунате обимске брзине могуће је одредити излазни пречник радног кола (прво 

приближење): 

2
2'

60 1000u
D

n

 
=


, 2' 184,166467D mm=  

Меридијанска брзина фиктивног радног кола непосредно на излазу из радног кола: 

2 ' 1 '(0,7 0,8)m mc c= −  , за 2 ' 1 '0,8m mc c=   

2 ' 1,895173m

m
c

s
=  

Меридијанска брзина пред излазном ивицом радног кола се може одредити преко меридијанске 

брзине фиктивног радног кола: 

2 2 2 'm mc k c=  , 2 (1,05 1,1)k = −  

За 2 1,1k = , 
2 2,08469m

m
c

s
=  
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Релативна брзина на излазу из радног кола се рачуна по следећем изразу, при чему се за 

вредност а најчешће усваја вредност 1,5. 

1
2

W
W

a
= , 1,5a =  

 

  

Излазни угао лопатице се може израчунати на основу релативне брзине на излазу из радног 

кола: 

1 2 2 ' 11

21

2 1 1 '

sin
180180

arcsin
m

m

W k c

W k c







  
     

  = 
  

 
 

, 21 26,518474 =  

 

Такође се релативна брзина на излазу из радног кола може израчунати на следећи начин: 

2
2

21sin
180

mc
W




=
 

 
 

, 
2 4,669101

m
W

s
=  

Број лопатица радног кола: 

11 21
2' 1

0

2' 1

( )
1806,5 sin

2

D D
z

D D


 

 
+   +

=     
−   

 

, 0 10,577834z =  

За број лопатица се узима прва цела вредност, па је: 

0 11z =  

Коефицијент вискозности се одређује према следећем изразу: 

21' 1
60

k



 

=  + 
 

, (0,65 0,85)k = −  

За 0,75k = , ' 1,081481 =  

Статички момент средње струјне линије: 

2 2

2' 1

8

D D
s

−
= , 

32,75726 10s =   

Напор радног кола са бесконачно много лопатица се одређује према следећем изразу: 

(1 )th

h

Y
Y p


= +   

При чему p представља поправни коефицијент по Флајдереру и рачуна се на следећи начин: 

2

2'

0

'
4

D
p

z s


 
=  

  
, 0,30235p =  

2 4,669101
m

W
s

=
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Па је напор радног кола са бесконачно много лопатица: 

140,037608th

J
Y

kg
=  

Обимска брзина на излазу из радног кола (друго приближење): 

0,5
2

2 2
2

21 212 tan 2 tan
180 180

m m
th

c c
u Y

 
 

  
  
  = + +
             

     

, 2 14,105641
m

u
s

=  

Излазни пречник радног кола (друго приближење): 

2
2

60 1000u
D

n 

 
=


, 2 185,791652D mm=  

Грешка која се јавља: 

2' 2

2'

100
D D

D


 −
=  
 

, 0,882455 = − % 

Ширина радног кола на излазу: 

6

2

2 2

10k

m

V
b

D c


=

 
, 2 21,290956b mm=  

За ширину радног кола на излазу узима се прва цела вредност па је: 

2 21b mm=  

 

2.4 ПРОВЕРА УСВОЈЕНИХ ВРЕДНОСТИ КОЕФИЦИЈЕНАТА 
СУЖЕЊА  

• Дебљина лопатица на улазу: 1 3mm =  

• Дебљина лопатица на излазу: 2 3mm =  

1
1

1
11

1

1

sin
180

o

k
z

D






=

− 
  

 
 

, 1 1,329739k =  

2
2

2
21

1

1

sin
180

o

k
z

D






=

− 
  

 
 

, 2 1,144987k =  
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2.5 ПРОРАЧУН ОБЛИКА ЛОПАТИЦА: ОБЛИКОВАЊЕ 
МЕРИДИЈАНСКОГ ПРЕСЕКА  

Потребно је пре свега дефинисати једнодимензијалну петљу. Једнодимензијална петља 

је дефинисана почетним чланом који је у овом случају 1 54,45
2

D
mm=  и порастом петље 

који је дефинисан разликом два суседна члана:  

1 2,57,...,
2 2

D D
j = , закључује се да је пораст једнак 157 2,55

2

D
− =  

( )
1000

j
r j = , 

.

'

( )
2 ( ) ( )

k

m

V
b j

r j c j
=

  
 

При чему је: ' 1 2( ) ( )mc j t r j t=  +  

2 ' 1 '
1

2 1

2 1000 ( )m mc c
t

D D

  −
=

−
, 2

2 2 ' 1
2000

m

D
t c t= −   

Мењањем вредности j  од почетне вредности 1

2

D
 до крајње вредности 2

2

D
 са порастом 

од 2,55 добија се низ вредности ( )r j и ( )b j , приказаних на слици 8, на основу којих се 

црта меридијанаски пресек радног кола: 

 

Слика 8 – Исечак из прорачуна урађеног у програмском пакету “MathCad” са показаним 

вредностима ( )r j и ( )b j  
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2.6 ПРОРАЧУН ОБЛИКА ЛОПАТИЦА: ПРОФИЛИСАЊЕ 
ЦИЛИНДРИЧНИХ ЛОПАТИЦА СА ЈЕДНАКИМ КРУЖНИМ 

ЛУКОМ 

2 2

1 1 112 cos
180

R r R r


 
 

= + −     
 

, 

2 2

2 1

2 21 1 112 cos cos
180 180

r r
R

r r
 

 

−
=

    
   −      

    

 

При чему је: 

1
1

2

D
r = , 

2
2

2

D
r =  

За 85,93354R mm= , 41,571879mm =  

2.7 ПРОРАЧУН СПИРАЛЕ КРУЖНОГ ПОПРЕЧНОГ ПРЕСЕКА  

Потребно је одредити пречник почетног круга спирале: 

3 2(1,06 1,08)D D= −  , 3 21,072444D D=  , 

3 199,251143D mm=  

Усваја се се прва цела вредност за пречник почетног круга спирале, односно: 

3 199D = mm 

Ширина радног кола на улазу у радни канал: 

3 2 2(0,02 0,05)b b D= + −  , 3 2 20,0381b b D= +  , 

3 28,078662b mm=  

Усваја се прва цела вредност за ширину радног кола на улазу у радни канал, односно: 

3 28b mm=  

Димензије спиралног кућишта се добијају дефинисањем његовог полупречника на 

произвољном углу: 

3

32 ( ) 10( )
( ) 1000

' 2 '

i Di
i

K K




−   
= +  
 
 

, ( ) 10i i =  , 1,2,...,36i =  

Претходном једначином дефинисан је полупречник круга који се добија пресецањем спиралног 

кућишта при различитим угловима. Дефинисано је укупно 36 „подеока“, односно укупан угао од 

360 степени је подељен на 36 подеока на угаоном растојању од 10 степени. Вредност 'K  која се 

јавља у изразу за полупреник представља брзински момент дефинисан следећим изразом: 

.

720 60
'

2 h

Y
K

V n





 
= 

  

, 
4' 6,407119 10K =   
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Променом бројача 1,2,...,36i =  добијају се вредности приказане на слици 9: 

 

Слика 9 – Исечак из прорачуна урађеног у програмском пакету “MathCad” са показаним 

вредностима потребним за моделирање спиралног кућишта 

 

Вредност ( )sr i  представља полупречник којим је дефинисан положај спољашње тачке 

попречног пресека спирале. Дефинисан је следећим изразом: 

3( ) 2 ( )
2

s

D
r i i= +   
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3. ПОСТУПАК ИЗРАДЕ МОДЕЛА 
ЦЕНТРИФУГАЛНЕ ТУРБОПУМПЕ   

 

Претходном тачком је дефинисан ток димензионисања центрифугалне турбопумпе, потребно је 

објаснити како се на основу добијених вредности израђују модели радног кола и спиралног 

кућишта у програмском пакету „CATIA“. 

3.1 ИЗРАДА МОДЕЛА РАДНОГ КОЛА  

Посматрајући слику 8, вредност ( )r j  представља растојање круга пречника ( )b j  од осе вратила 

по вертикалном правцу.  

Код израде модела радног кола се почиње од израде скице која ће се касније искористити за 

команду „Shaft“. Хоризонтална оса скице ће се посматрати као оса вратила на које се монтира 

радно коло, тада се изнад те осе цртају две тачке, прва тачка се налази на растојању једнаком 

вредности ( )r j  за круг најмањег пречника (проточни пресек радног кола се смањује са 

повећањем растојања од осе вратила), док се друга тачка налази на растојању једнаком вредности 

( )r j  за круг највећег пречника. Хоризонтално растојање између поменуте две тачке је 

произвољно, али се мора налазити у реалним границама. Положај почетних тачака на скици за 

команду „Shaft“ је дат на слици 10. 

 

 

Слика 10 – Положај почетних тачака на скици 

Након цртања почетних тачака кроз тачку која се налази на већем растојању од осе вратила се 

црта вертикала, односно помоћна линија која је нормална на хоризонталну осу. Кроз другу тачку 

се црта помоћна линија која се налази под углом од 45° у односу на осу вратила (угао може 

варирати у границама од 45° до 60°). Након цртања поменуте две помоћне линије (на слици 11 

су представљене испрекиданом линијом) црта се крива линија уз помоћ команде „Spline“ коју је 

потребно ограничити на следећи начин (приказан на слици 11): 

• Крајње тачке поменуте линије се морају поклапати са претходно нацртаним тачкама 

представљеним на слици 10. 

• Поменута крива линија мора да буде тангента на дефинисане помоћне линије. 
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Слика 11 – Приказ помоћних линија и добијене линије са потребним ограничењима 

Добијена линија (представљена белом бојом на слици 11) представља геометријско место 

централних тачака кругова чије су димензије дате вредностима ( )b j . Дефинисаним 

геометријским местом тачака је дефинисана хоризонтална координата сваке централне тачке 

поменутих кругова, на основу чега се закључује да се у пресеку хоризонталне линије на 

одговарајућем растојању ( )r j од осе вратила и добијене линије налази центар круга дефинисан 

одговарајућим пречником ( )b j . Цртањем свих кругова чије су димензије дефинисане сликом 8, 

добија се скица приказана на слици 12. 

 

 

Слика 12 – Скица са нацртаним свим круговима чије су димензије дефинисане прорачуном 
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Следећи корак јесте да се уз помоћ команде „Spline“ нацртају криве које тангирају сваки од 

нацртаних кругова, поменуте две линије представљају границе канала кроз које тече радни 

флуид. Поменуте линије је даље потребно надоградити на такав начин да се добију контуре 

попречног пресека радног кола, водећи рачуна о пречнику вратила и пречнику главчине. Такође 

претходно нацртане кругове је потребно дефинисати као конструкционе елементе. На слици 13 

је дата скица попречног пресека радног кола која је намењена за команду „Shaft“. 

 

 

Слика 13 – Скица која је намењена за команду „Shaft“ 

Применом команде „Shaft“ са следећим параметрима: оса око које се ротира предметна скица је 

оса H (HDirection) и угао ротације је 360°. Поменути параметри су приказани на слици 14 у 

прозору команде „Shaft“. 

 

Слика 14 – Параметри команде „Shaft“ 
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Након команде „Shaft“ добија се облик приказан на слици 15: 

 

 

Слика 15 – Облик који се добија након команде „Shaft“ 

Оно што је даље потребно урадити јесте да се додају лопатице на добијену „шкољку“ радног 

кола. Прорачуном су дефинисани улазни и излазни угао лопатице, док се скица црта на некој од 

равни између приказане две површи радног кола добијене командом „Shaft“. Прорачуном је 

дефинисано да је пречник на коме почиње улазна ивица лопатице 108,9 mm, што значи да је 

потребно првенствено нацртати круг тог пречника, док се лопатица завршава на пречнику радног 

кола, односно за пречнику од 185,79 mm. Следећи корак јесте да се нацрта крива линија 

командом „Spline“, чији се крајеви поклапају са претходно нацртаним круговима. Облик криве 

је дефинисан улазним углом од 22,891° и излазним углом од 26,518°. Улазни угао је дефинисан 

као угао између тангенте на нацртану криву линију и тангенте на круг на коме почиње улазна 

ивица лопатице, док је излазни угао дефинисан као угао између тангенте на нацртану криву и 

тангенте на круг пречника радног кола. Тангенте на криву (крива је означена плавом бојом) су 

дефинисане жутом бојом, док су тангенте на кругове дефинисане белом бојом. На слици 16 је 

приказана почетна скица која дефинише облик лопатице. 

 

 

Слика 16 – Скица криве која дефинише облик лопатице 
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Даље је потребно дефинисати облик лопатице, односно дефинисати скицу потребну за команду 

„Pad“ којом ће се извршити моделирање исте. Командом „Translate“ је потребно да се нацртана 

крива копира и помери за одређену вредност. Исецањем остатка кругова, и дефинисањем 

конструкционих линија, добија се скица која представља и крајњу скицу за команду „Pad“, 

приказану на слици 17. 

 

 

Слика 17 – Крајња скица лопатице за команду „Pad“ 

Коришћењем команде „Pad“ при чему постоје две границе, горња и доња унутрашња површина 

радног кола. Ограничењем „Up to surface“ је могуће да се ограничи „Pad“ за на доњу површину 

радног кола, док у супротном смеру то није могуће, јер дата површина не може у потпуности да 

ограничи дату скицу. На слици 18 је дат облик лопатице након извршене команде „Pad“ и 

коришћени параметри. 

 

 

Слика 18 – Облик лопатице након команде „Pad“ и њени параметри 
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Даље је познато да је број лоптаца 11, што доводи до закључка да је потребно да се изврши 

кружно копирање добијене лопатице тако да се добије тражени број лопатица. Поменуто се 

остварује командом „Circular pattern“, са следећим параметрима: број копија је 11, а угаоно 

растојање је 32,7272°. Резултат копирања и параметри команде су дати на слици 19. 

 

 

Слика 19 – Резултат кружног копирања и параметри команде „Circular pattern“ 

Вишак материјала је потребно уклонити командом „Groove“, где се као скица узима облик који 

„вири“ из радног кола, а угао ротације је 360°. На слици 20 су дати параметри команде „Groove“ 

и изглед радног кола са исеченим вишком. 

 

 

Слика 20 – Параметри команде Groove и изглед радног кола након извршене команде 

Потребно је још извршити пар финеса на добијеном радном колу. Потребно је извршити промену 

облика улаза радног флуида у радно коло и заобљење појединих оштрих ивица. 
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Цртањем скице приказане на слици 21, и применом команде „Groove“ добија се облик приказан 

на поменутој слици.  

 

Слика 21 – Скица потребна за команду „Groove“ и добијени облик радног кола 

 
Последња измена како би се добио крајњи облик радног кола јесте команда „Tritangent Fillet“. 

Поменутом командом је потребно заоблити чеоне странице лопатице, тако да се на крају добије 

облик приказан сликом 22. 

 

 

Слика 22 – Крајњи облик радног кола 
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3.2 ИЗРАДА МОДЕЛА СПИРАЛНОГ КУЋИШТА  

Параметри помоћу којих се црта спирално кућиште центрифугалне турбопумпе су дати на слици 

9. У случају претходно дефинисаног прорачуна број дефинисаних угаоних подеока је 36 при чему 

се сваки налази на угаоном растојању од 10°. Односно на сваком од поменутих угаоних подеока 

се црта круг одговарајућег полупречника ( )i , који уствари представља попречни пресек 

поменутог спиралног кућишта на одговарајућем углу ( )i . 

Команда која ће се користити за моделирање спиралног кућишта је „Multi-sections Solid“, која у 

себи поседује велики број опција, али у случају спиралног кућишта се користи израда 

тродимензијалног тела уз помоћ „кичме“ (линије водиље) и одговарајућег броја пресека који се 

налазе на поменутој линији. 

Из израза: 

3( ) 2 ( )
2

s

D
r i i= +   

Може се закључити да одговарајућа величина ( )sr i  дефинише растојање најудаљеније тачке 

круга одговарајућег полупречника од централне тачке спиралног кућишта. Такође се може 

закључити да сваки од поменутих кругова тангира круг полупречника 3

2

D
. На основу написане 

тврдње се закључује да је потребно нацртати основни круг полупречника 3

2

D
, затим простор 

поделити уз помоћ помоћних линија на 36 подеока са угаоним растојањем од 10°, и нацртати 36 

кругова полупречника ( )i  које је потребно ограничити на следећи начин: 

• Центар одговарајућег круга мора лежати на линији која дефинише одговарајући угао. 

• Сваки од нацртаних кругова мора да буде тангентан на основни круг пречника 3D . 

Цртањем свих 36 кругова чије су димензије и положај дефинисани прорачуном добија се скица 

која је приказана на слици 23. 

 

 

Слика 23 – Скица добијена цртањем свих 36 кругова на одговарајућем положају 
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Следећи корак јесте да се кроз сваку централну тачку нацртаних кругова нацрта крива линија уз 

помоћ команде „Spline“. Након цртања криве линије добија се следећа скица која уједно 

представља и „Кичму“ за команду „Multi-sections Solid“. Добијена крива линија је приказана на 

слици 24. 

 

 

Слика 24 – Крива линија која је добијена командом „Spline“ 

Следећи корак јесте да се одреди дебљина зида спиралног кућишта. Уколико се усвоји да је 

дебљина зида 5 mm онда ће сваки од полупречника одговарајучих пресека потребних за команду 

„Multi-sections Solid“ бити ( ) 5i mm + . Затим ће се од добијеног тродимензијалног тела одузети 

тродимензијално тело при чему је полупречник одговарајућег пресека другог тродимензијалног 

тела ( )i . На тај начин се добија спирални канал тачних димензија кроз који ће протицати радни 

флуид. 

За одузимање масе од првог спиралног тела користи се команда „Removed Multi-sections Solid“ 

која ради на истом принципу као „Multi-sections Solid“ само што одузима дефинисани облик. 
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Потребно је дефинисати укупно 5 нових равни помоћу команде „Plane“, 4 од тих 5 равни које се 

налазе под угловима од 0°, 90°, 180° и 270° и чији се центар налази на нацртаној криви, док се 

пета раван налази под углом од 10° у односу на вертикалну раван. Дефинисањем поменутих 

равни добија се скица приказана на слици 25. 

 

 

Слика 25 – Приказ поменутих равни потребних за цртање пресека спиралног кућишта 

Следећи корак јесте да се на свакој од дефинисаних равни нацртају одговарајући кругови 

полупреника ( ) 5i mm +  и ( )i . Круг полупречника ( ) 5i mm +  ће се користити за команду 

„Multi-sections Solid“ док ће се круг полупречника ( )i  користити за команду „Removed Multi-

sections Solid“. Цртањем кругова одговарајућих пречника на одговарајућим равнима се добија 

скица приказана на слици 26. 

 

 

Слика 26 – Скица са дефинисаним попречним пресецима спиралног кућишта 
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При коришћењу команде „Multi-sections Solid“ је потребно обратити пажњу на пар параметара и 

правила: 

• Потребно је да „Spine“ (Кичма) пролази кроз све дефинисане пресеке. 

• Потребно је да се сви пресеци бирају редом, смера од почетка до краја кичме (или 

обрнуто). 

• Потребно је обратити пажњу да се све тачке затварања („Closing points“) налазе на 

идентичном месту на свим пресецима. 

• Потребно је да сви смерови затварања („Closing directions“) буду усмерени ка истој тачки 

или обрнуто, да сви буду усмерену у супротном смеру. 

Параметри команде „Multi-sections Solid“ и распоред и положај тачака затварања и смерова 

затварања дати су на слици 27. 

 

 

Слика 27 – Параметри команде „Multi-sections Solid“ 

Применом команде „Multi-sections Solid“ добија се облик приказан на слици 28. 

 

 

Слика 28 – Облик добијен командом „Multi-sections Solid“ 
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Оно што је остало јесте да се одузме део добијеног тела уз помоћ команде „Removed Multi-

sections Solid“ при чему се води рачуна о истим правилима и параметрима као и за команду 

„Multi-sections Solid“. 

Облик који се добија помоћу команде „Removed Multi-sections Solid“ је приказан на слици 29. 

 

 

Слика 29 – Добијени облик након извршених команди „Multi-sections Solid“ и „Removed Multi-

sections Solid“ 

 

3.3 КРАТАК ПРЕГЛЕД КОМАНДИ КОРИШЋЕНИХ У ИЗРАДИ 
МОДЕЛА РАДНОГ КОЛА И СПИРАЛНОГ КУЋИШТА  

Команде које су коришћене у изради модела радног кола и спиралног кућишта су: 

• Pad    - Користи се за извлачење профила на одређену дужину. 

• Shaft  - Користи се за ротационо извлачење профила на одређену угаону дужину. 

• Groove  - Користи се за ротационо уклањање профила на одређену угаону дужину. 

• Multi-sections Solid  - Израда тродимензијалног тела при чему се дефинише већи 

број његових пресека. 

• Removed Multi-sections Solid  - Уклањање тродимензијалног тела при чему се 

дефинише већи број његових пресека. 

• Tritangent Fillet  - Заобљење одговарајуће површине дефинисањем тангентних 

површина на заобљење. 

• Circular pattern  - Користи се за кружно копирање одређених елеманата модела. 

• Spline  - цртање криве линије 

• Translation  - Трансплаторно копирање одређеног елемента скице. 
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4. ТЕХНИЧКА ДОКУМЕНТАЦИЈА   
Техничка документација представља скуп докумената потребних за реализацију и израду 

одређеног производа. Техничка документација предметне центрифугалне турбопумпе садржи: 

• Технички цртеж склопа центрифугалне турбопумпе, са означеним и именованим 

позицијама свих делова 

• Технички цртеж спиралног кућишта центрифугалне турбопумпе 

• Технички цртеж радног кола центрифугалне турбопумпе 

• Технички цртеж вратила центрифугалне турбопумпе 

• Технички цртеж поклопца кућишта центрифугалне турбопумпе 

• Технички цртеж кућишта за лежајеве 

• Технички цртеж задњег ослонца центрифугалне турбопумпе 

• Технички цртеж поклопца лежајева 

• Технички цртеж заштитног диска 

На слици 30 је дат аксонометријски приказ центрифугалне турбопумпе чији је модел израђен на 

основу вредности добијених прорачуном у тачки 2. 

 

Слика 30 – Аксонометријски приказ модела центрифугалне турбопумпе израђеног на основу 

димензија добијених прорачуном 

 



1

2

12

PRORACUNAO:

Filip Nastic
DATUM:

3/3/2020

ODOBRIO: DATUM:

NACRTAO:
Filip Nastic

DATUM:

21/4/2020

RAZMERA 1:2 MATERIJAL: LIST 43/54

Vel.

A2
Oznaka: R.Br.

Naziv dela:

FAKULTET INZENJERSKIH NAUKA
Proracun

centrifugalne
turbopumpe

Centrifugalna turbopumpa

AH BG

DE CF BG AH
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Poz. Kol. Jed. Naziv Proizvodjac, model
/standard

Primedba

1 1 Kom. Spiralno kuciste

2 1 Kom. Radno kolo

3 1 Kom. Vratilo

4 1 Kom. Poklopac spiralnog kucista

5 1 Kom. Kuciste lezajeva

6 1 Kom. Zadnji oslonac centrifugalne turbopumpe

7 2 Kom. Poklopac lezajeva

8 1 Kom. Zastitni gumeni disk (Flinger)

9 1 Kom. Ceona zaptivka

10 1 Kom. Valjkasti lezaj SKF, NU 2306 ECP

11 2 Kom. Kuglicni lezaj sa kosim dodirom SKF, 7306 BEGAP

12 1 Kom. Klin

13 1 Kom. Zaptivni prsten Slydrin, GR6901250

14 1 Kom. Zaptivni prsten Slydrin, GR7301000

15 1 Kom. Zaptivni "O" prsten Busak+Shamban,
OR2509500

16 1 Kom. Semering SKF, 21X40X7 HMSA10 RG

17 1 Kom. Semering SKF, 21X40X7 HMSA10 RG

18 8 Kom. Zavrtanj poklopca lezajeva DIN 933

19 8 Kom. Podloska zavrtnja poklopca lezajeva ISO 7089

20 1 Kom. Sigurnosna navrtka lezajeva SKF KM 5

21 1 Kom. Sigurnosna podloska lezajeva SKF MB 5

22 2 Kom. Zavrtanj komore za ulje

23 8 Kom. Zavrtanj spiralnog kucista ISO 4014

24 8 Kom. Podloska zavrtnja spiralnog kucista ISO 7090

25 1 Kom. Zavrtanj odliva spiralnog kucista

26 1 Kom. Zavrtanj radnog kola ISO 4032

27 1 Kom. Podloska zavrtnja radnog kola ISO 7089
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NACRTAO:
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Oznaka: R.Br.

Naziv dela:

FAKULTET INZENJERSKIH NAUKA
Proracun
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PRORACUNAO:
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DATUM:
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          Prikazani presek u pogledu spreda je delimicni presek.
          Postoji 8 otvora 18 na usisnoj prirubnici kucista.
          Pogled spiralnog kucista sa zadnje strane ne predstavlja projekciju vec zaseban pogled.
          Debljina zida spiralnog kucista je celom duzinom 5mm.
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DATUM:

RAZMERA 1:2 MATERIJAL: LIST 48/54
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PRORACUNAO:
Filip Nastic

DATUM:

3/3/2020

ODOBRIO: DATUM:

NACRTAO:
Filip Nastic

DATUM:

20/4/2020

RAZMERA 1:2 MATERIJAL: LIST 49/54

Vel.

A3
Oznaka: R.Br.

Naziv dela:

FAKULTET INZENJERSKIH NAUKA
Projektovanje
centrifugalne
turbopumpe
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          Neoznaceni radijusi su R2.
          Otvori M30 za odliv/doliv ulja se nalaze na sredini uljne komore.
          Jedan poklopac lezajeva zahteva 4xM8 otvora.
          Postoji ukupno 28 rebara.
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PRORACUNAO:
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NACRTAO:
Filip Nastic
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RAZMERA 1:1 MATERIJAL: LIST 50/54
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PRORACUNAO:
Filip Nastic

DATE

3/3/2020

ODOBRIO: DATE

NACTAO:
Filip Nastic

DATE

Projektovanje
centrifugalne
turbopumpe

RAZMERA  1:1 MATERIJAL: LIST: 51/54

Vel.

A4
Oznaka: R.Br.

Naziv dela:

Poklopac lezajeva
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PRORACUNAO:
Filip Nastic

DATE
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turbopumpe

RAZMERA  1:1 MATERIJAL: LIST: 52/54
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5. ЗАКЉУЧАК 
Центрифугална турбопумпа спада у групу хидрауличних машина које механички рад доведен 

преко вратила претварају у струјну енергију радног флуида. Центрифугална турбопумпа се често 

назива и радијалном пумпом због тога што је код ње карактеристично да радни флуид излази у 

радијалном правцу у односу на радно коло. Постоји велики број подела центрифугалних 

турбопумпи, да ли је то према броју радних кола (једностепене и вишестепене), према 

конструкцији довода радне течности (са усисним грлом и са усисном спиралом), према начину 

покретања (самоусисне и несамоусисне),  према врсти радне течности за коју је турбопумпа 

намењена и према области привреде у којој се примењује.  

Све турбомашине, укључујући и центрифугалну турбопумпу, раде на хидродинамичком 

принципу који се остварује динамичком интеракцијом радног флуида и радног органа 

центрифугалне пумпе који се назива радно коло. Укратко центрифугална турбопумпа дејствује 

тако што је радно коло изведено тако да се проточни пресек повећава, што доводи до тога да се 

смањује брзина радног флуида како се он удаљава од осе вратила (једначина континуитета), 

услед смањења брзине расте притисак (Бернулијев принцип), а такође услед дејства угаоне 

брзине на радни флуид делује центрифугална сила која тежи да „избаци“ радни флуид из радног 

кола. Након изласка из радног кола радни флуид пролази кроз спирално кућиште чији се 

проточни пресек такође повећава, што поново доводи до пада брзине и раста притиска 

(Бернулијев принцип). Напор центрифугалне турбопумпе је одређен Ојлеровом једначином, која 

дефинише напор као разлику производа преносне брзине и пројекције апсолутне брзине на 

правац преносне брзине радног флуида на излазу и на улазу у радно коло, поменута једначина 

има јако битну улогу у процесу пројектовања центрифугалне турбопумпе. 

У природи не постоји ништа идеално, па тако и не постоји идеалан адијабатски термодинамички 

систем, већ ће се увек јавити неки топлотни губици. Тако и центрифугална турбопумпа која се 

може посматрати као термодинамички систем губи одређен део енергије кроз топлотне губитке. 

Разликују се четири основне врсте енергијских губитака: хидраулични губици, волуметријски 

губици, губици услед трења диска и механички губици. Сви поменути губици осим 

волуметријских губитака се дешавају због дејства трења, док се волуметријски губици јављају 

услед несавршености израде саме хидрауличне машине. Још једна јако штетна појава за коју увек 

постоји могућност да се јави јесте кавитација. Кавитација представља појаву да се при 

константној радној температури при паду притиска до вредности притиска кључања јави локално 

кључање, односно локални настанак мехурића. Поменути мехурићи могу имати фаталан утицај 

на изложене делове центрифугалне турбопумпе. Зато се увек при пројектовању пумпног 

постројења води рачуна да улазни притисак у пумпу буде изнад дозвољене границе коју називамо 

кавитацијском резервом пумпе. 

Као референтне вредности центрифугалне турбопумпе која као радни флуид користи чисту воду, 

при димензионисању узети су проток од 0,025 m3/s  напор од 100 J/kg. Као резултат 

димензионисања добијени су параметри помоћу којих су израђени модели радног кола и 

спиралног кућишта. Радно коло је моделирано на следећи начин, добијене су координате 

централних тачака кругова одређених пречника, цртањем тих кругова и кривих које тангирају 

све поменуте кругове добијене су унутрашње површине канала кроз које протиче радни флуид, 

надоградњом добијених кривих је дефинисан попречни пресек радног кола који је касније 

искоришћен за команду „Shaft“, док је облик лопатица дефинисан улазним и излазним углом, као 

и пречником круга на коме почиње улазна ивица лопатице, док је модел спиралног кућишта 

израђен на основу добијених димензија попречних пресека при различиим угловима. Касније су 

добијене скице попречних пресека провучене кроз команду „Multi-sections Solid“ како би се 

добио облик спиралног кућишта. Поменути модели су израђени у програмском пакету „Catia“.  
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