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1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О НАСОСАХ  
И ИХ КЛАССИФИКАЦИЯ  
 
Роль гидравлических машин в целенаправленной деятельно-

сти человека, как в прошлом, так и в настоящее время, очень ве-
лика. Известно, что люди еще в далеком прошлом применяли 
различные приспособления и механизмы для нужд водоснабже-
ния, орошения и др., также известно применение различных во-
дяных и ветряных двигателей для преобразования энергии пото-
ка воды (воздуха) в энергию двигателя. 

В настоящее время, можно сказать, нет отрасли промышлен-
ности, в которой не использовались бы гидравлические машины. 
Гидравлические машины, в частности насосы самых различных 
конструкций и типоразмеров, широко применяются в нефтяной 
промышленности при бурении скважин, добыче нефти, сборе, 
транспорте и подготовке нефти. 

Гидравлические машины — это машины, преобразующие ме-
ханическую энергию двигателя в механическую энергию жидко-
сти или, наоборот, механическую энергию жидкости в механиче-
скую энергию двигателя. 

Гидравлические машины делятся на насосы и гидродвигатели 
(гидромоторы). 

Насосами следует называть гидравлические машины, в кото-
рых механическая энергия преобразуется в энергию перекачива-
емой жидкости. Здесь понятие жидкости представляется в широ-
ком смысле, т.е. к категории жидкости относятся и сильносжима-
емые среды, т.е. газы. В таком представлении о жидкой среде 
компрессоры также являются насосами, предназначенными для 
перекачки газов. 

Насосы делятся по принципиальному отличию в устройстве и 
принципу действия на динамические и объемные. 
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Динамическими называются насосы, в которых увеличение 
энергии жидкости осуществляется путем воздействия гидроди-
намических сил, приложенных к жидкости, в незамкнутой, по-
стоянно сообщающейся со входом в рабочую камеру и выходом 
из нее, системе. 

Объемными называют насосы, в которых увеличение энергии 
жидкости осуществляется за счет периодического вытеснения ее 
из замкнутой рабочей камеры при помощи вытеснителей. 

К динамическим относятся лопастные, вихревые и струйные 
насосы, а к объемным насосам относятся поршневые, роторные  
и диафрагменные. 
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2. ЛОПАСТНЫЕ НАСОСЫ 
 

2.1. Общие сведения 
Лопастные насосы относятся к динамическим. 
Увеличение энергии рабочей среды в них осуществляется пу-

тем воздействия гидродинамических сил в незамкнутой (посто-
янно сообщающейся с входом и выходом) рабочей камере. Дина-
мические насосы делятся на лопастные и насосы турбулентного 
трения. 

Лопастные насосы имеют рабочее колесо (ротор), снабженное 
лопатками, которые взаимодействуют с обтекающей их жидко-
стью в процессе вращательного движения. 

 Насосы турбулентного трения — это насосы, в которых уве-
личение энергии жидкости осуществляется силами трения. 
Принцип действия их заключается в следующем: жидкость, попа-
дая в рабочую камеру насоса, увлекается в круговое движение 
посредством своеобразного «трения», создаваемого интенсивным 
перемешиванием жидкости между межлопаточными ячейками 
рабочего колеса, под действием центробежных сил по периферии 
колеса возникает циркуляционное вихревое течение, которое  
и определило название насоса. 

 
2.2. Основные рабочие параметры насосов 

Для насосов основными рабочими параметрами (показателя-
ми их работы) являются подача, создаваемый напор (давление), 
потребляемая насосом мощность, коэффициент полезного дей-
ствия (КПД) и вакуумметрическая высота всасывания. 

Подача может быть объемной и массовой, или весовой. 
Объемная подача — это отношение объема подаваемой насо-

сом жидкой среды в напорный трубопровод за единицу времени. 
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среды за единицу времени [𝑄𝑄𝑄𝑄] = �кг
с
�. 

Весовая подача — это отношение веса подаваемой жидкости за 

единицу времени [𝑄𝑄𝑄𝑄] = �кг𝑐𝑐𝑐𝑐
с
� = �Н

с
�. 

Сумма подачи и утечек жидкости составляет теоретическую 
идеальную подачу насоса 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇. 

Давление насоса определяется из зависимости, получаемой по 
уравнению Бернулли при наличии источника энергии (рисунок 
2.1): 

Р = Р𝐻𝐻𝐻𝐻 − Р𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝜌𝜌𝜌𝜌 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐻𝐻𝐻𝐻
2−𝑉𝑉𝑉𝑉𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2
+ 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌 ⋅ (𝑍𝑍𝑍𝑍𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑍𝑍𝑍𝑍𝐵𝐵𝐵𝐵), 

где Р𝐻𝐻𝐻𝐻 и Р𝐵𝐵𝐵𝐵 — давления на выходе и входе в насос, [Па]; 
𝑉𝑉𝑉𝑉𝐻𝐻𝐻𝐻 и 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐵𝐵𝐵𝐵 — скорость жидкости на выходе и входе в насос, [м/с]; 
𝜌𝜌𝜌𝜌 — ускорение свободного падения, [м/с2]; 
𝜌𝜌𝜌𝜌 — плотность среды, [кг/м3]; 
𝑍𝑍𝑍𝑍𝐻𝐻𝐻𝐻 и 𝑍𝑍𝑍𝑍𝐵𝐵𝐵𝐵 — отметки центров сечений тяжестей выхода и входа в 
насос, [м]. 

 
Рисунок 2.1 
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2. Лопастные насосы

Учитывая малость значений 𝜌𝜌𝜌𝜌 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐻𝐻𝐻𝐻
2−𝑉𝑉𝑉𝑉𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2
 и 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌 ⋅ (𝑍𝑍𝑍𝑍𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑍𝑍𝑍𝑍𝐵𝐵𝐵𝐵), получа-

ем, что давление насоса — это разность давлений на выходе и 
входе в насос: 

𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑃𝑃𝑃𝑃Н − 𝑃𝑃𝑃𝑃В . 
Действительный напор насоса 𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑃𝑃𝑃𝑃

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
 это разность удельных 

энергий жидкости на входе и выходе в насос. Напор насоса вы-
ражается в метрах столба перекачиваемой жидкости. 

Сумма действительного напора и гидравлических потерь  
в насосе составит теоретический напор 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇. 

Потребляемая мощность насоса 𝑁𝑁𝑁𝑁 состоит из полезной мощ-
ности 𝑁𝑁𝑁𝑁П и мощности, потерянной на преодоление гидравличе-
ских сопротивлений в насосе 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г, на утечки жидкой среды через 
неплотности в насосе 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У и на механическое трение деталей 
насоса 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ  .  

Таким образом,  𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ . 
Полезная мощность, сообщаемая насосом перекачиваемой 

жидкости, равна 
𝑁𝑁𝑁𝑁П = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻 ⋅ 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌 = 𝑄𝑄𝑄𝑄 ⋅ 𝑃𝑃𝑃𝑃. 

Сравнение полезной мощности с мощностью, учитывающей 
различные потери, позволяет найти коэффициенты полезного 
действия (КПД) насоса по видам потерь: 
гидравлический   𝜂𝜂𝜂𝜂Г = 𝑁𝑁𝑁𝑁П

𝑁𝑁𝑁𝑁П+𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г
= 𝑃𝑃𝑃𝑃

𝑃𝑃𝑃𝑃Т
 , 

объемный   𝜂𝜂𝜂𝜂0 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П
𝑁𝑁𝑁𝑁П+𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У

= 𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄Т

 , 

механический   𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ = 𝑁𝑁𝑁𝑁−𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ
𝑁𝑁𝑁𝑁

  

и общий КПД насоса   𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П
𝑁𝑁𝑁𝑁

    или    𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ . 
Вакуумметрическая высота всасывания характеризует допу-

стимый вакуум на входе в насос, при котором обеспечивается 
нормальная работа насоса. 
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2.3. Классификация лопастных насосов 
Лопастные насосы по направлению движения жидкости на 

выходе из рабочего колеса относительно оси вращения делятся на 
радиальные, в которых поток движется перпендикулярно оси 
вращения (центробежные насосы, рисунок 2.2), осевые — поток 
жидкости движется параллельно оси вращения (рисунок 2.3)  
и диагональные — поток движется наклонно к оси вращения под 
произвольным углом (рисунок 2.4). 

 

 
Рисунок 2.2     Рисунок 2.3    Рисунок 2.4 

 
Сочетание рабочего колеса с подводящими и отводящими 

устройствами называется ступенью насоса. 
По числу ступеней лопастные насосы бывают одноступенча-

тые и многоступенчатые. 
Так, если давление одной ступени 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑖𝑖𝑖𝑖, то для многоступенчато-

го насоса общее давление 𝑃𝑃𝑃𝑃 = ∑ 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑖𝑖𝑖𝑖𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑖𝑖𝑖𝑖𝑖𝑖 , где 𝑛𝑛𝑛𝑛 — число ступеней. 

Таким образом, многоступенчатые насосы применяют для увели-
чения давления (рисунок 2.5). 

По числу потоков насосы могут быть одно- и многопоточны-
ми. Например, насос с рабочим колесом двустороннего входа 
жидкости (рисунок 2.6) является примером двухпоточного насо-
са. 
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                               Рисунок 2.5                                      Рисунок 2.6 
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                               Рисунок 2.5                                      Рисунок 2.6 

  

 

3. ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ НАСОСЫ 
 
3.1. Устройство и принцип действия центробежного насоса 

Схема центробежного насоса представлена на рисунке 3.1. 
 

 
Рисунок 3.1 

 
Рабочее колесо 1 состоит из заднего диска 1а, который уста-

новлен на валу, и переднего 1в, скрепленных между собой лопат-
ками 1с. Рабочее колесо находится внутри корпуса 3, который в 
периферийной части имеет спиральную камеру 5 для отвода 
жидкости в напорный патрубок 4. Жидкость вводится в рабочую 
камеру через всасывающий патрубок 2. 

Принцип действия центробежного насоса основан на исполь-
зовании центробежных сил, действующих на жидкость во вра-
щающихся межлопаточных каналах, при котором происходит 
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преобразование механической энергии рабочего колеса в гидрав-
лическую энергию потока жидкости. 

Напорный патрубок также служит и для преобразования ки-
нетической энергии потока в потенциальную (давление), т.к. 
напорный патрубок выполняют в виде диффузора. 

К числу основных деталей центробежных насосов относятся 
рабочее колесо, корпус, отводы (направляющий аппарат), вал, 
подшипники и сальники. Рабочие колеса бывают закрытые (а), 
открытые (в), с односторонним (а, в) и двусторонним входом 
жидкости (с) (рисунок 3.2). 

 

 
                      а                   в                 с 

Рисунок 3.2 
 
Открытые рабочие колеса в отличие от закрытых не имеют пе-

реднего диска. Рабочее колесо с двусторонним входом жидкости 
имеет два передних диска и один задний с втулкой для посадки на 
вал. 

Подводящие и отводящие жидкость устройства, как правило, 
выполняют в монолите с корпусом насоса. 

Корпус насоса может иметь горизонтальный (осевой) разъем, 
в котором плоскость разъема проходит через ось насоса, или тор-
цевой разъем, в котором плоскость разъема перпендикулярна оси 
насоса. 
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Подводящее устройство, заканчивающееся входным патруб-
ком, предназначено для подвода жидкости во всасывающую об-
ласть рабочего колеса с наименьшими гидравлическими потеря-
ми и асимметричным распределением скоростей по живому сече-
нию входного отверстия. 

Отводящее устройство служит для сбора и отвода жидкости  
в напорный трубопровод или в следующее рабочее колесо, а так-
же для частичного превращения кинетической энергии в потен-
циальную (давление) за счет торможения потока. Поэтому все 
отводы выполняют в виде диффузорных каналов (спиральных 
или лопаточных). 

Различают спиральный, полуспиральный, двухзавитковый и 
кольцевой отводы, а также направляющий аппарат с лопатками. 

Спиральный отвод — это постепенно расширяющийся канал, 
охватывающий рабочее колесо (рисунок 3.3). 

Кольцевой отвод (рисунок 3.4) имеет постоянное сечение. Та-
кие отводы применяют главным образом в малых насосах и насо-
сах для перекачки загрязненных жидкостей. В кольцевом отводе 
гидравлические потери больше, чем в спиральном. 

Полуспиральный отвод — это кольцевой отвод, переходящий 
в спиральный. 

Двухзавитковый отвод состоит из двух спиральных симмет-
рично расположенных каналов и одного канала постоянного се-
чения. 

 
 Рисунок 3.3                                Рисунок 3.4  
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Направляющий аппарат 1 устанавливается внутри корпуса 
насоса (рисунок 3.5) и представляет собой два диска, между кото-
рыми устанавливаются лопатки 2. Лопатки образуют ряд диффу-
зорных каналов для сбора жидкости, выходящей из рабочего ко-
леса 3. Далее поток жидкости поступает в межлопаточные каналы 
4, по которым жидкость направляется на вход в следующее рабо-
чее колесо или в напорный патрубок. Направляющие аппараты 
более сложны по устройству, чем спиральные и кольцевые отво-
ды, они увеличивают гидравлические потери, их применяют  
в многоступенчатых насосах. 

 

 
Рисунок 3.5 

 
В корпусе насоса в местах выхода вала устанавливаются кон-

цевые уплотнения, которые могут быть разнообразных конструк-
ций: сальниковые, торцовые, плавающие и др. 

Вал насоса является весьма ответственной деталью, на нем 
крепятся рабочие колеса, устанавливаются защитные втулки  
в местах размещения сальниковых уплотнений, установочные 
гайки крепления колес. 

 
3.2. Осевое усилие в центробежных насосах и способы уравно-
вешивания 

Рабочее колесо одностороннего входа представляет собой не-
уравновешенную систему из-за отсутствия симметрии относи-
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тельно плоскости, перпендикулярной оси вращения насоса. В ре-
зультате возникает осевая сила давления, направленная в сторону 
входного отверстия рабочего колеса (рисунок 3.6). 

Точно определить осевую силу затруднительно, так как давле-
ние между корпусом и колесом изменяется в радиальном направ-
лении. Для ориентировочных расчетов можно воспользоваться 
формулой 

𝑃𝑃𝑃𝑃0 =
𝜋𝜋𝜋𝜋
4

(𝐷𝐷𝐷𝐷12 − 𝑑𝑑𝑑𝑑2)𝐻𝐻𝐻𝐻𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌, 
где 𝐷𝐷𝐷𝐷1 и 𝑑𝑑𝑑𝑑 — диаметры входного отверстия колеса и вала;  
𝐻𝐻𝐻𝐻 — напор насоса.  

Для уравновешивания осевых сил применяются следующие 
способы: 

1. Установка рабочих колес двустороннего всасывания. 
2. Установка рабочих колес с щелевым уплотнением на заднем диске 

А и разгрузочным отверстием В (рисунок 3.7). Через разгрузочное от-
верстие давление 𝑃𝑃𝑃𝑃1 передается на плоскость заднего диска, и тем са-
мым снимается избыточное давление на задний диск. 

3. Установка саморегулирующих устройств (рисунок 3.8) (гид-
равлических пят). За последней ступенью многоступенчатого насоса 
на валу устанавливается диск 1. Жидкость после рабочего колеса 
перетекает из камеры А в камеру В через щелевое уплотнение С, где 
давление 𝑃𝑃𝑃𝑃2 падает до давления 𝑃𝑃𝑃𝑃1, и отводится во всасывающую 
полость насоса. Так как давление в камере А выше, чем в камере Б, 
на диск действует усилие, разгружающее осевую силу, стремящуюся 
сместить колесо в сторону всасывания, т.е. разгружающая сила за-
висит от перепада давлений, возрастающего в случае уменьшения 
зазора под действием осевой силы и наоборот. 

4. Уравновешивание осевой силы достигается взаимно-
противоположным расположением рабочих колес (рисунок 3.9, а, 
б), т.к. осевая сила по величине одинакова на всех ступенях. 
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Рисунок 3.6 

 
  
                           Рисунок 3.7               Рисунок 3.8 

 

 
 а                                                                   б 

Рисунок 3.9 
 

3.3. Движение жидкости в каналах рабочего колеса центробеж-
ного насоса 

Движение реальной жидкости в межлопаточных каналах ра-
бочего колеса представляет собой весьма сложный гидромехани-
ческий процесс. Поэтому до настоящего времени уравнения дви-
жения получить чисто теоретическим путем не удается. Теорети-
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ческие уравнения движения жидкости в межлопаточных каналах 
динамических гидромашин (лопаточных насосов и гидротурбин) 
получены Л. Эйлером при следующих двух допущениях: 

1) жидкость идеальная, т.е. гидравлические сопротивления не 
учитываются; 

2) жидкость движется в виде бесконечного числа элементар-
ных струек, строго повторяющих форму лопаток. 

Эти допущения облегчают теоретическое исследование дви-
жения жидкости в лопаточных системах, но в дальнейшем требу-
ют внесения существенных поправок на основании эксперимен-
тальных исследований. 

Движение каждой частицы жидкости потока в рабочем колесе 
является сложным, абсолютная скорость которой складывается 
из переносной и относительной скоростей. Скорость переносного 
движения — это линейная скорость вращательного движения 
точки рабочего колеса, где в данный момент находится частица 
жидкости. Эта скорость направлена по касательной к окружно-
сти, на которой находится частица. Относительная скорость — 
это скорость перемещения частицы относительно лопатки колеса: 
вектор относительной скорости 𝜔𝜔𝜔𝜔 направлен по касательной  
к лопатке. 

Абсолютная скорость определяется как векторная разность: 
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝑢𝑢𝑢𝑢𝑐 + 𝜔𝜔𝜔𝜔𝑐  . 

Параллелограммы скоростей на входе в межлопаточные кана-
лы и выходе из них показаны на рисунке 3.10.  

Все величины на входе обозначаются с индексом 1, а на выхо-
де — 2. 

Если угловая скорость вращения рабочего колеса 𝜔𝜔𝜔𝜔, т.е. 
окружные линейные скорости будут равны: 

𝑈𝑈𝑈𝑈1 = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔1, 
𝑈𝑈𝑈𝑈2 = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2. 
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Рисунок 3.10 
 
Векторы относительных скоростей 𝑊𝑊𝑊𝑊1 и 𝑊𝑊𝑊𝑊2 направлены по ка-

сательной к стенкам лопаток рабочего колеса. 
Углы, определяющие форму лопатки рабочего колеса, обозна-

чаются β1 и β2 — это углы между направлением относительной 
скорости 𝑊𝑊𝑊𝑊 и в обратном направлении окружной скорости (−𝑈𝑈𝑈𝑈). 

Углы между направлением абсолютной скорости 𝐶𝐶𝐶𝐶 и окруж-
ной скорости 𝑈𝑈𝑈𝑈 обозначаются α1 и α 2 (рисунок 3.10). 

Из уравнения неразрывности потока жидкости, протекающего 
через рабочее колесо, следует 

𝐹𝐹𝐹𝐹1𝐶𝐶𝐶𝐶1𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝐹𝐹𝐹𝐹2𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, 
где 𝐶𝐶𝐶𝐶1𝑟𝑟𝑟𝑟 и 𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟 — радиальные составляющие абсолютных скоростей 
на входе и выходе, а площади сечения 𝐹𝐹𝐹𝐹1 и 𝐹𝐹𝐹𝐹2 представляют собой 
поверхности вращения с образующей, нормальной к радикальной 
скорости. Обычно вместо параллелограммов скоростей строят 
треугольники скоростей (рисунок 3.11). 

Площади сечений 𝐹𝐹𝐹𝐹1 и 𝐹𝐹𝐹𝐹2 : 
на входе:      𝐹𝐹𝐹𝐹1 = (𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋1 − 𝛿𝛿𝛿𝛿1𝑧𝑧𝑧𝑧) ⋅ 𝑏𝑏𝑏𝑏1 , 
на выходе:   𝐹𝐹𝐹𝐹2 = (𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2 − 𝛿𝛿𝛿𝛿2𝑧𝑧𝑧𝑧) ⋅ 𝑏𝑏𝑏𝑏2 , 
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где 𝐷𝐷𝐷𝐷1 и 𝐷𝐷𝐷𝐷2 — соответственно диаметры на входе в межлопаточ-
ные каналы и выходе из них; 𝑏𝑏𝑏𝑏1 и 𝑏𝑏𝑏𝑏2 — ширина лопатки (канала); 
𝛿𝛿𝛿𝛿1 и 𝛿𝛿𝛿𝛿2 — толщина лопаток; 𝑧𝑧𝑧𝑧 — число лопаток. 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐹𝐹𝐹𝐹 ⋅ 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟 — представляет собой идеальную подачу рабочего 
колеса центробежного насоса. 

 

 
 

Рисунок 3.11 
 

3.4. Основное уравнение турбомашин Эйлера 
Воспользуемся теорией об изменении момента количества 

движения и сформулируем ее для потока жидкости в рабочем 
колесе межлопаточных каналов. 

Изменение момента количества движения потока времени, где 
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐 относительно оси вращения рабочего колеса равно импульсу 
момента всех внешних сил, действующих на поток, относительно 
той же оси, т.е. импульсу крутящего момента на валу насоса: 

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐

= 𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃 ⋅ 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐 
Пусть жидкость массой 𝑚𝑚𝑚𝑚 движется с абсолютной скоростью 

𝐶𝐶𝐶𝐶, тогда количество движения этой массы составит вектор 𝑚𝑚𝑚𝑚𝐶𝐶𝐶𝐶, 
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направление которого совпадает с направлением вектора скоро-
сти 𝐶𝐶𝐶𝐶.  

 
Рисунок 3.12 

 
Момент количества движения массы относительно оси вра-

щения рабочего колеса, как это показано на рисунке 3.12, соста-
вит:  

на входе в лопастное колесо 
𝑀𝑀𝑀𝑀1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚 𝑚 𝐶𝐶𝐶𝐶1ℓ1 , 

на выходе из колеса 
𝑀𝑀𝑀𝑀2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚 𝑚 𝐶𝐶𝐶𝐶2ℓ2 , 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚 — масса жидкости, вошедшая в межлопаточные каналы и 
вышедшая из них за время 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐, которую можно выразить через 
объемный расход 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 и плотность 𝜌𝜌𝜌𝜌: 

𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝜌𝜌𝜌𝜌 𝑚 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 𝑚 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐, 
где ℓ1 и ℓ2 — плечи, представляющие собой перпендикуляры, 
опущенные из центра вращения колеса на направление вектора 
абсолютной скорости. 

Плечи ℓ1и ℓ2 можно заменить соответственно через радиусы 
входа и выхода жидкости из рабочего колеса: 

ℓ1 = 𝑅𝑅𝑅𝑅1 𝑚 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼1,     ℓ2 = 𝑅𝑅𝑅𝑅2 𝑚 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 . 
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𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝜔𝜔𝜔𝜔
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇

= 𝜌𝜌𝜌𝜌𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇

(𝑚𝑚𝑚𝑚2𝜔𝜔𝜔𝜔𝑅𝑅𝑅𝑅2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 − 𝑚𝑚𝑚𝑚1𝜔𝜔𝜔𝜔𝑅𝑅𝑅𝑅1 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼1) ,  

т.к.    𝜔𝜔𝜔𝜔𝑅𝑅𝑅𝑅1,2 = 𝑈𝑈𝑈𝑈1,2 ,  то 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 =
(𝑚𝑚𝑚𝑚2𝜔𝜔𝜔𝜔𝑅𝑅𝑅𝑅2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 − 𝑚𝑚𝑚𝑚1𝜔𝜔𝜔𝜔𝑅𝑅𝑅𝑅1 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼1)

𝜌𝜌𝜌𝜌
 

Полученное уравнение называют уравнением Эйлера для тур-
бомашин. 

Если вход жидкости в рабочее колесо насоса радиальный 
(𝛼𝛼𝛼𝛼1 = 90°), как это имеет место у большинства центробежных 
насосов (закрутка потока отсутствует), т.е. 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼1 = 0, то уравне-
ние Эйлера записывается в следующем виде: 
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𝜌𝜌𝜌𝜌
 

 
3.5. Составляющие части теоретического напора рабочего ко-
леса 

Теоретический напор, приобретаемый жидкостью в каналах 
рабочего колеса, можно записать, воспользовавшись уравнением 
Бернулли: 
для сечений на входе и выходе:  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐻𝐻𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻𝐻𝐻1 = �𝑧𝑧𝑧𝑧2 + 𝑃𝑃𝑃𝑃2
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐶𝐶𝐶𝐶22

2𝜌𝜌𝜌𝜌
� − �𝑧𝑧𝑧𝑧1 + 𝑃𝑃𝑃𝑃1

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ 𝐶𝐶𝐶𝐶12

2𝜌𝜌𝜌𝜌
� , 

где 𝐻𝐻𝐻𝐻2 и 𝐻𝐻𝐻𝐻1 — удельная энергия потока на выходе и входе в рабо-
чее колесо;  
𝑧𝑧𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧𝑧𝑧1 — изменение удельной энергии положения — величина 
малая, ею пренебрегаем; 
𝐶𝐶𝐶𝐶22−𝐶𝐶𝐶𝐶12

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 — приращение удельной кинетической энергии в абсолют-

ном движении составляет динамический напор колеса, 𝐻𝐻𝐻𝐻ДИН ; 
𝑃𝑃𝑃𝑃2−𝑃𝑃𝑃𝑃1
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 — приращение удельной потенциальной энергии (энергии 

давления) представляет статический напор колеса, 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐶𝐶𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 . 
Следовательно, напор колеса состоит из двух слагаемых — ди-

намической и статической:    𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐻𝐻𝐻𝐻ДИН − НСТ . 
 

3.6. Зависимость теоретического напора от подачи насоса 
Напор и подача центробежного насоса зависят от скорости 

движения жидкости через рабочее колесо, поэтому можно легко 
установить взаимосвязь между ними, пользуясь уравнением Эй-
лера: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 =
𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2

𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Из треугольника скоростей на выходе (рисунок 3.13) следует: 
С2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2 . 
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Радиальную скорость 𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟 можно выразить через подачу коле-
са: 

𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐹𝐹𝐹𝐹2

 , 

где 𝐹𝐹𝐹𝐹2 — площадь живого сечения межлопаточных каналов на 
выходе из рабочего колеса, тогда   𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2 −

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐹𝐹𝐹𝐹2
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2 . 

 

 
Рисунок 3.13 

 
Полученное выражение подставляем в формулу Эйлера и по-

лучаем аналитическую зависимость 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇): 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 =
𝑈𝑈𝑈𝑈2
𝜌𝜌𝜌𝜌
�𝑈𝑈𝑈𝑈2 −

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐹𝐹𝐹𝐹2
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2� . 

 
3.7. Влияние формы лопаток на величину слагаемых общего 
напора 

Представим теоретический напор в виде аналитической зави-
симости от подачи  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2
𝜌𝜌𝜌𝜌
�𝑈𝑈𝑈𝑈2 −

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐹𝐹𝐹𝐹2
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2� .                           (3.1) 

Это уравнение позволяет сделать следующие заключения:  
1) если угол лопаток на выходе 𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 90° (рисунок 3.14, а) 

НТ𝑇 ≤ 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ , НТ𝑇 убывает линейно по мере увеличения 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇, а ло-
патки рабочего колеса отогнуты назад по ходу вращения; 
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2) при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 90° (рисунок 3.14, б) 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ = const, НТ𝑇 не 
зависит от 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇, а лопатки радиальные; 

3) при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90° (рисунок 3.14, в) 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 > 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ , НТ𝑇 возрастает 
линейно по мере увеличения 𝑄𝑄𝑄𝑄т, лопатки загнуты вперед по ходу 
вращения; 

4) в формуле (3.1), представляющей зависимость основных 
(геометрических, кинематических и динамических) параметров 
насоса, только угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 характеризует форму лопаток. 

Определим изменение величин, слагаемых общего теоретиче-
ского напора (статического и динамического) от изменения угла 
𝛽𝛽𝛽𝛽2. Рассмотрим три характерных случая: 

1) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 90° и 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁, при котором скорость 𝐶𝐶𝐶𝐶2 полу-
чает направление по радиусу; 

2) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 90°, лопатки радиальные и относительная ско-
рость 𝜔𝜔𝜔𝜔2 имеет радиальное направление; 

3) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90°, лопатки загнуты вперед по ходу вращения и 
угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 стремится к 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, при котором 𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 2𝑈𝑈𝑈𝑈2 . 

Определим величины слагаемых общего напора для каждого 
случая. 

 

 
                   а                                               б                                              в 

Рисунок 3.14 
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2) при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 90° (рисунок 3.14, б) 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ = const, НТ𝑇 не 
зависит от 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇, а лопатки радиальные; 

3) при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90° (рисунок 3.14, в) 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 > 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ , НТ𝑇 возрастает 
линейно по мере увеличения 𝑄𝑄𝑄𝑄т, лопатки загнуты вперед по ходу 
вращения; 

4) в формуле (3.1), представляющей зависимость основных 
(геометрических, кинематических и динамических) параметров 
насоса, только угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 характеризует форму лопаток. 

Определим изменение величин, слагаемых общего теоретиче-
ского напора (статического и динамического) от изменения угла 
𝛽𝛽𝛽𝛽2. Рассмотрим три характерных случая: 

1) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 90° и 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁, при котором скорость 𝐶𝐶𝐶𝐶2 полу-
чает направление по радиусу; 

2) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 90°, лопатки радиальные и относительная ско-
рость 𝜔𝜔𝜔𝜔2 имеет радиальное направление; 

3) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90°, лопатки загнуты вперед по ходу вращения и 
угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 стремится к 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, при котором 𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 2𝑈𝑈𝑈𝑈2 . 

Определим величины слагаемых общего напора для каждого 
случая. 
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Рисунок 3.14 

 

Случай 1. Общий напор по формуле Эйлера  
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2

𝜌𝜌𝜌𝜌
= 0,   т.к.  𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 90°. 

Динамический напор   𝐻𝐻𝐻𝐻д = С22−𝐶𝐶𝐶𝐶12

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 0,   т.к.  С1 = С2 .  

Следовательно, и статический напор   𝐻𝐻𝐻𝐻СТ = 0. 
Случай 2. Общий напор  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2
𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑈𝑈𝑈𝑈22

𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,   т.к.  𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2 . 

Динамический напор 𝐻𝐻𝐻𝐻д = С22−𝐶𝐶𝐶𝐶12

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑈𝑈𝑈𝑈22

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,   т.е. равняется поло-

вине общего напора. Следовательно,   𝐻𝐻𝐻𝐻СТ = 𝑈𝑈𝑈𝑈22

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Случай 3. Общий напор  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2
𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑈𝑈𝑈𝑈22𝑈𝑈𝑈𝑈2
𝜌𝜌𝜌𝜌

= 2𝑈𝑈𝑈𝑈22

𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,   т.к.  𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 2𝑈𝑈𝑈𝑈2 . 

Динамический напор 𝐻𝐻𝐻𝐻д = С22−𝐶𝐶𝐶𝐶12

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= (2𝑈𝑈𝑈𝑈2)2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑈𝑈𝑈𝑈22

2𝜌𝜌𝜌𝜌
.  

Следовательно, 𝐻𝐻𝐻𝐻СТ = 0. 
По полученным результатам строим график зависимости со-

ставляющих общего напора от угла 𝛽𝛽𝛽𝛽2 (рисунок 3.15). 
 

 
 

Рисунок 3.15 
 



28

3. Центробежные насосы

Из графика (рисунок 3.15) видно: 
1) с увеличением 𝛽𝛽𝛽𝛽2 возрастает напор 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇, при этом при углах 

𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90° доля динамического напора растет интенсивно, а доля 
𝐻𝐻𝐻𝐻СТ падает и при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 становится равной нулю; 

2) наибольший статический напор 𝐻𝐻𝐻𝐻СТ имеет место при угле 
𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 900 и равен половине всего напора; 

3) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 не может быть меньше 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 (𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 900), так как при 
𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 величина напора 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 приобретает отрицательное зна-
чение 𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 < 0, и абсолютная скорость направлена в сторо-
ну, обратную вращению колеса, насос переходит в режим работы 
турбины; 

4) предельное значение угла 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 находится из условия 
𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 2𝑈𝑈𝑈𝑈2 ; 

5) исходя из требований получения максимальной величины 
доли 𝐻𝐻𝐻𝐻СТ целесообразно выбрать углы 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 < 𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 900. В этом 
случае 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 имеет большую долю статического напора и потери 
энергии на преобразование кинетической энергии потока в энер-
гию давления в отводящих устройствах будут минимальными. 

Установлено, что оптимальными пределами отогнутости лопа-
ток назад по ходу вращения рабочего колеса являются 𝛽𝛽𝛽𝛽2 =
15÷45. 

 
3.8. Влияние конечного числа лопаток на величину теоретиче-
ского напора 

Уравнение Эйлера, полученное при помощи одномерной тео-
рии при предположении, что движение жидкости струйное, не 
соответствует действительности. В реальных условиях рабочее 
колесо имеет определенное (конечное) число лопаток, в связи с 
чем приходится учитывать отклонение всех элементарных струек 
от профиля лопаток. Это связано с тем, что жидкость, заключен-
ная между двумя лопатками рабочего колеса, стремится к цирку-
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Из графика (рисунок 3.15) видно: 
1) с увеличением 𝛽𝛽𝛽𝛽2 возрастает напор 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇, при этом при углах 

𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 90° доля динамического напора растет интенсивно, а доля 
𝐻𝐻𝐻𝐻СТ падает и при 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 становится равной нулю; 

2) наибольший статический напор 𝐻𝐻𝐻𝐻СТ имеет место при угле 
𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 900 и равен половине всего напора; 

3) угол 𝛽𝛽𝛽𝛽2 не может быть меньше 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 (𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 900), так как при 
𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 величина напора 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 приобретает отрицательное зна-
чение 𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 < 0, и абсолютная скорость направлена в сторо-
ну, обратную вращению колеса, насос переходит в режим работы 
турбины; 

4) предельное значение угла 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 находится из условия 
𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 = 2𝑈𝑈𝑈𝑈2 ; 

5) исходя из требований получения максимальной величины 
доли 𝐻𝐻𝐻𝐻СТ целесообразно выбрать углы 𝛽𝛽𝛽𝛽2𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 < 𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 900. В этом 
случае 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 имеет большую долю статического напора и потери 
энергии на преобразование кинетической энергии потока в энер-
гию давления в отводящих устройствах будут минимальными. 

Установлено, что оптимальными пределами отогнутости лопа-
ток назад по ходу вращения рабочего колеса являются 𝛽𝛽𝛽𝛽2 =
15÷45. 

 
3.8. Влияние конечного числа лопаток на величину теоретиче-
ского напора 

Уравнение Эйлера, полученное при помощи одномерной тео-
рии при предположении, что движение жидкости струйное, не 
соответствует действительности. В реальных условиях рабочее 
колесо имеет определенное (конечное) число лопаток, в связи с 
чем приходится учитывать отклонение всех элементарных струек 
от профиля лопаток. Это связано с тем, что жидкость, заключен-
ная между двумя лопатками рабочего колеса, стремится к цирку-

 

ляционному движению, циркуляционное движение создается за 
счет того, что масса жидкости, находящаяся между лопатками, 
имеет инерцию и поэтому стремится вращаться в направлении, 
противоположном вращению рабочего колеса. В связи с этим со-
здается неравномерное распределение скоростей в живых сече-
ниях межлопаточных каналов. Неравномерность распределения 
скоростей продемонстрируем на рисунке 3.16.  

 

 
 Рисунок 3.16 

 
В канале A показано струйное течение по схеме Эйлера, когда 

элементарные струйки повторяют очертания лопаток и скорости 
во всех этих элементарных струйках идентичны, т.е. на одинако-
вых радиусах равны. 

В канале В показано циркуляционное движение при нулевой 
подаче (выход из межлопаточного канала закрыт). Жидкость в 
объеме этого канала получает вращательное движение относи-
тельно стенок межлопаточного канала в направлении, обратном 
направлению вращения рабочего колеса. 

В канале С показано поле скоростей (эпюра скоростей) в жи-
вом сечении межлопаточного канала, полученное в результате 
сложения скоростей поступательного движения по схеме Эйлера 
и циркуляционного, вызванного вращением рабочего колеса. Из 
эпюры скоростей видно, что струйки, идущие около передней 
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поверхности лопатки, имеют меньшие скорости, а струйки, иду-
щие вблизи обратной поверхности лопаток, имеют наибольшие 
скорости. 

Вследствие возникновения циркуляционного движения и не-
равномерного распределения скоростей в сечениях межлопаточ-
ных каналов, теоретический напор для рабочего колеса с конеч-
ным числом лопаток меньше теоретического напора при беско-
нечном числе лопаток. Эта потеря напора учитывается специаль-
ной поправкой на несоответствие схемы струйного течения Эй-
лера с действительным движением. 

Поправку на конечное число лопаток можно произвести по 
формуле К. Пфлейдерера: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇 = 1
1+𝐾𝐾𝐾𝐾П

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞;𝐾𝐾𝐾𝐾П = 2𝜓𝜓𝜓𝜓
𝑧𝑧𝑧𝑧
⋅ 1

1−�𝐷𝐷𝐷𝐷1𝐷𝐷𝐷𝐷2
�
2 , 

где z — число лопаток; 
𝜓𝜓𝜓𝜓 — 0,8…1,0 для насосов с лопаточным направляющим аппара-
том, 𝜓𝜓𝜓𝜓 =1,0…1,3 для насосов со спиральным отводом. 

Поправку на конечное число лопаток также можно произве-
сти по формуле академика Г.Ф. Проскура: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇 = �1 − 𝜋𝜋𝜋𝜋
2
⋅ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛽𝛽𝛽𝛽2+(𝐷𝐷𝐷𝐷1 𝐷𝐷𝐷𝐷2⁄ )2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛽𝛽𝛽𝛽1

1−(𝐷𝐷𝐷𝐷1 𝐷𝐷𝐷𝐷2⁄ )2 � ⋅ 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞ . 
Примерные значения поправочного коэффициента на конеч-

ное число лопаток: 
𝐾𝐾𝐾𝐾 = 𝐻𝐻𝐻𝐻Г

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞
= 0,7. . .0,9. 

 
3.9. Мощность и КПД центробежных насосов 

Потребляемая мощность насосной установки расходуется сле-
дующим образом: 

𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У , 
где 𝑁𝑁𝑁𝑁П — полезная мощность, т.е. мощность потока жидкости, 
выходящего из насоса, 𝑁𝑁𝑁𝑁П = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻, где 
Q — действительная подача насоса, [м/с], 
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H — действительный напор насоса, [м]; 
𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥Г — потери мощности на гидравлические сопротивления при 
движении через проточную часть насоса. 

Потери мощности на гидравлические сопротивления оцени-
ваются гидравлическим КПД, определяемым по формуле 

𝜂𝜂𝜂𝜂Г = 𝑁𝑁𝑁𝑁П
𝑁𝑁𝑁𝑁П+𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г

    или    𝜂𝜂𝜂𝜂Г = 𝐻𝐻𝐻𝐻
НТ

 ; 

𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥У — потери мощности на утечки через контактные и щелевые 
уплотнения устройства для уравновешивания осевого усилия. 

Потери мощности на утечки оцениваются КПД подачи, опре-
деляемым по формуле: 

𝜂𝜂𝜂𝜂У = 𝑁𝑁𝑁𝑁П
𝑁𝑁𝑁𝑁П+𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У

= 𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄Г

 ; 

𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥МЕХ — потери мощности на механическое трение в подшипни-
ках, уплотнительных устройствах и дисковые потери, они оцени-
ваются механическим КПД: 

𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ = 𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ
𝑁𝑁𝑁𝑁

 . 
Полный КПД насоса представляет собой отношение полезной 

мощности к мощности на валу насоса и учитывает все виды по-
терь: 

𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П
𝑁𝑁𝑁𝑁

= 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ . 
Полный КПД дает оценку всем потерям мощности. Для совре-

менных насосов полный КПД при оптимальном режиме равен 
0,7÷0,9. Мощность на валу насоса имеет переменное значение в 
зависимости от подачи. Поэтому при выборе двигателя необхо-
димо знать условия оптимального режима и возможные откло-
нения от расчетного. Мощность двигателя равна 

𝛥𝛥𝛥𝛥ДВ = Т
𝜂𝜂𝜂𝜂ДВ

(1,13÷1,25), 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ДВ — КПД двигателя. 
Малые значения коэффициента перегрузки выбираются для 

насосов большой мощности, а большие — для малых насосов. 
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3.10. Теоретическая и действительная комплексная рабочая 
характеристика центробежного насоса 

Для рационального подбора центробежных насосов примени-
тельно к конкретным условиям необходимо знать зависимость 
действительного напора, потребляемой мощности и КПД от по-
дачи. Графическое выражение зависимости напора 𝐻𝐻𝐻𝐻, потребляе-
мой мощности 𝑁𝑁𝑁𝑁 и КПД 𝜂𝜂𝜂𝜂 насоса от подачи 𝑄𝑄𝑄𝑄 при постоянной 
частоте вращения называют комплексной рабочей характеристи-
кой насоса. 

Для установления связи насоса НТ∞ с подачей 𝑄𝑄𝑄𝑄 сделаем сле-
дующие выкладки.  

При бесконечном числе лопаток радиальная скорость  
С2𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇∞

𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2𝑏𝑏𝑏𝑏2
 , 

где 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 — расход при бесконечном числе лопаток;  
𝑏𝑏𝑏𝑏2 — ширина рабочего колеса на выходе. 

Из треугольника скоростей имеем: 
𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑢𝑢𝑢𝑢 = 𝑈𝑈𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑟𝑟𝑟𝑟

1
𝑡𝑡𝑡𝑡𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2

=

        = 𝑈𝑈𝑈𝑈2 −
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇

𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑡𝑡𝑡𝑡𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2
 . 

 
Ранее имели   НТ∞ = 𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑈𝑈𝑈𝑈

𝜌𝜌𝜌𝜌
=

        = 𝑈𝑈𝑈𝑈2
𝜌𝜌𝜌𝜌
�𝑈𝑈𝑈𝑈2 −

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇
𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑡𝑡𝑡𝑡𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2

�. 
 

Полученное выражение представляет собой линейную зави-
симость 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 от 𝑄𝑄𝑄𝑄Т и на графике выражает прямую линию 1. 

При этом для лопаток, загнутых назад (𝛽𝛽𝛽𝛽2 < 900), зависимость 
теоретического напора при 𝑧𝑧𝑧𝑧 = ∞ от расхода изображается пря-
мой линией в координатах 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇), отсекающей на оси ор-
динат отрезок 𝑈𝑈𝑈𝑈22 𝜌𝜌𝜌𝜌⁄ , а на оси абсцисс отрезок 𝜋𝜋𝜋𝜋𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐷𝐷𝐷𝐷2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑐𝑐𝑐𝑐𝜌𝜌𝜌𝜌𝛽𝛽𝛽𝛽2 . 

При 𝑄𝑄𝑄𝑄Т = 0    𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑈𝑈𝑈𝑈22

𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 
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𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

 
 

 

При 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 0    𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑈𝑈𝑈𝑈2𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝛽𝛽𝛽𝛽2 . 
При радиальном выходе из колеса 𝛽𝛽𝛽𝛽2 = 90 (𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝛽𝛽𝛽𝛽2 = ∞) напор  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞ = 𝑈𝑈𝑈𝑈22

𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. 

При 𝛽𝛽𝛽𝛽2 > 900 второй член в скобках меняет знак на плюс, по-
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ка. На рисунке показано, что напорные характеристики 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑄𝑄𝑄𝑄 3  
у центробежных насосов могут быть двух видов: нисходящие 3, 
когда максимальной напор соответствует нулевой подаче и с вос-
ходящим участком 3′, когда максимальный напор наступает при 
некоторой отличной от нуля подаче. 

Потребляемая мощность насоса возрастает с увеличением по-
дачи от 𝑁𝑁𝑁𝑁0 до 𝑁𝑁𝑁𝑁, причем угол наклона характеристики 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑁𝑁𝑁𝑁 4 
зависит от конструкции насоса. 

Характеристика 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑄𝑄𝑄𝑄 5 с изменением подачи растет от нуля 
до максимального значения 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 и затем падает до нуля при мак-
симальной подаче. 

 При работе центробежных насосов действительная характе-
ристика 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑄𝑄𝑄𝑄 отличается от теоретической на величину потерь 
напора в каналах колеса Н𝑛𝑛𝑛𝑛. 

Комплексная характеристика центробежного насоса позволяет 
определить оптимальные параметры его работы. Насосы стре-
мятся использовать при таких параметрах, когда 𝑄𝑄𝑄𝑄 имеет свое 
максимальное значение, и напор, мощность, подача при макси-
мальном КПД являются оптимальными. 

Для построения характеристики 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑄𝑄𝑄𝑄 используют характери-
стики 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄 и 𝑄𝑄𝑄𝑄 𝑄 𝑁𝑁𝑁𝑁, по известным значениям 𝑄𝑄𝑄𝑄 и 𝑄𝑄𝑄𝑄 находят 
полезную мощность: 

𝑁𝑁𝑁𝑁𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄 . 
Отношение 𝑁𝑁𝑁𝑁𝑛𝑛𝑛𝑛/𝑁𝑁𝑁𝑁 в данной точке графика дает значение η для 

этой точки. 
Разность напоров между теоретической и действительной 

напорными характеристиками невозможно оценить теоретиче-
ски, т.к. гидродинамические процессы, происходящие в насосе, 
весьма сложны. Потери напора связаны с большим числом пара-
метров, которые не удается оценить (удар на входе в рабочее ко-
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лесо, удар на выходе из него, гидравлические потери на стенках 
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Нп = 𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵
𝑣𝑣𝑣𝑣в−𝑣𝑣𝑣𝑣𝐻𝐻𝐻𝐻

81−(𝑣𝑣𝑣𝑣в−𝑣𝑣𝑣𝑣𝐻𝐻𝐻𝐻) , 
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периметру этой площади). 

  
3.11. Основы теории подобия лопастных насосов 

Процессы, происходящие в лопастных насосах, в связи с их 
чрезвычайной сложностью не поддаются достаточному удовле-
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получить расчетные формулы теоретическим способом. 
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добия. 

Для лопастных насосов условие геометрического подобия 
означает пропорциональность всех сходственных геометрических 
размеров проточной части, а также равенство конструктивных 
углов лопаток и одинаковое их число: 

𝐷𝐷𝐷𝐷Н
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑏𝑏𝑏𝑏𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑏𝑏𝑏𝑏𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝛿𝛿𝛿𝛿𝐻𝐻𝐻𝐻
𝛿𝛿𝛿𝛿𝑀𝑀𝑀𝑀

=. . . . . . . . . = Кℓ,   𝛽𝛽𝛽𝛽𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝛽𝛽𝛽𝛽𝑀𝑀𝑀𝑀,   𝛼𝛼𝛼𝛼𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝛼𝛼𝛼𝛼𝑀𝑀𝑀𝑀 ,   𝑧𝑧𝑧𝑧𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑧𝑧𝑧𝑧𝑀𝑀𝑀𝑀, 

где 𝐷𝐷𝐷𝐷Н,𝑏𝑏𝑏𝑏𝐻𝐻𝐻𝐻 ,𝛿𝛿𝛿𝛿𝐻𝐻𝐻𝐻 ,𝛽𝛽𝛽𝛽𝐻𝐻𝐻𝐻 ,𝛼𝛼𝛼𝛼𝐻𝐻𝐻𝐻 , 𝑧𝑧𝑧𝑧𝐻𝐻𝐻𝐻 — размеры, углы и число лопаток натур-
ного насоса; 
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𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀,𝑏𝑏𝑏𝑏𝑀𝑀𝑀𝑀 ,𝛿𝛿𝛿𝛿𝑀𝑀𝑀𝑀 ,𝛽𝛽𝛽𝛽𝑀𝑀𝑀𝑀 ,𝛼𝛼𝛼𝛼𝑀𝑀𝑀𝑀 , 𝑧𝑧𝑧𝑧𝑀𝑀𝑀𝑀 — то же для модельного насоса; 
Кℓ — коэффициент геометрического подобия, масштаб модели-
рования. 

Кинематическое подобие имеет место, если отношения скоро-
стей, приложенных в сходственных точках, равны. Отсюда следу-
ет подобие треугольников скоростей в сходственных точках 
натурного и модельного насосов (рисунок 3.18). 

 
 

 
 

Рисунок 3.18 
 
Из подобия треугольников следует: 

СН
СМ

= 𝑊𝑊𝑊𝑊𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑊𝑊𝑊𝑊𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑅𝑅𝑅𝑅

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑅𝑅𝑅𝑅 = 𝑈𝑈𝑈𝑈𝐻𝐻𝐻𝐻

𝑈𝑈𝑈𝑈𝑀𝑀𝑀𝑀
= 𝐾𝐾𝐾𝐾𝜐𝜐𝜐𝜐 ; 

𝑈𝑈𝑈𝑈𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑈𝑈𝑈𝑈𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝜔𝜔𝜔𝜔Н𝑅𝑅𝑅𝑅𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜔𝜔𝜔𝜔М𝑅𝑅𝑅𝑅𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑊𝑊𝑊𝑊𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑊𝑊𝑊𝑊𝑀𝑀𝑀𝑀

𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ = 𝑛𝑛𝑛𝑛𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑀𝑀𝑀𝑀
𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ , 

где 𝐾𝐾𝐾𝐾𝜐𝜐𝜐𝜐 — масштаб кинематического подобия. 
Условием динамического подобия является пропорциональ-

ность всех сил, приложенных в сходственных точках натурного и 
модельного насосов. Для гидромеханического процесса в лопаст-
ных насосах превалирующими силами являются инерционные 
силы и силы:  

𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 =𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2

𝜈𝜈𝜈𝜈
,    𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸 = 𝑝𝑝𝑝𝑝

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2
 . 

Лопастные насосы обычно работают при значительных числах 
𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅, и влияние сил вязкости на поток уменьшается. 
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ных насосах превалирующими силами являются инерционные 
силы и силы:  

𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 =𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2

𝜈𝜈𝜈𝜈
,    𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸𝐸 = 𝑝𝑝𝑝𝑝

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔2
 . 

Лопастные насосы обычно работают при значительных числах 
𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅, и влияние сил вязкости на поток уменьшается. 

 

Критерий Эйлера будет сохраняться постоянным, если насос 
работает на одном режиме (𝑝𝑝𝑝𝑝 =  𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐). 

Из условия подобия устанавливается связь между основными 
показателями работы натурного и модельного насоса, работаю-
щих на одинаковых режимах, определяемых КПД насоса. 

Рассмотрим подачу насоса. 
Для натурного насоса подача составит 𝑄𝑄𝑄𝑄 = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹0. Для модели 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟𝑀𝑀𝑀𝑀 ⋅ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑀𝑀𝑀𝑀 ⋅ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑂𝑂𝑂𝑂𝑀𝑀𝑀𝑀. Пренебрегаем разницей 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑀𝑀𝑀𝑀 и 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑂𝑂𝑂𝑂𝑀𝑀𝑀𝑀, сравним 
подачи насосов: 

𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟𝑀𝑀𝑀𝑀𝐹𝐹𝐹𝐹𝑀𝑀𝑀𝑀

 . 
Из условия геометрического и кинематического подобия име-

ем: 
𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝐷𝐷𝐷𝐷2

𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
2 = 𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ2    и    𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑟𝑟𝑟𝑟𝑀𝑀𝑀𝑀
= 𝑈𝑈𝑈𝑈

𝑈𝑈𝑈𝑈𝑀𝑀𝑀𝑀
= 𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ

𝜔𝜔𝜔𝜔
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀

 , 

т.е.     𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3 𝜔𝜔𝜔𝜔
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀

    или    𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3 𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑀𝑀𝑀𝑀

 . 
Из полученных уравнений вытекает 

𝑄𝑄𝑄𝑄
𝜔𝜔𝜔𝜔𝐷𝐷𝐷𝐷3

= 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀

3 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. 

Безразмерный комплекс 𝑄𝑄𝑄𝑄
𝜔𝜔𝜔𝜔𝐷𝐷𝐷𝐷3

= 𝜙𝜙𝜙𝜙 называется коэффициентом 
подачи. 

Напор насоса может быть представлен формулой Эйлера с 
учетом конечного числа лопаток 𝑑𝑑𝑑𝑑 и гидравлических потерь: 

𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐹𝐹𝐹𝐹Г𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2

𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Принимая 𝐹𝐹𝐹𝐹Г,𝑑𝑑𝑑𝑑 одинаковыми для натурного насоса и модели, 
устанавливают соотношение напоров:  

𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑈𝑈𝑈𝑈2𝐶𝐶𝐶𝐶2
𝑈𝑈𝑈𝑈𝑀𝑀𝑀𝑀
2 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀

2     или   𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝜔𝜔𝜔𝜔2𝐷𝐷𝐷𝐷2
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀
2 𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀

2 ;      𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑀𝑀𝑀𝑀

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
�
2
� 𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑀𝑀𝑀𝑀
�
2

. 

Полученная формула дает возможность получить безразмер-
ный комплекс, называемый коэффициентом напора: 

𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜔𝜔𝜔𝜔2𝐷𝐷𝐷𝐷2

= 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑀𝑀𝑀𝑀
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀
2 𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀

2 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. 
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3. Центробежные насосы

Умножая числители соотношений на g, получаем 𝜓𝜓𝜓𝜓 = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
𝜔𝜔𝜔𝜔2𝐷𝐷𝐷𝐷2

 . 
Мощности натурного насоса и модели относятся между собой 

следующим образом: 
𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑄𝑄𝑄𝑄𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀

⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀
𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖

 , 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 , 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀 — внутренние КПД насосов. 
Одинаковые режимы работы предполагают постоянство внут-

ренних КПД 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, тогда при 𝜌𝜌𝜌𝜌 = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀 получается со-
отношение 

𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ5 �
𝜔𝜔𝜔𝜔
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3

или 𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
�
5
� 𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3

. 
Все лопастные насосы принято делить по геометрическим 

формам на несколько групп. Каждая группа подобных насосов, 
или, как ее называют, серия подобных насосов, имеет общий 
масштаб моделирования. 

Серию подобных насосов характеризует одинаковый для всех 
насосов коэффициент быстроходности. Насосы с равными 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 не 
обязательно подобны, т.к. в формуле для 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 не содержатся требо-
вания геометрического подобия. 

По величине 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 можно судить о конструкции рабочего колеса.  
В таблице 3.1 приводятся меридиональные сечения рабочих 

колес, имеющих различные 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆, соотношения диаметров колеса и 
входного патрубка. 

При малых 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 колеса тихоходные, межлопаточный канал ко-
леса узкий и длинный. С увеличением 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 канал становится шире, 
диаметры входа и выхода сближаются между собой, поток жид-
кости меняет свое направление. Так, в центробежных насосах по-
ток перемещается перпендикулярно оси вала (колесо радиаль-
ное), в диагональном насосе поток движется по наклонной к оси, 
в осевом насосе — параллельно оси вала. 
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Мощности натурного насоса и модели относятся между собой 

следующим образом: 
𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑄𝑄𝑄𝑄𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑀𝑀𝑀𝑀𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀

⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀
𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖

 , 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 , 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀 — внутренние КПД насосов. 
Одинаковые режимы работы предполагают постоянство внут-

ренних КПД 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, тогда при 𝜌𝜌𝜌𝜌 = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝑀𝑀𝑀𝑀 получается со-
отношение 

𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝐾𝐾𝐾𝐾ℓ5 �
𝜔𝜔𝜔𝜔
𝜔𝜔𝜔𝜔𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3

или 𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑀𝑀𝑀𝑀

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑀𝑀𝑀𝑀
�
5
� 𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑀𝑀𝑀𝑀
�
3

. 
Все лопастные насосы принято делить по геометрическим 

формам на несколько групп. Каждая группа подобных насосов, 
или, как ее называют, серия подобных насосов, имеет общий 
масштаб моделирования. 

Серию подобных насосов характеризует одинаковый для всех 
насосов коэффициент быстроходности. Насосы с равными 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 не 
обязательно подобны, т.к. в формуле для 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 не содержатся требо-
вания геометрического подобия. 

По величине 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 можно судить о конструкции рабочего колеса.  
В таблице 3.1 приводятся меридиональные сечения рабочих 

колес, имеющих различные 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆, соотношения диаметров колеса и 
входного патрубка. 

При малых 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 колеса тихоходные, межлопаточный канал ко-
леса узкий и длинный. С увеличением 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 канал становится шире, 
диаметры входа и выхода сближаются между собой, поток жид-
кости меняет свое направление. Так, в центробежных насосах по-
ток перемещается перпендикулярно оси вала (колесо радиаль-
ное), в диагональном насосе поток движется по наклонной к оси, 
в осевом насосе — параллельно оси вала. 

 
 

 

Таблица 3.1 

Ви
ды

  
ко

ле
с Центробежные насосы Колесо диа-

гонального 
насоса 

Колесо 
осевого насоса тихоход-

ные 
нор-

мальные 
быстроход-

ные 
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 40-80 80-150 150-300 300-600 600-1200 

Ф
ор

м
а 

ко
ле

са
 

     

 
  

  

D
2/D

0 

2,5 2 1,8-1,4 1,2-1,1 0,8 

 
Значение коэффициента быстроходности можно оценить сле-

дующим образом. 
1. При одном и том же числе оборотов вала насоса увеличение 

𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 свидетельствует об увеличении подачи и уменьшении напора 
насоса. 

2. Тихоходные колеса служат для создания больших напоров, 
колеса с большими 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 — для создания большой подачи. 

3. У центробежных насосов общий КПД меняется в зависимо-
сти от 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 (рисунок 3.19). 

Наиболее выгодно выполнять насосы с 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 = 90÷300. Тихоход-
ные колеса имеют низкий КПД за счет больших гидравлических 
потерь в каналах рабочих колес. 

4. Насосы с различными коэффициентами быстроходности 
имеют особенности в форме рабочих характеристик. 
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Рисунок 3.19 
 
Для сравнения удобно воспользоваться относительными ха-

рактеристиками, которые отличаются тем, что все показатели ра-
боты насосов (независимо от их коэффициента быстроходности) 
взяты относительно оптимального режима, принятого за единицу 
(или за 100% — процентные характеристики). 

Такие характеристики для насосов с разными 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 представлены 
на рисунке 3.20 (а, б, в). 

 

 
Рисунок 3.20 

 
Из рисунков 3.20, а, б видно, что с увеличением 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 характери-

стики напора и мощности становятся все более крутопадающими, 
а из рисунка 3.20, в следует, что рабочая зона, соответствующая 
работе насосов при высоких КПД, сужается. 

Коэффициент быстроходности характеризует всегда одно ра-
бочее колесо, поэтому 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 в многоступенчатых насосах определя-
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ется для одной ступени (весь напор насоса делится на число сту-
пеней). В случае, если насос имеет колесо с двухсторонним под-
водом жидкости, это равносильно двум параллельно работающим 
колесам, поэтому при подсчете коэффициента быстроходности 
подача берется вдвое меньше (𝑄𝑄𝑄𝑄 2⁄ ). 

 
3.12. Универсальная характеристика центробежного насоса 

При применении центробежных насосов требуется знать не 
только зависимость подачи и напора при одном числе оборотов, 
но и при других числах оборотов. Поэтому насос должен иметь 
семейство характеристик 𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) при разных числах оборотов. 

Для получения универсальной рабочей характеристики насоса 
снимают экспериментальным путем характеристики 𝐻𝐻𝐻𝐻 =
𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) и 𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) при разных числах оборотов n1, n2, n3 и т.д. Затем 
кривые 𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) с пометками значений 𝜂𝜂𝜂𝜂 сводят в один график 
и через точки с равными значениями КПД соединяют плавными 
линиями. В результате получается график, показанный на рисун-
ке 3.21, который называется универсальной рабочей характери-
стикой насоса. 

Универсальная рабочая характеристика позволяет установить 
число оборотов, при котором достигается максимальное значение 
КПД. 

 

 
Рисунок 3.21 
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3.13. Кавитация в центробежных насосах  
3.13.1. Сущность кавитационных явлений 

Кавитация (cavitas — пустота) — процесс образования паро-
вых пузырьков в зоне минимального давления с последующей 
конденсацией их в зоне повышенных давлений, происходящей 
под влиянием гидродинамического воздействия. 

Явление кавитации наблюдается во всех случаях, когда в ка-
кой-либо гидравлической системе происходит падение давления 
ниже давления насыщения. 

На участке пониженного давления начинается выделение па-
ровых пузырьков, так как упругость паров жидкости при данной 
температуре оказывается выше давления в этой зоне. 

Перемещение потока жидкости с паровыми пузырьками в об-
ласть, где давление превышает давление парообразования, вызы-
вает интенсивную конденсацию пара. Вследствие мгновенного 
освобождения объема, занимаемого паром, частицы жидкости, 
окружающие пузырек пара, устремляются внутрь этого объема с 
большой скоростью. Происходит кумулятивное воздействие, со-
провождающееся мгновенным местным гидравлическим ударом. 
Совокупность гидравлических ударов приводит к разрушению 
стенок каналов, так называемой кавитационной эрозии. 

Явление кавитации сопровождается вибрацией установки и 
шумовыми эффектами. 

В центробежных насосах и других лопастных гидромашинах 
кавитация сопровождается падением подачи, напора, мощности 
и КПД. 

В центробежном насосе кавитация возникает на лопатке рабо-
чего колеса обычно вблизи ее входной кромки. Давление здесь 
значительно ниже давления во входном патрубке, что связано с 
возрастанием скорости при обтекании лопатки. Неравномерное 
поле абсолютных скоростей при подходе к лопатке также вызы-
вает падение давления по сравнению со средним на входе. Как 
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показывает опыт, область пониженного давления находится  
с тыльной стороны входной части лопаток (рисунок 3.22). 

 

 
а                                                                             б 

Рисунок 3.22 
 
Явления кавитации изучали многие ученые. Наиболее полно 

этот вопрос разработан в трудах проф. С.С. Руднева. 
Рассмотрим схему насосной установки со стороны всасывания 

(рисунок 3.23). 

 
Рисунок 3.23 

 
Составим уравнение баланса удельной энергии для всасываю-

щего трубопровода на участке от сечения 0-0 до сечения В-В: 
р0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝐻𝐻𝐻𝐻В + 𝑝𝑝𝑝𝑝В
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐶𝐶𝐶𝐶В
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+ ℎВ , 
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где 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 — геометрическая высота всасывания — расстояние от 
уровня в приемной емкости до оси насоса; 

рВ
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 — пьезометрический напор во входном патрубке; 
𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 — скоростной напор во входном патрубке; 

ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵 — гидравлические потери во всасывающем трубопроводе.  
Напор во входном патрубке равен 

𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑝𝑝𝑝𝑝0

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− (𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵) . 

Этот напор тем больше, чем меньше высота всасывания 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 и 
гидравлические потери ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵. 

При снижении напора во входном патрубке может возникнуть 
кавитация в рабочем колесе, так как скорость на лопатке 𝐶𝐶𝐶𝐶1  >  𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵 
за счет уменьшения проходного сечения каналов колеса 𝐹𝐹𝐹𝐹1 по 
сравнению с сечением патрубка 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵, и, следовательно, давление в 
этом месте 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 < 𝑝𝑝𝑝𝑝. 

Поэтому предлагается иметь так называемый кавитационный 
запас, который представляет собой превышение полного напора 
во входном патрубке над упругостью паров жидкости: 

𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
− 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
 , 

где 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 — упругость насыщенного пара жидкости. 
Кавитация в центробежных насосах возникает при снижении 

давления всасывания ниже допустимого. 
Причинами снижения давления всасывания могут быть: 
1) большая высота всасывания 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵; 
2) превышение подачи 𝑄𝑄𝑄𝑄, либо числа оборотов 𝑛𝑛𝑛𝑛 выше допу-
стимого расчетного;  
3) повышение температуры перекачиваемой жидкости, что 
вызывает увеличение упругости насыщенных паров жидкости: 
𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡 = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑐𝑐𝑐𝑐0𝐶𝐶𝐶𝐶). 
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3.13.2. Определение критического кавитационного запаса 
Величина кавитационного запаса, при которой начинают про-

являться признаки явления кавитации, называется критической. 
Для определения критического кавитационного запаса (𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃) 

проводят кавитационные испытания насоса, при которых для 
выбранного режима работы насоса снимают кавитационную ха-
рактеристику (рисунок 3.24). 

 

 
Рисунок 3.24 

 
Допустимое значение кавитационного запаса принимается 

равным 
𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥ДОП = (1,2 ÷ 1,3)𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥КР . 

Пользуясь формулами подобия, проф. С. С. Руднев предложил 
формулу для определения кавитационного запаса при оптималь-
ном режиме:  

𝛥𝛥𝛥𝛥𝛥 = �𝑛𝑛𝑛𝑛�𝑄𝑄𝑄𝑄
𝐶𝐶𝐶𝐶
�
4
3�
⋅ 10, 

где 𝑛𝑛𝑛𝑛 — число оборотов вала насоса в минуту; 
𝑄𝑄𝑄𝑄 — подача насоса, м3/с (у насоса с колесом двухстороннего вса-
сывания следует подставлять 𝑄𝑄𝑄𝑄

2
);  

𝐶𝐶𝐶𝐶 — кавитационный коэффициент быстроходности. 
Каждый насос имеет свой коэффициент 𝐶𝐶𝐶𝐶, этот коэффициент 

зависит от коэффициента быстроходности. 
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 Таблица 3.2 
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 50-70 70-80 150-200 800-1200 Шнеки 

С 600-750 800 1000-1200 1800-2000 4000 

 
3.13.3. Определение допустимой высоты всасывания насоса 

Из баланса удельной энергии для насосной установки со сто-
роны всасывания (рисунок 3.24) можно определить высоту вса-
сывания: 

𝐻𝐻𝐻𝐻В = 𝑝𝑝𝑝𝑝0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
− ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵 . 

Если вакуумметрическую высоту всасывания обозначить через 
𝑝𝑝𝑝𝑝0−𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

, то геометрическая высота всасывания будет равна  

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾 −
𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
− ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵 . 

Вакуумметрическую высоту всасывания выразим через кави-
тационный запас: 

𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
− 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,  т.е.    𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ − 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
   

и    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐶𝐶𝐶𝐶−𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐶𝐶𝐶𝐶−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ + 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Вакуумметрическая высота всасывания приобретает критиче-
ское значение при 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ = 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР . 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝑝𝑝𝑝𝑝а−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР + 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,  

а допустимое значение ее    𝐻𝐻𝐻𝐻ВАК
ДОП < 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃  ,  

т.е.    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾
ДОП = 𝑝𝑝𝑝𝑝а−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− (1,2 ÷ 1,3)𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃 + 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Следовательно, допустимая высота всасывания равна 
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵

ДОП = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑎𝑎𝑎𝑎−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− (1,2 ÷ 1,3)𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР − ℎВ . 

Графическая зависимость 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾
ДОП = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) приводится на ком-

плексной характеристике центробежного насоса. 
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2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
− 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
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𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
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+ 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ − 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
   

и    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐶𝐶𝐶𝐶−𝑝𝑝𝑝𝑝𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐶𝐶𝐶𝐶−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
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2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Вакуумметрическая высота всасывания приобретает критиче-
ское значение при 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ = 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР . 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝑝𝑝𝑝𝑝а−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− 𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР + 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,  

а допустимое значение ее    𝐻𝐻𝐻𝐻ВАК
ДОП < 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃  ,  

т.е.    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾
ДОП = 𝑝𝑝𝑝𝑝а−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− (1,2 ÷ 1,3)𝛥𝛥𝛥𝛥ℎ𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃 + 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐵𝐵𝐵𝐵

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

Следовательно, допустимая высота всасывания равна 
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵

ДОП = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑎𝑎𝑎𝑎−𝑝𝑝𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− (1,2 ÷ 1,3)𝛥𝛥𝛥𝛥ℎКР − ℎВ . 

Графическая зависимость 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝐾𝐾𝐾𝐾
ДОП = 𝑓𝑓𝑓𝑓(𝑄𝑄𝑄𝑄) приводится на ком-

плексной характеристике центробежного насоса. 
 

 

3.13.4. Пути повышения кавитационных качеств насоса 
Необходимо избегать режимов работы насоса, связанных с 

возможной кавитацией. 
Известны следующие меры, предохраняющие насос от кавита-

ции: 
1) монтажные — снижение гидравлических потерь напора на 

всасывании путем увеличения диаметра подводящего трубопро-
вода, укорочения его длины, сокращения числа поворотов и дру-
гих местных сопротивлений, уменьшения высоты всасывания, 
при перекачке легких нефтепродуктов установка насоса для рабо-
ты с подпором; 

2) конструктивная установка колес двухстороннего всасыва-
ния, предварительное закручивание потока на входе путем уста-
новки винтовых колес, шнеков и преднасосов; установка колеса 
1-й ступени с 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 меньшей быстроходности. 

 
3.14. Работа центробежного насоса на трубопроводную сеть 

На рисунке 3.29 представлена схема насосной установки. Цен-
тробежный насос 2 приводится в действие электродвигателем 1. 
Насос обеспечивает перекачку жидкости из приемного бака 8 в 
напорный бак 9 по трубопроводам — подводящему 3 и напорно-
му 6. 

В конце, опущенном в приемный бак, имеется сетка-фильтр 4 
и обратный клапан 5, позволяющий залить насос и подводящий 
трубопровод жидкостью перед пуском. 

Каждая насосная установка имеет контрольно-измерительные 
приборы для определения подачи насоса (расходомеры), напора 
насоса (манометры и мановакуумметры), мощности (ваттметр). 
Для регулирования подачи насоса и для возможности отсоедине-
ния на напорном трубопроводе имеется задвижка 7, иногда ря-
дом с ней ставят обратный клапан 10, который закрывается при 
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остановке насоса и препятствует перетеканию жидкости из 
напорного бака в приемный на подводящем трубопроводе.  

Важно вести контроль подводимой мощности по приборам; 
любая неисправность в насосе вызывает увеличение или падение 
мощности по сравнению с заданной характеристикой насоса. 

При работе насоса на трубопроводную систему его показатели 
работы находятся в зависимости от гидравлических свойств этой 
системы. 

 

 
Рисунок 3.25 

 
Так, по условию неразрывности потока жидкости подача насо-

са должна быть равна расходу жидкости в трубопроводах: 
𝑄𝑄𝑄𝑄 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, 

а напор, который насос должен создавать для заданных условий 
работы, определится из уравнения Бернулли: 

𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑝𝑝𝑝𝑝″−𝑝𝑝𝑝𝑝′

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ НГ + ∑ℎ . 
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са должна быть равна расходу жидкости в трубопроводах: 
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а напор, который насос должен создавать для заданных условий 
работы, определится из уравнения Бернулли: 
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+ НГ + ∑ℎ . 

 

Тогда характеристика трубопроводной системы, представля-
ющая зависимость напора от расхода жидкости, будет иметь сле-
дующий вид (рисунок 3.26). 

Если на полученную характеристику трубопроводов нанести 
характеристику насоса в том же масштабе, то точка пересечения 
характеристик определяет единственный возможный режим ра-
боты насоса на данный трубопровод. 

Точка пересечения характеристик А называется рабочей точ-
кой насоса. 

Для правильного выбора насоса недостаточно определить ра-
бочую точку А, необходимо выяснить, находится ли она в рабо-
чей зоне характеристики насоса. 

Рабочая зона насоса определяется по характеристике 𝜂𝜂𝜂𝜂-𝑄𝑄𝑄𝑄 и со-
ответствует наиболее устойчивой работе насоса при оптимальном 
режиме (𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀). Отклонение от максимального значения 
КПД допускается не более чем на ±(5÷7 %). На рисунке 3.27 пред-
ставлены характеристики насоса и трубопроводов, рабочая точка 
А выбрана правильно, а в точке А', где (𝜂𝜂𝜂𝜂 << 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀), работа насо-
са неэкономична. 

 

 
Рисунок 3.26 
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Рисунок 3.27 

 
3.15. Устойчивость работы центробежного насоса 

Центробежные насосы, имеющие характеристику с максиму-
мом в зоне небольших подач, могут иметь неустойчивый режим 
работы. Следствием такого режима является возникновение ко-
лебательных процессов в трубопроводах с периодическим изме-
нением напора и подачи, вызывающим гидравлические удары  
в сети. 

Такое явление называется помпажем. Работа при явлениях 
помпажа недопустима. 

Пусть характеристика трубопровода пересекает характеристи-
ку насоса в точках: А1 — на падающей ветви и А2 — на восходя-
щей ветви (рисунок 3.28). 

 

 
Рисунок 3.28 



51

3. Центробежные насосы

 
Рисунок 3.27 

 
3.15. Устойчивость работы центробежного насоса 

Центробежные насосы, имеющие характеристику с максиму-
мом в зоне небольших подач, могут иметь неустойчивый режим 
работы. Следствием такого режима является возникновение ко-
лебательных процессов в трубопроводах с периодическим изме-
нением напора и подачи, вызывающим гидравлические удары  
в сети. 

Такое явление называется помпажем. Работа при явлениях 
помпажа недопустима. 

Пусть характеристика трубопровода пересекает характеристи-
ку насоса в точках: А1 — на падающей ветви и А2 — на восходя-
щей ветви (рисунок 3.28). 

 

 
Рисунок 3.28 

 

В точке А1 равновесие устойчивое, т.к. при увеличении подачи 
на величину 𝑄𝑄𝑄𝑄 < 0 возникает положительная разность напоров 
𝛥𝛥𝛥𝛥𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝐻𝐻𝐻𝐻 > 0. 

Таким образом, недостаток потенциальной энергии насоса ве-
дет к уменьшению кинетической энергии, следовательно, легко 
восстанавливается равновесие, т.е. система «насос-трубопровод» 
работает в точке А1. 

В точке А2 при увеличении подачи на величину 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑄𝑄𝑄𝑄 напор 
насоса больше напора в трубопроводе 𝛥𝛥𝛥𝛥𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝐻𝐻𝐻𝐻 < 0. Избы-
ток потенциальной энергии насоса ведет к возрастанию кинети-
ческой энергии, т.е. к увеличению подачи и отклонению вправо 
от разновесного состояния в точке А2 . 

Таким образом, устойчивое равновесие наблюдается при усло-
вии:    𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑇𝑇𝑇𝑇𝐾𝐾𝐾𝐾

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑄𝑄𝑄𝑄
> 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑄𝑄𝑄𝑄
 . 

 
3.16. Совместная работа центробежных насосов на трубопро-
воде 

Насосные станции могут иметь несколько насосных агрегатов. 
При необходимости изменять подачу в широких пределах насосы 
соединяют параллельно, а при необходимости увеличить напор 
насосы соединяют между собой последовательно. 

Рассмотрим параллельное соединение насосов. При парал-
лельном соединении насосы могут иметь одинаковые и равные 
характеристики. При работе двух насосов в один трубопровод 
подачи насосов суммируются при постоянном напоре в трубо-
проводе:  𝑄𝑄𝑄𝑄1 + 𝑄𝑄𝑄𝑄2 = 𝑄𝑄𝑄𝑄,   𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻𝐻𝐻. 

Рассмотрим совместную работу двух центробежных насосов, 
соединенных параллельно (насосы имеют одинаковые характери-
стики H-Q). 
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Рисунок 3.29 

 
На рисунке 3.29 показано построение совместной характери-

стики насосов 1 и 2 при параллельном соединении, которое ве-
дется в следующем порядке: строится характеристика каждого 
насоса (в нашем случае они совпадают) (H-Q)1 и (H-Q)2, а затем 
при равных ординатах H удваиваются абсциссы Q. Накладывая 
на характеристику насосов характеристику трубопровода, полу-
чаем рабочую точку A для двух параллельно соединенных насо-
сов. 

Из графика видно, что подача всей насосной установки увели-
чилась, но меньше чем вдвое: 𝑄𝑄𝑄𝑄1+2 < 2𝑄𝑄𝑄𝑄, т.е. каждый насос пода-
ет теперь 𝑄𝑄𝑄𝑄1+2 2⁄ . 

Это объясняется тем, что при совместной работе уменьшается 
напор 𝐻𝐻𝐻𝐻1+2 < 𝐻𝐻𝐻𝐻1,2, т.к. с ростом подачи растут скорости движе-
ния жидкости в трубопроводе и гидравлические потери. 

Рассмотрим последовательное соединение двух центробежных 
насосов с одинаковыми характеристиками (рисунок 3.30). 

При последовательном соединении сохраняется одинаковой 
подача 𝑄𝑄𝑄𝑄1 = 𝑄𝑄𝑄𝑄2 = 𝑄𝑄𝑄𝑄, а напоры суммируются: 𝐻𝐻𝐻𝐻1 + 𝐻𝐻𝐻𝐻2  =  𝐻𝐻𝐻𝐻. 

При построении совместной характеристики насосов 1 и 2 при 
равных абсциссах 𝑄𝑄𝑄𝑄 удваиваются ординаты 𝐻𝐻𝐻𝐻. Наносим характе-
ристику трубопроводной системы и получаем рабочую точку А 
для насосов, соединенных последовательно. 
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Рисунок 3.30 

 
Из графика видно, что последовательное соединение сопро-

вождается увеличением напора всей насосной установки меньше 
чем вдвое и некоторым увеличением подачи: 

𝐻𝐻𝐻𝐻1+2 < 2𝐻𝐻𝐻𝐻1,2 ,    𝑄𝑄𝑄𝑄1+2 > 𝑄𝑄𝑄𝑄 . 
 
3.17. Регулирование работы центробежных насосов 

Процесс изменения характеристики трубопроводов или насоса 
для обеспечения заданной подачи называется регулированием. 
Регулирование может осуществляться различными способами: 
воздействием либо на коммуникацию (трубопроводы), либо на 
привод насоса, либо на конструкцию насоса. 

Каждый способ рассматривается с точки зрения плавности ре-
гулирования, простоты устройства регулирования и экономично-
сти работы насоса. 

Все перечисленные способы приводят или к изменению харак-
теристики трубопроводной системы, или к изменению характе-
ристики насоса. 

 
3.17.1. Воздействие на коммуникацию 

Воздействие на коммуникацию насоса возможно двумя путя-
ми: дросселирование и перепуск. Дроссельное регулирование 
представляет собой включение дросселя (задвижки, вентиля) в 
напорный трубопровод. На подводящем трубопроводе дроссели-
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рование не допускается, т.к. увеличение сопротивления на всасы-
вание может привести к явлению кавитации за счет снижения 
давления перед входом в рабочее колесо. 

Представим схему и график дроссельного регулирования при 
𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (рисунок 3.31). 

 

 
Рисунок 3.31 

 
Каждому положению дросселя соответствует новая характери-

стика трубопровода, т.к. дроссель является местным сопротивле-
нием: 

𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 + ℎДРОС. 
Дросселированием (закрытием задвижки) можно получить 

любую заданную подачу (Q', Q"), но при этом возрастает напор 
насоса (рабочая точка перемещается влево). Способ регулирова-
ния подачи дросселированием простой и поэтому широко рас-
пространен, однако он неэкономичен, т.к. с уменьшением подачи 
не полностью используется мощность двигателя, приводящего в 
действие насос. 

Рассмотрим перепуск жидкости с напорного трубопровода 
насоса в подводящий. 

Трубопровод, соединяющий напорный с подводящим трубо-
проводом, называется байпасом. С помощью байпаса можно ме-
нять подачу насоса в основной трубопровод, соединяющий насос 
с напорным баком (резервуаром). 
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Рисунок 3.32 

 
На рисунке 3.32 представлена схема насоса с байпасом, харак-

теристики насоса и его трубопроводов. 
При отсутствии байпаса характеристика трубопроводов, со-

единяющих баки А и В, имеет вид 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 (задвижка байпаса закры-
та). Если насос работает только через байпас, то характеристика 
примет вид НБ (задвижка на бак В закрыта). При совместной ра-
боте получаем суммарную характеристику трубопроводов, рабо-
тающих параллельно, т.е. 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝑄𝑄𝑄𝑄Б = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝑄𝑄𝑄𝑄Б+В , при НВ = НБ =
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. 

Так как байпас — это короткий трубопровод, то потери в нем 
невелики и его характеристика более пологая, чем у основного 
трубопровода. 

При работе с байпасом рабочая точка АБ+В перемещается впра-
во (напор уменьшается, а подача увеличивается). 

Если насос без байпаса работает на оптимальном режиме 
(𝜂𝜂𝜂𝜂𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀), то включение байпаса вызывает снижение КПД, т.к. воз-
растает потребляемая насосом мощность. По причине неэконо-
мичной работы насоса такой способ можно применять только 
кратковременно. 
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3.17.2. Воздействие на привод насоса 
Воздействие на привод насоса — это изменение числа оборо-

тов вала насоса. Изменение числа оборотов приводит к измене-
нию рабочей характеристики насоса. Зависимость (𝐻𝐻𝐻𝐻 𝐻 𝐻𝐻𝐻𝐻)𝑖𝑖𝑖𝑖 при 
другом числе оборотов 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖 можно получить расчетным путем, 
пользуясь формулами подобия: 

𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖

= �
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�
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�
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𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖

= �
𝐷𝐷𝐷𝐷
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𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖
� . 

В этом случае 𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑖𝑖𝑖𝑖

= 1, т.к. рабочее колесо одно и то же, и фор-
мулы пересчета принимают следующий вид: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻𝐻𝐻𝐻 𝐻
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑛𝑛𝑛𝑛
�
2

, 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑛𝑛𝑛𝑛

 . 
На рисунке 3.33 показано изменение подачи насоса при изме-

нении числа оборотов насоса. 
Регулирование изменением числа оборотов можно произво-

дить в интервале высоких значений КПД. 
Этот способ, несмотря на его эффективность, возможен при 

наличии специальных устройств, обеспечивающих изменение 
числа оборотов вала насоса, включение вариантов скоростей 
(механических или гидравлических), а именно либо паротурбин-
ного привода, либо специальных электродвигателей с регулиро-
ванием числа оборотов. 

 

 
Рисунок 3.33 
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= �
𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑖𝑖𝑖𝑖
�
2
�
𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖
�
2

,
𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖

= �
𝐷𝐷𝐷𝐷
𝐷𝐷𝐷𝐷𝑖𝑖𝑖𝑖
�
3
�
𝑛𝑛𝑛𝑛
𝑛𝑛𝑛𝑛𝑖𝑖𝑖𝑖
� . 
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Рисунок 3.33 

 

 3.17.3. Воздействие на конструкцию насоса 
Для расширения области применения центробежных насосов 

пользуются обточкой рабочих колес. В насосах с направляющим 
аппаратом срезают только лопатки, а в насосах со спиральным 
отводом обтачивают колеса, уменьшая его диаметр, при этом 
число оборотов насоса остается постоянным (𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐). 

По условиям подобия при 𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 имеем: 
𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄0

= 𝐷𝐷𝐷𝐷2
𝐷𝐷𝐷𝐷20

 , 
𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻0

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷2
𝐷𝐷𝐷𝐷20
�
2

, 
𝑁𝑁𝑁𝑁
𝑁𝑁𝑁𝑁0

= � 𝐷𝐷𝐷𝐷2
𝐷𝐷𝐷𝐷20
�
3
, 

где 𝑄𝑄𝑄𝑄, 𝐻𝐻𝐻𝐻, 𝑁𝑁𝑁𝑁 — подача, напор и мощность насоса с рабочим коле-
сом до обточки, имеющим диаметр 𝐷𝐷𝐷𝐷2; 
𝑄𝑄𝑄𝑄0, 𝐻𝐻𝐻𝐻0, 𝑁𝑁𝑁𝑁0  — соответственно подача, напор и мощность обточен-
ного колеса диаметром 𝐷𝐷𝐷𝐷20. 

Графическая зависимость параметров 𝐻𝐻𝐻𝐻-𝑄𝑄𝑄𝑄 насоса при обточке 
показана на рисунке 3.34. Заштрихованная часть графика пред-
ставляет поле обрезки колеса в допустимых пределах изменения 
КПД. Данное поле является рабочим полем насоса, которое при-
водится на сводных полях насосов в каталогах. Относительная 
величина обрезки рабочих колес определяется в процентах: 

𝐷𝐷𝐷𝐷2 − 𝐷𝐷𝐷𝐷20
𝐷𝐷𝐷𝐷2

⋅ 100%. 

Допустимая относительная величина обрезки зависит от 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆: 
 

𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 60-120 120-200 200-300 

уменьшение 𝐷𝐷𝐷𝐷2 , 
в % до 20 10-15 7-10 
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Рисунок 3.34 

 
На рисунке 3.34 показана характеристика трубопровода, рабо-

чие точки А и А' которой показывают, как меняются подача и 
напор насоса при обточке рабочих колес. Следует учитывать и то 
обстоятельство, что при обточке рабочих колес происходит изме-

нение их коэффициента быстроходности 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆′ = 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 �
𝐷𝐷𝐷𝐷2
𝐷𝐷𝐷𝐷20
� и расчет-

ные формулы оказываются не совсем точными. Так, по данным 
К.А. Ибатулова [10], при обточке колес КПД падает на 1% на каж-
дые 10% обточки колес, у которых 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 = 60÷120, и на каждые 4% 
обточки у колес, имеющих 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 = 200÷300. 

Установкой направляющих устройств на входе в рабочее коле-
со можно изменить рабочую характеристику насоса. 

Из уравнения Эйлера следует, что изменение направления 
движения потока на входе влияет на напор насоса: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞ = 𝐶𝐶𝐶𝐶2𝑈𝑈𝑈𝑈2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝛼𝛼𝛼𝛼2−𝐶𝐶𝐶𝐶1𝑈𝑈𝑈𝑈1 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼1
𝜌𝜌𝜌𝜌

 . 
При постоянном числе лопаток 𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 и числа оборотов 

вала 𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, если 𝛼𝛼𝛼𝛼1 ≠ 900, возможно увеличение или умень-
шение напора 𝐻𝐻𝐻𝐻 (рисунок 3.35). 

Накладывая характеристику трубопровода 𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃, видим, как 
изменяются параметры насоса при изменении направления пото-
ка на входе. Так, если 𝛼𝛼𝛼𝛼1 > 900, то рабочая точка А1, если 𝛼𝛼𝛼𝛼1 <
900, то А2. Конструктивно направляющие устройства могут быть 
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выполнены в виде шнеков или винтовых колес, закручивающих 
поток на входе. 

 
 

 
 
 
 

 
Рисунок 3.35 

 
3.18. Работа центробежных насосов на вязких жидкостях 

При перекачке вязких жидкостей характеристики насосов из-
меняются. 

При движении вязкой жидкости в проточной части насоса 
возрастают гидравлические потери, что вызывает снижение 
напора и подачи насоса. Одновременно растут механические по-
тери на трение дисков рабочих колес о жидкость, что увеличивает 
расход мощности на механическое трение. Увеличение вязкости 
жидкости ведет к снижению объемных потерь в колесе. 

Все насосы имеют характеристики, полученные при испыта-
ниях на воде. Существует несколько способов их пересчета на 
вязкие жидкости (методики Д.Я.Суханова, К.А. Ибатулова, Р.И. 
Шищенко, М.Д. Айзенштейна и др.). 

Воспользуемся подобием потоков вязкой жидкости, которое 
определяется числом Рейнольдса 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅. 

Для центробежных насосов число 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 выражается следующим 
образом:  

𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 =
𝑄𝑄𝑄𝑄0

𝜈𝜈𝜈𝜈𝜈𝜈𝜈𝜈ЭКВ
⋅ 103, 

где 𝑄𝑄𝑄𝑄0 — оптимальная подача насоса, л/с; 
𝑣𝑣𝑣𝑣 — коэффициент кинематической вязкости, см/с; 
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𝐷𝐷𝐷𝐷ЭКВ — эквивалентный диаметр, см. 
Эквивалентный диаметр определяется из сравнения эквива-

лентной площади с площадью выхода из каналов рабочего колеса: 
𝜋𝜋𝜋𝜋𝐷𝐷𝐷𝐷ЭКВ

2

4
= 𝜋𝜋𝜋𝜋𝐷𝐷𝐷𝐷2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑑𝑑𝑑𝑑 ;   𝐷𝐷𝐷𝐷ЭКВ = �4𝐷𝐷𝐷𝐷2𝑏𝑏𝑏𝑏2𝑑𝑑𝑑𝑑 , 

где 𝐷𝐷𝐷𝐷2 — диаметр рабочего колеса;  
𝑏𝑏𝑏𝑏2 — ширина канала на выходе; 
𝑑𝑑𝑑𝑑 — коэффициент стеснения канала лопатками на выходе (часто 
принимается 𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0,9). 

Рассмотрим метод, предложенный М.Д. Айзенштейном. Он 
основан на следующих предпосылках: 

1. Коэффициент быстроходности 𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 независимо от рода пере-
качиваемой жидкости остается постоянным. 

2. Коэффициенты пересчета характеристики насоса с воды на 
вязкие жидкости остаются неизменными в диапазоне подач 
(0,8÷1,2) 𝑄𝑄𝑄𝑄0. 

3. При 𝑄𝑄𝑄𝑄 = 0 напор насоса не зависит от вязкости жидкости. 

Тогда    𝑛𝑛𝑛𝑛𝑆𝑆𝑆𝑆 = 3,65 �𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
3/4 3,65𝑛𝑛𝑛𝑛 �𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
3/4 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,  

т.е.    𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻

= �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
�
3
2�     или    𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵 �

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
�
3
2� .  

Обозначив �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
�
3
2� = 𝐾𝐾𝐾𝐾𝑄𝑄𝑄𝑄,   получаем    𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐾𝐾𝐾𝐾𝑄𝑄𝑄𝑄 ⋅ 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵,  

а для    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 �
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐵𝐵𝐵𝐵
�
3
2�    соответственно    𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐾𝐾𝐾𝐾𝐻𝐻𝐻𝐻 ⋅ 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵; 

 𝜂𝜂𝜂𝜂𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝐾𝐾𝐾𝐾𝜂𝜂𝜂𝜂 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂𝐵𝐵𝐵𝐵,    где 𝐾𝐾𝐾𝐾𝑄𝑄𝑄𝑄, 𝐾𝐾𝐾𝐾𝐻𝐻𝐻𝐻 , 𝐾𝐾𝐾𝐾𝜂𝜂𝜂𝜂 — коэффициенты пересчета. 
В зависимости от режима течения жидкости коэффициенты 

пересчета характеристики насосов различных быстроходностей 
представлены на рисунке 3.36. 
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2

4
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качиваемой жидкости остается постоянным. 
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𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
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𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻
�
3
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𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
�
3
2� .  
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�
3
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Рисунок 3.36 
  
Из графика видно, что увеличение 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 свыше 7⋅103 приводит к 

тому, что 𝐾𝐾𝐾𝐾𝑄𝑄𝑄𝑄, 𝐾𝐾𝐾𝐾𝐻𝐻𝐻𝐻 равны 1, и следовательно, вязкость не влияет на 
вид характеристики насоса. 

При 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 >  3⋅104 характеристика 𝜂𝜂𝜂𝜂𝐻𝐻𝐻𝐻 та же, что при работе на 
воде. 

Снижение 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅, т.е. работа при малых подачах ведет к усилению 
влияния сил трения — вязкости, т.к. известно, что число 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 пред-
ставляет отношение сил инерции к силам трения. 

Следовательно, при переходе на вязкую жидкость, во-первых, 
снижается напор, КПД и растет потребляемая мощность центро-
бежных насосов; во-вторых, гидравлические и механические по-
тери растут, а объемные утечки уменьшаются; в-третьих, насосы 
большей подачи могут перекачивать более вязкие жидкости; в-
четвертых, увеличение вязкости жидкости ведет к ухудшению 
всасывающей способности насосов. 
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4.1. Устройство и принцип действия 

Осевой насос представляет собой лопастной насос, у которого 
рабочее колесо 1 имеет ряд лопастей, закручивающих поток, 
движущейся параллельно оси (рисунок 4.1). 

 

 
Рисунок 4.1 

 
Для выпрямления потока и направления его в напорный па-

трубок или на следующую ступень после рабочего колеса уста-
навливается направляющий аппарат 2, снабженный неподвиж-
ными лопатками. Направляющий аппарат служит для преобразо-
вания кинетической энергии вращения потока в потенциальную 
энергию давления. 

Во втулке направляющего аппарата проходит вал насоса, на 
котором насажено рабочее колесо, и устанавливается подшипник. 

Вся проточная часть насоса располагается в цилиндрическом 
корпусе 3, который по существу является продолжением трубо-
провода. Насос как бы настраивается в трубопровод, образуя  
с ним одно целое. Для вывода вала напорной части насоса прида-
ется форма отвода. 

В осевом насосе поток жидкости движется параллельно оси  
и одновременно лопасти сообщают ему вращательное движение 
по окружности, на валу насоса. Так как движение жидкости в ра-
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диальном направлении отсутствует, то исключается возможность 
работы центробежных сил. Повышение давления происходит за 
счет гидродинамического воздействия лопаток на жидкость и 
преобразования кинетической энергии при раскручивании пото-
ка в направляющем аппарате. 

Таким образом, принцип действия осевого насоса заключается 
в силовом взаимодействии лопастей с потоком жидкости и ис-
пользовании диффузорного элемента. 

 
4.2. Основные показатели работы осевого насоса  

Идеальная подача осевого насоса равна 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑍𝑍𝑍𝑍𝐹𝐹𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝑍𝑍𝑍𝑍
𝜋𝜋𝜋𝜋
4

(𝐷𝐷𝐷𝐷2 − 𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵𝑇𝑇𝑇𝑇2 ), 
где С𝑍𝑍𝑍𝑍 — осевая составляющая абсолютной скорости. 

Действительная подача   𝑄𝑄𝑄𝑄 = 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ⋅ 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇. 
Объемный коэффициент 𝜂𝜂𝜂𝜂0 учитывает утечки через зазоры 

между рабочим колесом и корпусом и составляет 0,9÷0,95. 
Теоретический напор определяется по формуле Эйлера при 

условии, что окружная скорость на входе и выходе из колеса осе-
вого насоса одинаковая (𝑈𝑈𝑈𝑈1  =  𝑈𝑈𝑈𝑈2  = 𝑈𝑈𝑈𝑈 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝐷𝐷𝐷𝐷𝑛𝑛𝑛𝑛): 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝑇𝑇𝑇𝑇∞ = 𝑈𝑈𝑈𝑈
𝜌𝜌𝜌𝜌

(𝐶𝐶𝐶𝐶2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2 − 𝐶𝐶𝐶𝐶1 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼2). 
При этом в соответствии с 3.5 статический напор осевого 

насоса при 𝑈𝑈𝑈𝑈 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 равен 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐶𝐶𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑝𝑝𝑝𝑝2−𝑝𝑝𝑝𝑝1
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑤𝑤𝑤𝑤1
2−𝑤𝑤𝑤𝑤2

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
 ,   т.е.   𝑤𝑤𝑤𝑤1 − 𝑤𝑤𝑤𝑤2. 

Таким образом, нарастание пьезометрического напора в осе-
вом насосе происходит за счет диффузорности каналов, обеспе-
чивающих торможение потока. 

Для сохранения высоких КПД диффузор должен иметь строго 
определенный угол раскрытия, при котором не происходит от-
рыва потока от стенок. 
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Полезный напор определяется, если учесть гидравлические 
потери в проточной части насоса, следующим образом: 

𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ⋅ НТ . 
Для составления баланса мощности осевого насоса рассмот-

рим составляющие части баланса. Полезная мощность 𝑁𝑁𝑁𝑁П пред-
ставляет собой полную энергию потока в единицу времени и со-
ставляет 

𝑁𝑁𝑁𝑁П = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻. 
Подводимая мощность учитывает наличие потерь мощности, 

связанных с утечками (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У), гидравлическими потерями (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г)  
и механическим трением в сальниках, опорах и дисков рабочих 
колес о жидкость (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ). 

Следовательно, баланс мощности имеет следующий вид: 
𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П + 𝑁𝑁𝑁𝑁У + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г + 𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ . 

Все потери в осевом насосе можно учесть с помощью полного 
КПД 𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П

𝑁𝑁𝑁𝑁
 . 

Полный КПД представляет собой произведение 
𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ , 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ — механический КПД, учитывающий трение в сальни-
ках, подшипниках, дисковое трение;  
𝜂𝜂𝜂𝜂0 — КПД подачи;  
𝜂𝜂𝜂𝜂Г — гидравлический КПД.  

Общий КПД осевых насосов составляет 𝜂𝜂𝜂𝜂 =  0,75÷0,92. 
 

4.3. Рабочая характеристика осевого насоса 
Характеристика осевого насоса имеет вид, представленный на 

рисунке 3.39.  
Из рабочей характеристики видно нижеследующее. 
Работа осевого насоса возможна в узком диапазоне изменения 

подачи и напора, т.к. отклонение от оптимальных условий вызы-
вает резкое снижение КПД. Пуск осевого насоса следует произво-



65

4. Осевые насосы

Полезный напор определяется, если учесть гидравлические 
потери в проточной части насоса, следующим образом: 

𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ⋅ НТ . 
Для составления баланса мощности осевого насоса рассмот-

рим составляющие части баланса. Полезная мощность 𝑁𝑁𝑁𝑁П пред-
ставляет собой полную энергию потока в единицу времени и со-
ставляет 

𝑁𝑁𝑁𝑁П = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻. 
Подводимая мощность учитывает наличие потерь мощности, 

связанных с утечками (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁У), гидравлическими потерями (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г)  
и механическим трением в сальниках, опорах и дисков рабочих 
колес о жидкость (𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ). 

Следовательно, баланс мощности имеет следующий вид: 
𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П + 𝑁𝑁𝑁𝑁У + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝑁𝑁𝑁𝑁Г + 𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ . 

Все потери в осевом насосе можно учесть с помощью полного 
КПД 𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝑁𝑁𝑁𝑁П

𝑁𝑁𝑁𝑁
 . 

Полный КПД представляет собой произведение 
𝜂𝜂𝜂𝜂 = 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂Г ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ , 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ — механический КПД, учитывающий трение в сальни-
ках, подшипниках, дисковое трение;  
𝜂𝜂𝜂𝜂0 — КПД подачи;  
𝜂𝜂𝜂𝜂Г — гидравлический КПД.  

Общий КПД осевых насосов составляет 𝜂𝜂𝜂𝜂 =  0,75÷0,92. 
 

4.3. Рабочая характеристика осевого насоса 
Характеристика осевого насоса имеет вид, представленный на 

рисунке 3.39.  
Из рабочей характеристики видно нижеследующее. 
Работа осевого насоса возможна в узком диапазоне изменения 

подачи и напора, т.к. отклонение от оптимальных условий вызы-
вает резкое снижение КПД. Пуск осевого насоса следует произво-
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Рисунок 4.2 

 
4.4. Выбор насосов 

Для решения задачи выбора насосов необходимы следующие 
исходные данные: 

 1) расход жидкости на производственные нужды, связанные  
с определенными технологическими операциями (водоснабже-
ние, заводнение пластов, закачка или откачка резервуаров и т.п.); 

 2) физическая характеристика перекачиваемой жидкости 
(плотность, вязкость, упругость паров при температурах перекач-
ки); 

 3) геометрические отметки уровней в начале всасывания  
и конце нагнетания насосов; 

 4) технологическая схема трубопроводов, которая определяет 
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длину трубопровода и необходимую гидроаппаратуру (задвижки, 
клапаны, повороты и др.). 

При проектировании рассматривается метод экономического 
расчета трубопроводов по минимуму эксплуатационных расхо-
дов на трубы, насосы и электроэнергию. Однако часто на основе 
практики задаются скоростями движения жидкости в трубопро-
водах, которые и определяют подходящий диаметр. 

Так, для напорного трубопровода скорость жидкости выбира-
ется в пределах 1,5÷2 м/с, а для подводящего 1÷1,5 м/с. 

Меньшие значения относятся к вязким жидкостям (буровые 
растворы, нефть), а большие — к маловязким (вода, светлые 
нефтепродукты). 

Подводящий трубопровод выбирается большего диаметра для 
снижения гидравлических потерь и улучшения процесса всасы-
вания. После выбора диаметра трубопроводов и подбора труб по 
сортаменту подчитываются гидравлические сопротивления  
и определяется необходимый напор насоса. 

Для перекачивания больших количеств жидкости с относи-
тельно малыми напорами обычно используются осевые насосы. 

В ряде случаев требуется устанавливать несколько насосов. 
Количество их выбирают из экономических сравнений совмест-
ной работы в заданных условиях технологической схемы трубо-
проводов. 

Для выбора насоса служат сводные графики полей характери-
стик по государственному стандарту (для насосов общего назна-
чения) или по ведомственным нормалям для специальных насо-
сов. Полная характеристика насосов и расшифровка их марок 
приводится в каталогах-справочниках. 

Решение задачи сводится к следующему: 
1. Определяется потребный напор. 
2. На сводном графике выбранного типа насосов наносятся 

координаты 𝑄𝑄𝑄𝑄ЗАД — 𝐻𝐻𝐻𝐻ПОТР. Если эта точка попадает в поле рабо-
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чих значений какого-то насоса, то берется этот насос. 
 Если точка не попадает ни в одно поле, то берется ближайший 

насос с привлечением дополнительных соображений по точности 
обеспечения заданного расхода. 

Если точка попала в место положения полей насосов разных 
марок, то берется насос с ближайшей верхней границей поля. 

3. Определяется подача и напор выбранного насоса на данный 
трубопровод, т.е. определяется рабочая точка. Полученные зна-
чения сравниваются с требуемыми. 

4. Если рабочая точка неприемлема, то рассчитывается необ-
ходимая степень обточки рабочего колеса. Строится новая харак-
теристика насоса. 

5. Намечают место установки насоса, исходя из условий обес-
печения всасывающей способности. 

Если желательно установить не один насос или нет насосов, 
способных обеспечить заданные параметры, то поиск насоса 
осуществляется с корректировкой 𝑄𝑄𝑄𝑄 и 𝐻𝐻𝐻𝐻 в соответствии с вы-
бранной схемой соединения насосов. 
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5.1. Классификация объемных насосов 
Объемные насосы делятся на возвратно-поступательные, ро-

торные и крыльчатые. 
В возвратно-поступательных насосах вытеснители соверша-

ют только прямолинейное движение. По виду вытеснителей они 
бывают поршневые, плунжерные и диафрагменные. 

В роторных насосах вытеснители совершают либо вращатель-
ное движение, либо одновременно вращательное и возвратно-
поступательное движение. В свою очередь роторные насосы, вы-
теснители которых совершают вращательное движение, бывают 
шестеренные и винтовые, а насосы с вращательным и возвратно-
поступательным движением — пластинчатые (шиберные), ради-
ально- и аксиально-поршневые. 

Крыльчатые насосы — это ручные насосы, играющие вспомо-
гательную роль. 

Конструктивные особенности возвратно-поступательных 
насосов (такие как наличие клапанов) определяют их свойства: 
неравномерность подачи, ограниченная скорость движения вы-
теснителя, а также необходимость преобразования вращательно-
го движения в возвратно-поступательное движение. 

Вследствие того, что в роторных насосах происходит переме-
щение рабочих камер с жидкостью из полости всасывания в по-
лость нагнетания, эти насосы отличаются от насосов возвратно-
поступательных отсутствием всасывающих и нагнетательных 
клапанов. Эти и некоторые другие конструктивные особенности 
роторных насосов обусловливают их более высокую быстроход-
ность, непосредственную связь с двигателем, большую равномер-
ность подачи, обратимость, т.е. способность работать в качестве 
гидромоторов при подводе к ним жидкости под давлением. Од-
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нако роторные насосы способны работать лишь на неагрессивных 
жидкостях, обладающих смазывающими свойствами, и более вяз-
ких, чем вода. 
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6.1. Принцип действия и классификация поршневых насосов 

Поршневой насос представляет собой объемную машину  
с возвратно-поступательным движением поршня в цилиндре. 

На рисунке 6.1 представлена схема гидравлической части од-
нопоршневого насоса одностороннего действия. 

 

 
Рисунок 6.1 

 
Принцип действия такого насоса заключается в следующем. 

При ходе поршня 1 вправо в рабочей камере цилиндра 2 осво-
бождается объем и давление снижается (𝑃𝑃𝑃𝑃 < 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵), открывается 
всасывающий клапан 3. По мере движения поршня цилиндр за-
полняется жидкостью — этот процесс называется процессом вса-
сывания. 

Когда поршень дойдет до конца хода и остановится, чтобы из-
менить направление движения справа налево (𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵), тогда вса-
сывающий клапан закрывается. Как только поршень начинает 
двигаться влево, давление в цилиндре возрастает (𝑃𝑃𝑃𝑃 > 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵) и от-
крывается нагнетательный клапан 4. 

Жидкость поршнем вытесняется из цилиндра — происходит 
процесс нагнетания до конца хода поршня влево. 
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Из принципа действия поршневого насоса выявляются осо-
бенности его конструкции: а) рабочая камера (цилиндр) изоли-
рована от подводящего и напорного трубопроводов клапанами; 
б) подача насоса зависит от геометрических размеров насоса 
(длины хода и площади поршня) и от числа двойных ходов 
поршня; в) пределы преодолеваемого поршнем давления (напора) 
зависят от установленной мощности и прочности деталей насоса, 
т.е. насос может развивать любой напор; г) поршень движется с 
переменной скоростью (от нуля в начале хода до максимальной в 
середине хода и снижающейся до нуля в конце хода). 

В зависимости от условий работы и свойств перекачиваемых 
жидкостей насосы имеют весьма разнообразные конструкции. 
Ниже изложены некоторые принципы классификации поршне-
вых насосов. 

1. По типу приводной части различают насосы приводные, 
прямодействующие, ручные. 

Приводные насосы — это насосы, у которых в приводной ча-
сти имеется кривошипно-шатунный механизм для преобразова-
ния вращательного движения приводного вала в возвратно-
поступательное движение поршня. 

 

 
Рисунок 6.2 

 
На рисунке 6.2 приведена схема приводного насоса, у которого 

приводная часть состоит из крейцкопфа 1, шатуна 2 и кривошип-
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ного вала 3. Кроме этих частей, для снижения числа ходов порш-
ня в приводной части обычно имеется редуктор. 

Прямодействующие насосы — это насосы, поршень которых 
общим штоком связан с поршнем двигателя. 

На рисунке 6.3 представлена схема прямодействующего насо-
са, приводная часть которого представляет собой паровую маши-
ну, состоящую из парового цилиндра 1, поршня 2 со штоком 3, 
непосредственно соединенным со штоком гидравлической части 
насоса, и золотниковой коробки распределения пара 4. В качестве 
двигателя прямодействующего насоса могут быть применены 
также гидравлические силовые цилиндры и пневмоцилиндры. 

 

 
Рисунок 6.3 

 
 Ручные насосы — это насосы, движение поршня которых 

осуществляется с помощью рукоятки вручную. 
2. По расположению осей цилиндров насосы бывают горизон-

тальные, вертикальные и с осями, расположенными наклонно по 
отношению к основанию. 

3. По числу цилиндров насосы выполняются одно-, двух-, 
трех- и многоцилиндровыми. 

4. По конструкции поршня насосы бывают:  
а) собственно поршневые, т.е. поршень представляет собой 

диск с уплотнениями, которые плотно прилегают к цилиндру 
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ного вала 3. Кроме этих частей, для снижения числа ходов порш-
ня в приводной части обычно имеется редуктор. 

Прямодействующие насосы — это насосы, поршень которых 
общим штоком связан с поршнем двигателя. 

На рисунке 6.3 представлена схема прямодействующего насо-
са, приводная часть которого представляет собой паровую маши-
ну, состоящую из парового цилиндра 1, поршня 2 со штоком 3, 
непосредственно соединенным со штоком гидравлической части 
насоса, и золотниковой коробки распределения пара 4. В качестве 
двигателя прямодействующего насоса могут быть применены 
также гидравлические силовые цилиндры и пневмоцилиндры. 
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(рисунок 6.4), такие поршни применяются в насосах двухсторон-
него действия, имеющих большие подачи; 

 

 
                   Рисунок 6.4                                           Рисунок 6.5 

 
б) плунжерные — плунжер имеет длину, значительно превы-

шающую диаметр (рисунок 6.5), применяются при значительных 
давлениях и малых подачах; 

в) с проходным поршнем, имеющим в теле нагнетательный 
клапан (рисунок 6.6), такие поршни находят широкое примене-
ние в глубинных насосах для добычи нефти, в которых диаметр 
цилиндра ограничен размерами скважины; 

 

                   
 Рисунок 6.6                                Рисунок 6.7 

 
г) диафрагменные насосы, в которых изменением формы эла-

стичной пластины достигается изменение объема рабочей каме-
ры (рисунок 6.7). Насосы с диафрагмой имеют малую длину хода 
и создают малые подачи.  
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5. По числу действия различают насосы: 
а) одностороннего действия, когда один ход поршня сопро-

вождается всасыванием жидкости, а другой — нагнетанием (ри-
сунок 6.8); 

 

 
          Рисунок 6.8                        Рисунок 6.9                    Рисунок 6.10 

 
б) двухстороннего действия, когда каждый ход поршня сопро-

вождается процессами всасывания и нагнетания (рисунок 6.9); 
в) дифференциального действия (рисунок 6.10), в котором со-

вершается один процесс всасывания при ходе поршня вправо и 
два процесса нагнетания; при ходе вправо жидкость нагнетается 
из камеры Б, а при ходе влево из камеры А часть жидкости про-
текает в камеру Б, а другая — в напорный трубопровод, улучшая 
равномерность ее поступления. 
 
6.2. Идеальная и действительная подача поршневых насосов 

Предположим, что поршень движется с некоторой средней 
скоростью. Тогда объем жидкости, вытесняемый поршнем в еди-
ницу времени, будет представлять собой идеальную подачу насо-
са (среднюю подачу). 

Обозначим: площадь поршня — 𝐹𝐹𝐹𝐹, площадь сечения штока — 
𝑓𝑓𝑓𝑓, длину хода поршня 𝑆𝑆𝑆𝑆, число двойных ходов поршня в единицу 
времени 𝑛𝑛𝑛𝑛. Представим характерные конструктивные схемы гид-
равлической части однопоршневых насосов с их идеальными по-
дачами в таблице 6.1. 
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Из таблицы 6.1 следует, что идеальная подача однопоршневых 
насосов равна 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑉𝑉𝑉𝑉 𝑉 𝑉𝑉𝑉𝑉, 
где 𝑉𝑉𝑉𝑉 — объем рабочей камеры. 

Для насоса одностороннего действия рабочая камера имеет 
объем 𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆, а для насоса двухстороннего действия объем рабо-
чей камеры 𝑉𝑉𝑉𝑉 = (2𝐹𝐹𝐹𝐹 𝐹 𝐹𝐹𝐹𝐹) 𝑉 𝑆𝑆𝑆𝑆. 

Для многоцилиндрового насоса (число цилиндров — 𝑧𝑧𝑧𝑧), иде-
альная подача составит 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑧𝑧𝑧𝑧𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉. 
Таблица 6.1 

Наиме-
нование 
насоса 

Конструк-
тивная схе-

ма 
Объем, вытесняе-

мый за ход 
Подача 

в 1 с 
Приме-
чание 

Одно-
поршне-
вой од-
носто-
роннего 
действия 

 
 

 

FS 0 FSn  
 

Одно-
поршне-
вой диф-
ференци-
ального 
действия 

 
 

 

FS–(F–f)S (F–f)S FSn f=0,5F 

Одно-
поршне-
вой 
двойного 
действия 

 

 

FS FS–fS (2F–f)Sn f=0,05F 

 
Действительная подача насоса всегда меньше идеальной, под-

считанной без учета утечек жидкости через неплотности в ци-
линдре, несвоевременной работы клапанов, попадания воздуха 
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вместе с перекачиваемой жидкостью и некоторыми другими при-
чинами. 

Чтобы учесть все эти факторы, вводится коэффициент подачи 
(иногда его называют объемным): 

𝜂𝜂𝜂𝜂0 = 𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇=𝜂𝜂𝜂𝜂У𝜂𝜂𝜂𝜂𝐻𝐻𝐻𝐻

 , 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂У — коэффициент утечек; 𝜂𝜂𝜂𝜂𝐻𝐻𝐻𝐻 — коэффициент наполнения.  
Величина коэффициента подачи зависит: 
а) от запаздывания открытия и закрытия нагнетательных  

и всасывающих клапанов; 
б) неплотности сальников, уплотняющих штоки, уплотнений 

поршней, клапанов; 
в) несоответствия числа пар ходов насоса расчетным и мон-

тажным данным (размерам клапанов, высоте всасывания и др.); 
г) выделения паров при несоответствии давления всасывания 

и физических свойств жидкости, что ведет к уменьшению объема 
всасываемой жидкости. 

Если первые три пункта ведут к снижению коэффициента уте-
чек, то последний сильно влияет на коэффициент наполнения. 

Коэффициенты подачи обычно находятся в пределах 𝜂𝜂𝜂𝜂0 =
0,85÷0,98 (малые насосы — 0,85, большие — 0,9÷0,98), т.е. зави-
сят от размеров гидравлической части насосов. 

 
6.3. Закон движения поршня приводного насоса 

Для представления о том, как меняется подача насоса по длине 
хода поршня, надо знать закономерности изменения скорости 
движения поршня. Рассмотрим схему поршневого насоса с кри-
вошипно-шатунным механизмом, представленную на рисунке 
6.11. 
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Рисунок 6.11 
 

Вал кривошипа приводится во вращение от двигателя, и точка 
соединения кривошипа с шатуном 1 длиной 𝑙𝑙𝑙𝑙 вращается по 
окружности радиуса 𝑟𝑟𝑟𝑟 с постоянной угловой скоростью ω. K0 — 
положение крейцкопфа в крайнем левом положении, K1 — теку-
щее положение крейцкопфа. 

При повороте вала на угол 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 𝜔𝜔𝜔𝜔 𝜔 𝑐𝑐𝑐𝑐 крейцкопф, а вместе с 
ним и поршень со штоком, проходит путь 𝑥𝑥𝑥𝑥 = K0 − K1. 

Из рисунка 6.11 очевидно, что путь 𝑥𝑥𝑥𝑥 равен 
𝑥𝑥𝑥𝑥 = K0O− K1O = 𝑙𝑙𝑙𝑙 + 𝑟𝑟𝑟𝑟 − (𝑙𝑙𝑙𝑙 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼 + 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜙𝜙𝜙𝜙). 

Большинство насосов имеют длину шатуна, значительно пре-
вышающую радиус кривошипа 𝑙𝑙𝑙𝑙 << 𝑟𝑟𝑟𝑟. Так, например, буровые 
насосы, насосы для добычи нефти имеют 𝑟𝑟𝑟𝑟 < 0,2 𝜔 𝑙𝑙𝑙𝑙, следователь-
но 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 0,98, поэтому с небольшой степенью погрешности 
принимаем  𝑙𝑙𝑙𝑙 ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼 = 1. 

Путь, проходимый поршнем, будет равен 𝑥𝑥𝑥𝑥 = 𝑟𝑟𝑟𝑟(𝑙𝑙𝑙𝑙 − 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝛼𝛼𝛼𝛼).  
Тогда его скорость составит  

𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑡𝑡𝑡𝑡

= 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑡𝑡𝑡𝑡

= 𝜔𝜔𝜔𝜔 𝜔 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙, 
а ускорение 

𝑎𝑎𝑎𝑎 = 𝑑𝑑𝑑𝑑2𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑2𝑡𝑡𝑡𝑡

= 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑡𝑡𝑡𝑡

= 𝜔𝜔𝜔𝜔2 𝜔 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜙𝜙𝜙𝜙. 
На рисунках 6.12 и 6.13 представлены графики изменения ско-

рости и ускорения.  
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Рисунок 6.12    Рисунок 6.13 

 
Из графиков видно, что скорость и ускорение движения 

поршня — величины переменные, скорость изменяется по сину-
соиде; в точках перемены направления движения поршня (мерт-
вые точки) скорость равна нулю, а в середине хода — максималь-
ная. Ускорение изменяется по косинусоиде, причем в мертвых 
точках оно достигает максимума.  

Разрыв косинусоид ускорения указывает на то, что в начале 
хода от 0 до 𝜋𝜋𝜋𝜋

2
 имеет место разгон поршня, а в конце хода от 𝜋𝜋𝜋𝜋

2
 до 𝜋𝜋𝜋𝜋 

замедление движения поршня. То же самое повторяется и при 
обратном ходе поршня. 

 
6.4. Неравномерность подачи поршневых насосов 

По условию неразрывности потока несжимаемой жидкости 
можно записать, что мгновенная подача насоса равна 

𝑞𝑞𝑞𝑞 = 𝐹𝐹𝐹𝐹 𝐹 𝐹𝐹𝐹𝐹 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵 𝐹 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻 𝐹 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, 
где 𝐹𝐹𝐹𝐹 и 𝐹𝐹𝐹𝐹 — площадь и скорость поршня, а индексами «в» и «н» 
обозначены соответствующие величины в подводящем и напор-
ном трубопроводах. 

Из уравнения неразрывности и рисунка 6.13 следует, что 
мгновенная подача насоса представляет собой синусоиду. 

На рисунке 6.14 представлены схема и график подачи одно-
поршневого насоса одностороннего действия, из которого видно, 
что за ход нагнетания мгновенная подача изменяется от нуля 
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Рисунок 6.14 

 
Неравномерность подачи насоса можно оценить сравнением 

максимальной подачи со средней — это отношение называется 
коэффициентом неравномерности подачи: 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

 , 
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 . 
Площадь синусоиды соответствует объему, описываемому 

поршнем за один ход: 
𝑉𝑉𝑉𝑉 = ∫ 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐𝜋𝜋𝜋𝜋

0 . 

Так как   𝑞𝑞𝑞𝑞 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔 𝜔 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙,   а    𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑
𝜔𝜔𝜔𝜔

 ,   то 

𝑉𝑉𝑉𝑉 = ∫ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙 𝑑𝑑𝑑𝑑𝜙𝜙𝜙𝜙𝜋𝜋𝜋𝜋
0 = 2𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆. 

Следовательно: 
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑉𝑉𝑉𝑉

𝑡𝑡𝑡𝑡
= 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝜔𝜔𝜔𝜔

2𝜋𝜋𝜋𝜋
= 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆

2𝜋𝜋𝜋𝜋
= 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛, 

т.е. 𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 соответствует идеальной подаче со средней скоростью 
движения поршня. Коэффициент неравномерности подачи одно-
поршневого насоса одностороннего действия равен  
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𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

= 𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝜔𝜔𝜔𝜔𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛

= 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛⋅𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝑟𝑟𝑟𝑟𝑛𝑛𝑛𝑛⋅𝜔𝜔𝜔𝜔

= 𝜋𝜋𝜋𝜋 = 3,14, 
т.е. максимальная мгновенная подача в 3,14 раза больше средней 
подачи. 

Рассмотрим график подачи двухпоршневого насоса односто-
роннего действия (рисунок 6.15 а). В таком насосе для обеспече-
ния более равномерной подачи необходимо сдвинуть поршни на 
ход, т.е. кривошипы должны иметь сдвиг на 180°. 

 

 
Рисунок 6.15 a 

 
Тогда степень неравномерности подачи составит 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

= 𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝜔𝜔𝜔𝜔𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛

= 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛⋅𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝑟𝑟𝑟𝑟𝑛𝑛𝑛𝑛⋅2𝜔𝜔𝜔𝜔

= 𝜋𝜋𝜋𝜋
2

= 1,57. 
Для однопоршневого насоса двухстороннего действия (рису-

нок 6.15 б) степень неравномерности подачи 𝛿𝛿𝛿𝛿 < 1,57, так как 
средняя подача составляет 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑐𝑐𝑐𝑐р = (2𝐹𝐹𝐹𝐹 𝐹 𝐹𝐹𝐹𝐹)𝑆𝑆𝑆𝑆 меньше, чем преды-
дущего. 

 

 
Рисунок 6.15 б 

 
График подачи трехпоршневого насоса изображается в виде 

трех синусоид, сдвинутых относительно друг друга на 120° (ри-
сунок 6.16). 
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График подачи трехпоршневого насоса изображается в виде 

трех синусоид, сдвинутых относительно друг друга на 120° (ри-
сунок 6.16). 

 

 

 
Рисунок 6.16 

 
Для получения суммарной мгновенной подачи необходимо 

сложить ординаты синусоид на участках, где они накладываются 
друг на друга.  

Степень неравномерности подачи равна (при 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 30° или при 
𝜙𝜙𝜙𝜙 = 90°) 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

= 𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔
3𝜔𝜔𝜔𝜔𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛

= 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛⋅𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝑟𝑟𝑟𝑟𝑛𝑛𝑛𝑛⋅2𝜔𝜔𝜔𝜔

= 𝜋𝜋𝜋𝜋
3

= 1,047. 
График подачи насоса, имеющего четыре рабочих камеры, 

строится из условия, что кривошипы двух цилиндров располо-
жены под 90° (рисунок 6.17). 

 

 
Рисунок 6.17 

 
После получения суммарной мгновенной подачи (верхняя ли-

ния на графике рисунка 6.17) определяем степень неравномерно-
сти подачи (максимум мгновенной подачи при 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 45° ): 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑄𝑄𝑄𝑄𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

= 2𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛 45
4𝜔𝜔𝜔𝜔𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛

= 1,41𝜋𝜋𝜋𝜋
4

= 1,11. 
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Сравнение степени неравномерности подачи поршневых 
насосов с тремя и четырьмя камерами показывает преимущества 
нечетного числа камер. Так повторяется и при дальнейшем уве-
личении числа камер. Дальнейшее увеличение числа рабочих ка-
мер усложняет конструкцию и мало влияет на уменьшение степе-
ни неравномерности подачи. Поэтому больше пяти камер в ста-
ционарных насосах не делают. 

 
6.5. Процессы всасывания и нагнетания жидкости в поршне-
вом насосе 

При неустановившемся движении жидкости за поршнем, ко-
торый движется с переменной скоростью, по длине хода изменя-
ется давление. 

Для практики важно знать, какие факторы влияют на величи-
ну давления и каково его наименьшее значение в процессе всасы-
вания.  

Рассмотрим насосную установку (рисунок 6.18), состоящую из 
поршневого, приводного насоса, перекачивающего жидкость из 
приемного бака 2 в напорный бак 3.  

 

 
 

 Рисунок 6.18 
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Обозначим: давление окружающей среды 𝑃𝑃𝑃𝑃0, давление в ци-
линдре насоса в процессе всасывания 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵, нагнетания 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻, длину и 
диаметр (площадь сечения) подводящего ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵 и 𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵 (𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵), напорного 
ℓ𝐻𝐻𝐻𝐻 и 𝑑𝑑𝑑𝑑𝐻𝐻𝐻𝐻 (𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻) трубопроводов, геометрическую высоту всасывания 
𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 и нагнетания 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻, скорость поршня 𝑉𝑉𝑉𝑉, скорость жидкости во 
всасывающем и напорном трубопроводах 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐵𝐵𝐵𝐵, 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐻𝐻𝐻𝐻. 

Составим уравнение баланса удельной энергии (уравнение 
Бернулли) для неустановившегося движения потока жидкости в 
процессе всасывания для сечений от свободной поверхности при-
емного бака 2 до оси насоса 1, приняв за плоскость сравнения 
свободную поверхность в баке: 

𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+∑ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН

В  , 

где ∑ℎ𝐵𝐵𝐵𝐵 — гидравлические потери напора в подводящем трубо-
проводе; 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН

В  — инерциальный напор, возникающий при неуста-
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Известно, что гидравлические потери напора состоят из по-
терь по длине и местных сопротивлений в трубопроводе (поворо-
тах, запорных устройствах, фильтрах и др.), а именно: 
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𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵
𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵

+∑𝜁𝜁𝜁𝜁𝐵𝐵𝐵𝐵� ⋅
𝑉𝑉𝑉𝑉𝐵𝐵𝐵𝐵
2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+ ℎКЛ

В  . 
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𝑑𝑑𝑑𝑑в
⋅ 𝑉𝑉𝑉𝑉

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
�
2

+ ℎКЛ
В  , 

где 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵 — расчетная длина трубопровода. 
Потери в клапане зависят от его конструкции и степени от-

крытия. В момент открытия потери имеют максимум �ℎКЛ
В

𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀�, а 
затем снижаются и сохраняют приблизительно постоянное зна-
чение по длине хода. 
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6. Поршневые насосы

Инерционный напор можно оценить из следующих соображе-
ний: если масса жидкости, следующей за поршнем, равна массе 
жидкости в трубопроводе 𝑚𝑚𝑚𝑚𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝜌𝜌𝜌𝜌 𝜌 𝜌𝐵𝐵𝐵𝐵 𝜌 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵, а ускорение из усло-
вия неразрывности 𝑎𝑎𝑎𝑎𝐵𝐵𝐵𝐵 𝜌 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝑎𝑎𝑎𝑎 𝜌 𝐹𝐹𝐹𝐹, то сила инерции составит 

𝑃𝑃𝑃𝑃ИН
В = 𝑚𝑚𝑚𝑚 𝜌 𝑎𝑎𝑎𝑎𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝜌𝜌𝜌𝜌 𝜌 ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵𝑎𝑎𝑎𝑎 𝜌 𝐹𝐹𝐹𝐹. 

Тогда инерционный напор при всасывании равен 

𝐻𝐻𝐻𝐻ИН
В = РИН

В

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
= ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌
𝑎𝑎𝑎𝑎 𝜌 𝐹𝐹𝐹𝐹

𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
 . 

Таким образом, уравнение Бернулли для неустановившегося 
движения жидкости в процессе всасывания приобретает следую-
щий вид:  

Р0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + 𝜌𝜌𝜌𝜌𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+ ℎКЛ

В + 𝜆𝜆𝜆𝜆В
𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
�
2

+ 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵

𝑎𝑎𝑎𝑎. 
Пьезометрический напор в цилиндре насоса в процессе всасы-

вания (будем называть его напором всасывания) составит  
Р𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝜌𝜌𝜌𝜌0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + ℎКЛ

В + �1 + 𝜆𝜆𝜆𝜆В
𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
�
2
�� 𝑉𝑉𝑉𝑉

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+ 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹

𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
𝑎𝑎𝑎𝑎. 

Напор всасывания всегда ниже напора на свободной поверх-
ности приемного бака и зависит от геометрической высоты вса-
сывания 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵, размеров подводящего трубопровода, сопротивле-
ния клапана насоса и числа двойных ходов поршня 𝑛𝑛𝑛𝑛, определя-
ющих скорость и ускорение поршня. 

Для определения напора в цилиндре насоса в процессе нагне-
тания составим уравнение Бернулли для сечений, проходящих 
через ось насоса (плоскость сравнения), и относительно свобод-
ной поверхности напорного бака 3 (рисунок 6.18): 

Р𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 + Р0

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ ∑ℎ𝐻𝐻𝐻𝐻 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН

Н  . 
Воспользовавшись всеми вышеприведенными разъяснениями 

для процесса всасывания, аналогично получаем напор нагнетания 
Р𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝜌𝜌𝜌𝜌0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 + ℎКЛ
𝐻𝐻𝐻𝐻 + �1 + 𝜆𝜆𝜆𝜆𝐻𝐻𝐻𝐻

𝐿𝐿𝐿𝐿𝐻𝐻𝐻𝐻𝑉𝑉𝑉𝑉2

2𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑𝐻𝐻𝐻𝐻
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻
�
2
�� 𝑉𝑉𝑉𝑉

2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
+ 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐻𝐻𝐻𝐻𝐹𝐹𝐹𝐹

𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻
𝑎𝑎𝑎𝑎 . 
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Напор в процессе нагнетания представляет собой сумму пье-
зометрического напора на свободной поверхности жидкости в 
напорном баке инерционного напора, потерь напора на все виды 
сопротивлений в клапанах и напорном трубопроводе и геометри-
ческой высоты нагнетания. Так как напор в цилиндре насоса за-
висит от скорости и ускорения поршня, то, очевидно, он имеет 
переменное значение по длине его хода. 

 
6.6. Графическое представление изменения напоров в цилин-
дре насоса 

Чтобы выяснить, как изменяется напор в цилиндре насоса в 
процессе всасывания и нагнетания по длине хода поршня, выра-
зим скорость и ускорение через путь х, проходимый поршнем: 

𝑥𝑥𝑥𝑥 = 𝑟𝑟𝑟𝑟(1 − 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜙𝜙𝜙𝜙), 
откуда   𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 1 − 𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑟𝑟𝑟𝑟
    и, следовательно, 

 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛2 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 1 − 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐2 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 2𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑟𝑟𝑟𝑟
− 𝑑𝑑𝑑𝑑2

𝑟𝑟𝑟𝑟2
 . 

Тогда    𝑉𝑉𝑉𝑉2 = 𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛2 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟2 �2𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑟𝑟𝑟𝑟
− 𝑑𝑑𝑑𝑑2

𝑟𝑟𝑟𝑟2
�,  

         𝑎𝑎𝑎𝑎 = 𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜙𝜙𝜙𝜙 = 𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟 �1 − 𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑟𝑟𝑟𝑟
�. 

Уравнение для определения напора всасывания, с учетом от-
меченного, принимает вид 

Р𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝜌𝜌𝜌𝜌0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + ℎКЛ

𝐵𝐵𝐵𝐵 + �1 + 𝜆𝜆𝜆𝜆𝐵𝐵𝐵𝐵
𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵
𝑑𝑑𝑑𝑑𝐵𝐵𝐵𝐵
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
�
2
�𝜔𝜔𝜔𝜔

2𝑟𝑟𝑟𝑟2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
�2𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑟𝑟𝑟𝑟
− 𝑑𝑑𝑑𝑑2

𝑑𝑑𝑑𝑑2
� +

+ 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵

�1 − 𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑟𝑟𝑟𝑟
��. 

Обозначим комплексы постоянных величин у составляющих, 
зависящих от х, через А и В. 

�1 + 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵

� 𝜔𝜔𝜔𝜔
2𝑟𝑟𝑟𝑟2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝐴𝐴𝐴𝐴 ,    ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟

𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵
= 𝐵𝐵𝐵𝐵. 

 
Изменение напора всасывания от х представим в таблице 6.2. 
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Таблица 6.2 

x 
𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵  ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵  𝐴𝐴𝐴𝐴𝐴

2𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
−
𝑥𝑥𝑥𝑥2

𝑥𝑥𝑥𝑥2
� 𝐵𝐵𝐵𝐵 𝐵1 −

𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
� 

0 const const max 0 B 
0,5r - - const 0,75A 0,5B 

R - - - A 0 
1,5r - - - 0,75A -0,5B 
2r - - - 0 -B 

 
По данным таблицы 6.2 построим зависимости составляющих 

напора всасывания от длины хода поршня (𝑆𝑆𝑆𝑆 = 2𝑟𝑟𝑟𝑟), а затем, сло-
жив ординаты слагаемых, получим график изменения напора 
всасывания по длине хода поршня, как это показано на рисунке 
6.19. 

Из графика видно, что процесс всасываний происходит при 
переменном напоре 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
≠ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. В начале хода поршня напор 

𝐵𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
�
𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

, так как в это время имеют место и наибольшие потери в 

клапане �ℎКЛ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝐵𝐵𝐵𝐵 � и наибольший инерционный напор �𝐻𝐻𝐻𝐻ИН𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝐵𝐵𝐵𝐵 �. 

РН

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
=
𝜌𝜌𝜌𝜌0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ �𝐻𝐻𝐻𝐻Н + ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵 𝐴𝜆𝜆𝜆𝜆Н

𝐿𝐿𝐿𝐿Н

𝑑𝑑𝑑𝑑Н
�
𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹Н
�
2

− 1�
𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟2

2𝜌𝜌𝜌𝜌 𝐴
2𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
−
𝑥𝑥𝑥𝑥2

𝑥𝑥𝑥𝑥2�
 +

ℓН𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹Н

𝐵1 −
𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
�� 

 

 
 

Рисунок 6.19 
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Таблица 6.2 
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� 
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2r - - - 0 -B 
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напора всасывания от длины хода поршня (𝑆𝑆𝑆𝑆 = 2𝑟𝑟𝑟𝑟), а затем, сло-
жив ординаты слагаемых, получим график изменения напора 
всасывания по длине хода поршня, как это показано на рисунке 
6.19. 

Из графика видно, что процесс всасываний происходит при 
переменном напоре 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
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𝐵𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
�
𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

, так как в это время имеют место и наибольшие потери в 

клапане �ℎКЛ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝐵𝐵𝐵𝐵 � и наибольший инерционный напор �𝐻𝐻𝐻𝐻ИН𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝐵𝐵𝐵𝐵 �. 

РН

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
=
𝜌𝜌𝜌𝜌0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ �𝐻𝐻𝐻𝐻Н + ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵 𝐴𝜆𝜆𝜆𝜆Н

𝐿𝐿𝐿𝐿Н

𝑑𝑑𝑑𝑑Н
�
𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹Н
�
2

− 1�
𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟2

2𝜌𝜌𝜌𝜌 𝐴
2𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
−
𝑥𝑥𝑥𝑥2

𝑥𝑥𝑥𝑥2�
 +

ℓН𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹Н

𝐵1 −
𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
�� 

 

 
 

Рисунок 6.19 
 

 

Аналогично рассмотрим уравнение для определения напора 
нагнетания в зависимости от положения х, проходимого порш-
нем. 

Обозначим комплексы постоянных величин у составляющих, 
зависящих от х, через А′ и В′:  

�𝜆𝜆𝜆𝜆Н
𝐿𝐿𝐿𝐿Н
𝑑𝑑𝑑𝑑Н
� 𝐹𝐹𝐹𝐹
𝐹𝐹𝐹𝐹Н
�
2
− 1� 𝜔𝜔𝜔𝜔

2𝑟𝑟𝑟𝑟2

2𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝐴𝐴𝐴𝐴′ ,    ℓН𝐹𝐹𝐹𝐹𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟

𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹Н
= 𝐵𝐵𝐵𝐵′ . 

Изменение напора нагнетания от х представим в таблице 6.3. 
По данным таблицы 6.3 построим графики, характеризующее из-
менение напора нагнетания по длине хода поршня. 

 
Таблица 6.3 

x 
𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 𝐻𝐻𝐻𝐻Н ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵  𝐴𝐴𝐴𝐴′�

2𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
−
𝑥𝑥𝑥𝑥2

𝑥𝑥𝑥𝑥2
� �1 −

𝑥𝑥𝑥𝑥
𝑟𝑟𝑟𝑟
� 

0 const const max 0 𝐵𝐵𝐵𝐵′ 
0,5r - - const 0,75A′ 0,5𝐵𝐵𝐵𝐵′ 

R - - - A′ 0 

1,5r - - - 0,75A′ −0,5𝐵𝐵𝐵𝐵′ 
2r - - - 0 𝐵𝐵𝐵𝐵′ 

 
Из графика (рисунок 6.20) получаем: напор нагнетания имеет 

переменное значение 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

≠ const по длине хода поршня, 
наибольшее значение он имеет в начале хода, что объясняется 
большими потерями в нагнетательных клапанах и большим 
инерционным напором. В конце хода поршня напор нагнетания 
уменьшается, так как инерционный напор меняет знак  
и в это время может произойти отрыв жидкости от поршня (если 
𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

< 0) с последующим гидравлическим ударом. 
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Рисунок 6.20 

 
6.7. Условия нормальной работы поршневого насоса 

Главным условием нормальной работы насоса является неот-
рывное движение жидкости за поршнем, а это будет в том случае, 
если напор всасывания 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
 будет величиной положительной и 

превышающей 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 упругость насыщенных паров перекачиваемой 
жидкости, а именно: 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

> 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

  

Учитывая, что напор всасывания насоса 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

 имеет минималь-

ное значение в начале хода поршня (рисунок 6.19) при 𝑆𝑆𝑆𝑆 =
0 и 𝑉𝑉𝑉𝑉 = 0, важными факторами, определяющими нормальную 
работу насоса, будут геометрическая высота всасывания 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 и 
число двойных ходов поршня 𝑛𝑛𝑛𝑛, на которые можно воздейство-
вать при монтаже и выборе двигателя. 

Критическая высота всасывания определяется из условия ра-
венства нулю гидравлических потерь и скоростного напора при 
𝑉𝑉𝑉𝑉 = 0 и 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 = 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡, тогда из уравнения Бернулли для процесса вса-
сывания имеем 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵КР = Р0−𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

− ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН

𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀. 
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− ℎКЛ
𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН

𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀. 

 

Допускаемая высота всасывания должна быть меньше крити-
ческой: 

𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵
ДОП < 𝐻𝐻𝐻𝐻В

КР. 
Предельное число двойных ходов поршня определяется при 
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НИН
ВМАХ =

ℓВ𝐹𝐹𝐹𝐹
𝑑𝑑𝑑𝑑𝐹𝐹𝐹𝐹

𝑎𝑎𝑎𝑎𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 =
ℓВ𝐹𝐹𝐹𝐹𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔2

𝑑𝑑𝑑𝑑𝐹𝐹𝐹𝐹Н
=

ℓВ𝐹𝐹𝐹𝐹𝑟𝑟𝑟𝑟
𝑑𝑑𝑑𝑑𝐹𝐹𝐹𝐹В

4𝜋𝜋𝜋𝜋2𝑟𝑟𝑟𝑟2, 

 

𝑛𝑛𝑛𝑛ПРЕД = �

𝑃𝑃𝑃𝑃0 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌 − 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 − ℎКЛ

𝐵𝐵𝐵𝐵𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

4𝜋𝜋𝜋𝜋2ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵𝐹𝐹𝐹𝐹𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵

 

 
Если насос откачивает воду при нормальных условиях (𝑃𝑃𝑃𝑃0 =

105 Па, 𝑐𝑐𝑐𝑐 = 20 ℃), то допускаемая высота всасывания приблизи-
тельно равна 5-6 м. 

Для обеспечения нормальной работы поршневого насоса 
необходимо иметь: 

1) наименьшую геометрическую высоту всасывания и воз-
можно короче подводящий трубопровод с малым числом мест-
ных сопротивлений; 

2) при перекачке легко испаряющихся жидкостей возмож-
ность работы насоса с подпором; 

3) при больших значениях инерционного напора возможность 
снижать число двойных ходов поршня или установить гасители 
инерционного напора — пневмокомпенсаторы. 

 
6.8. Теоретический цикл работы поршневого насоса 

Совместим графики напоров всасывания (рисунок 6.19) и 
нагнетания (рисунок 6.20) и представим их в координатах P-V, 
где объем рабочей камеры 𝑉𝑉𝑉𝑉 пропорционален длине хода поршня 
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(𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆). В результате получаем замкнутую диаграмму, которая 
представляет собой зависимость давления в цилиндре в процессе 
всасывания и нагнетания. 

 

 
Рисунок 6.21 

 
График изменения давления в цилиндре за одну пару ходов 

поршня, полученный расчетным путем, называется теоретиче-
ской индикаторной диаграммой и имеет вид, показанный на ри-
сунке 6.21. 

Работа, совершаемая поршнем в процессе всасывания жидко-
сти: 

𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵 = ∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃0 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝐹𝐹𝐹𝐹𝑑𝑑𝑑𝑑𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆
0 = ∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃0 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉

0 . 
Работа, совершаемая поршнем в процессе нагнетания:  

𝐿𝐿𝐿𝐿𝐻𝐻𝐻𝐻 = ∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝐹𝐹𝐹𝐹𝑑𝑑𝑑𝑑𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆
0 = ∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉

0  . 
Следовательно, работа, совершаемая поршнем за один цикл: 

𝐿𝐿𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐻𝐻𝐻𝐻 + 𝐿𝐿𝐿𝐿𝐵𝐵𝐵𝐵 = ∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝑉𝑉𝑉𝑉
0 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉. 

Полученный интеграл равен площади диаграммы abсd и пред-
ставляет собой работу теоретического цикла насоса. Высота диа-
граммы 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 = 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 называется индикаторным давлением. 
Практически важно, чтобы индикаторное давление по длине хода 
поршня было одинаково, так как от этого давления зависят вы-
бор мощности двигателя и прочность деталей насоса. 
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6.9. Процессы всасывания и нагнетания с пневмокомпенсато-
рами 

Изучение процессов всасывания и нагнетания в поршневом 
насосе показывает, что движение жидкости является неустано-
вившимся. Неустановившееся движение жидкости сопровожда-
ется возникновением инерционных сил, для преодоления кото-
рых требуется дополнительная энергия, что обеспечивается мощ-
ностью двигателя, приводящего в действие насос. 

Как было установлено в разделе 6.5, инерционный напор зави-
сит от длины трубопровода, а именно,  
на всасывании   𝐻𝐻𝐻𝐻ИНВ = ℓВ

𝑎𝑎𝑎𝑎𝐹𝐹𝐹𝐹
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐵𝐵𝐵𝐵

   и на нагнетании   𝐻𝐻𝐻𝐻ИН
Н = ℓ𝐻𝐻𝐻𝐻

𝑎𝑎𝑎𝑎𝐹𝐹𝐹𝐹
𝜌𝜌𝜌𝜌𝐹𝐹𝐹𝐹𝐻𝐻𝐻𝐻

 . 
 

 
 

 Рисунок 6.22 
 
Таким образом, уменьшение длины трубопровода приведет  

к снижению величины инерционного напора. С этой целью уста-
навливаются пневмокомпенсаторы — воздушные колпаки на вса-
сывании и на нагнетании в непосредственной близости от насоса 



92

6. Поршневые насосы

(рисунок 6.22). Насосная установка состоит из насоса 3 с воздуш-
ными колпаками 2 и 4, подводящего трубопровода (ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵), соеди-
няющего насос с приемным баком 1, и напорного трубопровода 
(ℓ𝐻𝐻𝐻𝐻), соединяющего насос с приемным баком 5. Пневмокомпен-
сатор — это емкость, частично заполненная воздухом или газом, 
который служит упругим амортизатором, уменьшающим нерав-
номерность движения жидкости в напорном и всасывающем тру-
бопроводам. 

В процессе всасывания жидкость поступает в рабочую камеру 
из пневмокомпенсатора (колпака) 2 через короткую трубку �ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵

′ � 
При этом давление в колпаке 2 снижается и жидкость устремля-
ется из приемного бака 1 в колпак 2.  

В процессе нагнетания поршень нагнетает жидкость в колпак 
4. Под давлением нагнетаемой жидкости воздух в колпаке 4 сжи-
мается, и в период всасывания, когда жидкость не поступает  
в колпак 4, сжатый воздух вытесняет жидкость из колпака  
в напорный трубопровод. 

При достаточном объеме пневмокомпенсаторов (воздушных 
колпаков), несмотря на колебания величины объема в разные 
моменты хода поршня (скорость поршня меняется от нуля до 
максимума и снова до нуля), колебания уровня жидкости в кол-
паках как на всасывании, так и на нагнетании будут незначитель-
ными и движение в трубопроводах от бака 1 до колпака 2 и от 
колпака 4 до напорного бака 5 будет близко к установившемуся. 

Следовательно, пневмокомпенсаторы (при достаточно боль-
шом объеме воздуха) способствуют непрерывному движению 
жидкости по трубопроводам с практически постоянной скоро-
стью.  

Инерционный напор возникает только на очень коротком 
участке ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵′ << ℓ𝐵𝐵𝐵𝐵 от колпака 2 до насоса и ℓ𝐻𝐻𝐻𝐻

′ << ℓ𝐻𝐻𝐻𝐻 от насоса до 
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колпака 4. Инерционные напоры на этих участках весьма малы и 
ими можно пренебречь. 

Одновременно уменьшаются и гидравлические потери в под-
водящем и напорном трубопроводах, так как жидкость движется 
в них с практически постоянной средней скоростью. 

Уравнение Бернулли для насоса с колпаками можно записать 
следующим образом: со стороны всасывания — от свободной по-
верхности в баке 1 до колпака 2: 

𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐾𝐾𝐾𝐾
𝐵𝐵𝐵𝐵

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ (𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 − 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵′ ) + ∑ℎ1−2 ; 

от свободной поверхности в колпаке 2 до оси насоса:  
𝑃𝑃𝑃𝑃𝐾𝐾𝐾𝐾
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃В
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + ℎКЛ
В + ∑ℎ2−3 +𝐻𝐻𝐻𝐻ИН 𝐵𝐵𝐵𝐵

′  ; 
напор всасывания составляет 

𝑃𝑃𝑃𝑃В
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
− �𝐻𝐻𝐻𝐻𝐵𝐵𝐵𝐵 + ℎКЛ

В + ∑ℎ2−3 +∑ℎ1−2 +𝐻𝐻𝐻𝐻ИН 𝐵𝐵𝐵𝐵
′ �. 

Co стороны нагнетания — от оси насоса до свободной поверх-
ности в колпаке 4: 

   𝑃𝑃𝑃𝑃Н
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐾𝐾𝐾𝐾
Н

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+𝐻𝐻𝐻𝐻Н

′ + ℎКЛ
Н + ∑ℎ3−4 +∑ℎ4−5 +𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н

′  ; 
от свободной поверхности в колпаке 4 до свободной поверхности 
в баке 5:  

𝑃𝑃𝑃𝑃Н
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐾𝐾𝐾𝐾
Н

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
+ (𝐻𝐻𝐻𝐻н −𝐻𝐻𝐻𝐻н

′) +∑ℎ4 , 
то есть напор нагнетания равен 

𝑃𝑃𝑃𝑃Н
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

= 𝑃𝑃𝑃𝑃0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌

+ 𝐻𝐻𝐻𝐻Н + ℎКЛ
Н + ∑ℎ3−4 +∑ℎ4−5 +𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н

′  . 

Влияние переменных величин ∑ℎ1−2 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН В на всасывании и 
∑ℎ3−4 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н на нагнетании на напоры всасывания и нагнета-
ния ввиду их малости длин незначительно. 

Индикаторная диаграмма изменения давления в цилиндре 
насоса с пневмокомпенсаторами имеет вид, показанный на ри-
сунке 6.23. 
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Рисунок 6.23 

 
Индикаторное давление по длине хода поршня можно считать 

постоянным, так как давление в процессе всасывания и нагнета-
ния остается практически постоянным. Только в начале всасыва-
ния отмечается понижение давления и в начале нагнетания — 
повышение давления, что объясняется более высоким сопротив-
лением клапанов при страгивании. 

Наличие пневмокомпенсаторов устраняет опасность разрыва 
сплошности потока в напорном трубопроводе, позволяет умень-
шить напор нагнетания жидкости, увеличить число двойных хо-
дов поршня. 

 
6.10. Расчет пневмокомпенсаторов 

Наглядно представить значение пневмокомпенсатора (колпа-
ка) на нагнетании можно, если показать, как изменяется напор в 
трубопроводе в зависимости от подачи насоса. На рисунке 6.24 в 
координатах 𝐻𝐻𝐻𝐻 −𝑄𝑄𝑄𝑄 показано, что при отсутствии колпака напор 
в трубопроводе изменяется по пунктирной линии от нуля до 
𝐻𝐻𝐻𝐻𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, а при наличии колпака напор незначительно отклоняется 
от среднего значения 𝐻𝐻𝐻𝐻СР, так как движение жидкости в трубе 
почти равномерное. Это выравнивание происходит за счет пери-
одического изменения объема воздуха (газа) в колпаке, который 
сжимается при нагнетании жидкости поршнем и расширяется в 
период, когда подачи нет. 
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При этом в колпаке воздушная подушка изменяет свой объем 

от 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 до 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, что соответственно вызывает колебания давле-
ний воздуха от 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 до 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁. 

Считая процесс изменения состояния воздуха в колпаке изо-
термическим, запишем 

𝑝𝑝𝑝𝑝В
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝

= 𝑝𝑝𝑝𝑝0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝
− (𝐻𝐻𝐻𝐻В + ℎКЛ

В + ∑ℎ2−3 + ∑ℎ1−2 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН В). 
Со стороны нагнетания от оси насоса до свободной поверхно-

сти в баке 4: 
𝑝𝑝𝑝𝑝𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝

= 𝑝𝑝𝑝𝑝К
Н

𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝
+ 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 + ℎКЛ

Н + ∑ℎ3−4 + ∑ℎ4−5 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н . 
От свободной поверхности в колпаке 4 до свободной поверх-

ности в баке 5: 
𝑝𝑝𝑝𝑝Н
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝

= 𝑝𝑝𝑝𝑝К
Н

𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝
+ (𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻) + ∑ℎ4 ,   то есть напор нагнетания равен  
𝑝𝑝𝑝𝑝𝐻𝐻𝐻𝐻
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝

= 𝑝𝑝𝑝𝑝0
𝜌𝜌𝜌𝜌𝑝𝑝𝑝𝑝

+ 𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻𝐻 + ℎКЛ
Н + ∑ℎ3−4 + ∑ℎ4−5 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н . 

Влияние переменных величин ∑ℎ1−2 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН В на всасывании и 
∑ℎ3−4 + 𝐻𝐻𝐻𝐻ИН Н на нагнетании на напоры всасывания и нагнета-
ния ввиду их малости длин незначительно. 
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Индикаторная диаграмма изменения давления в цилиндре 
насоса с пневмокомпенсаторами имеет вид, показанный на ри-
сунке 6.23. 

Индикаторное давление по длине хода поршня можно считать 
постоянным, т.к. давление в процессе всасывания и нагнетания 
остается практически постоянным. Только в начале всасывания 
отмечается понижение давления и в начале нагнетания — повы-
шение давления, что объясняется более высоким сопротивлением 
клапанов при страгивании. 

Наличие пневмокомпенсаторов устраняет опасность разрыва 
сплошности потока в напорном трубопроводе, позволяет умень-
шить напор нагнетания жидкости, увеличить число двойных хо-
дов поршня. 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀  или   𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

. 
По правилам пропорции получим: 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀−𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀+𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀−𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀+𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

 , 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀+𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
2

= 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 ; 
среднее давление 

𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀+𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
2

= 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 ; 
средний объем воздуха можно записать 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀−𝑃𝑃𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑃𝑃𝑃𝑃𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

= 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀−𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾

 . 
Поскольку обычно представляет интерес не абсолютное зна-

чение изменения давлений в колпаке, а относительная величина 
колебания давления, то выражение в левой части уравнения 
называется степенью неравномерности давления в воздушном 
колпаке (пневмокомпенсаторе) и обозначается 𝛿𝛿𝛿𝛿𝑃𝑃𝑃𝑃: 

𝛿𝛿𝛿𝛿𝑃𝑃𝑃𝑃 =
𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑁𝑁𝑁𝑁

𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃
 . 
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2
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𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀+𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
2
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𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃
 . 
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Зная, что  𝜔𝜔𝜔𝜔 = 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑡𝑡𝑡𝑡

 ,   𝜔𝜔𝜔𝜔 = 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛 ,   𝑆𝑆𝑆𝑆 = 2𝑟𝑟𝑟𝑟 , 

получаем  𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉 = (𝑟𝑟𝑟𝑟𝜔𝜔𝜔𝜔𝐹𝐹𝐹𝐹 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙 − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛)𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 �𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙 − 1
𝜋𝜋𝜋𝜋
�𝑑𝑑𝑑𝑑𝜙𝜙𝜙𝜙; 

после интегрирования  𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 �𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜙𝜙𝜙𝜙 − 𝑑𝑑𝑑𝑑
𝜋𝜋𝜋𝜋
�
𝑑𝑑𝑑𝑑1

𝑑𝑑𝑑𝑑2
. 

Из условия 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉 = 0  определяется угол 𝜙𝜙𝜙𝜙1: 

𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 �𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙1 −
1
𝜋𝜋𝜋𝜋
� 𝑑𝑑𝑑𝑑𝜙𝜙𝜙𝜙 = 0 , 

откуда   𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜙𝜙𝜙𝜙1 = 1
𝜋𝜋𝜋𝜋

 ,    т.е.   𝜙𝜙𝜙𝜙1 = 18∘34′,  
и угол   𝜙𝜙𝜙𝜙2 = 180∘ − 18∘34′ = 161∘26′. 

Следовательно,   𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 �−𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 �−𝑑𝑑𝑑𝑑
𝜋𝜋𝜋𝜋
��
161026

18034
= 1,1𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹 = 0,55𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆. 
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6. Поршневые насосы

Коэффициент 0,55 получен для однопоршневого насоса одно-
стороннего действия. Обозначим этот коэффициент через 𝑑𝑑𝑑𝑑. 

Тогда для насоса с любым числом рабочих камер избыточный 
объем равен  𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝑑𝑑𝑑𝑑𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹. 

Средний объем воздуха в колпаке 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 определяют, задаваясь 
коэффициентом неравномерности давления 𝛿𝛿𝛿𝛿Р. Чем меньше ко-
эффициент неравномерности, тем меньше колебаний уровня 
жидкости. 

𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀−𝑉𝑉𝑉𝑉𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀
𝛿𝛿𝛿𝛿𝐾𝐾𝐾𝐾

= 𝑘𝑘𝑘𝑘𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹
𝛿𝛿𝛿𝛿𝐾𝐾𝐾𝐾

  
Объем воздуха определяется при рабочем давлении. Если дав-

ление нагнетается высокое, то напорные колпаки необходимо 
заполнять сжатым воздухом (газом), тогда средний объем воздуха 
будет равен 

𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝑃𝑃𝑃𝑃′ = 𝑉𝑉𝑉𝑉𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾𝑃𝑃𝑃𝑃𝐶𝐶𝐶𝐶𝐾𝐾𝐾𝐾
𝑃𝑃𝑃𝑃′

 , 
где 𝑃𝑃𝑃𝑃СР — среднее давление, при котором работает насос; 
𝑃𝑃𝑃𝑃′ — давление предварительного сжатия воздуха (газа). 

В таблице 6.4 приводятся сведения об объемах воздуха в кол-
паках для насосов с различным числом рабочих камер. 

 
Таблица 6.4 

 Число рабочих камер насоса 
 одна две три четыре 

Избыточный объем 0,55FS 0,21FS 0,009FS 0,042FS 
Средний объем воздуха 

при 𝛿𝛿𝛿𝛿Р=0,025 22FS 9FS 0,5FS 2FS 

 
Обычно воздушный колпак на одну треть объема заполнен 

жидкостью, поэтому его объем приближенно принимают равным 
1,5𝑉𝑉𝑉𝑉СР. 

Приведенный расчет является приближенным, так как не учи-
тывались значение коэффициента подачи, влияние изменения 
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высоты уровня жидкости в колпаке на давление за поршнем, 
влияние переменного давления на скорость движения жидкости 
в трубопроводе. Последнее обстоятельство приводит к наруше-
нию равномерного движения в трубах и может быть причиной 
нарастания амплитуды колебаний до опасной величины в резуль-
тате явления резонанса. 

Для нормальной работы насоса и напорного колпака должно 
выполняться условие, при котором число собственных колебаний 
столба жидкости в напорном трубопроводе не совпадает или не 
является кратным числу двойных ходов поршня в секунду.  

 
6.11. Мощность и КПД поршневого насоса 
 

 
 Рисунок 6.25 

 
Мощность, потребляемая насосом 𝑁𝑁𝑁𝑁ДВ, расходуется на полез-

ную мощность 𝑁𝑁𝑁𝑁П и потери мощности на утечки через неплотно-
сти ∆𝑁𝑁𝑁𝑁У, на гидравлические сопротивления в клапанах, каналах 
насоса и участках трубопроводов до мест установки приборов 
давления ∆𝑁𝑁𝑁𝑁Г, на механическое трение ∆𝑁𝑁𝑁𝑁МЕХ в уплотнениях, 
опорах, кривошипно-шатунном механизме, редукторе и др.  
(см. рисунок 6.25). 

𝛮𝛮𝛮𝛮 = 𝛮𝛮𝛮𝛮П + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝛮𝛮𝛮𝛮У + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝛮𝛮𝛮𝛮Г + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝛮𝛮𝛮𝛮мех . 
Полезная мощность равна 

𝛮𝛮𝛮𝛮П = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝑄𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌, 
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где 𝑄𝑄𝑄𝑄, 𝑝𝑝𝑝𝑝, 𝐻𝐻𝐻𝐻 — подача, давление, напор, замеряемые соответствен-
но расходомером, манометром 𝑀𝑀𝑀𝑀 на нагнетании и мановакуум-
метром 𝑀𝑀𝑀𝑀𝐵𝐵𝐵𝐵 на всасывании насоса с учетом их установки, а имен-
но: 

𝑝𝑝𝑝𝑝 = (𝛭𝛭𝛭𝛭 + 𝑝𝑝𝑝𝑝0) −𝛭𝛭𝛭𝛭𝛭𝛭𝛭𝛭 + 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌(𝑧𝑧𝑧𝑧𝛨𝛨𝛨𝛨 − 𝑧𝑧𝑧𝑧𝛣𝛣𝛣𝛣), 
где 𝑝𝑝𝑝𝑝0 — давление окружающей среды; (𝑧𝑧𝑧𝑧𝛨𝛨𝛨𝛨 − 𝑧𝑧𝑧𝑧𝛣𝛣𝛣𝛣) — расстояние 
между центрами тяжести установки приборов давления. 

Если воспользоваться индикаторной диаграммой изменения 
давления в цилиндре, полученной расчетным или опытным путем 
(рисунок 6.23 или 6.27), то определив среднее индикаторное дав-
ление, можно найти работу, совершаемую поршнем: 

𝐿𝐿𝐿𝐿𝑖𝑖𝑖𝑖 = ∫ 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑖𝑖𝑖𝑖𝐹𝐹𝐹𝐹𝑑𝑑𝑑𝑑𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑖𝑖𝑖𝑖𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆
𝑆𝑆𝑆𝑆
0 . 

Тогда индикаторная мощность насоса определится 
𝑁𝑁𝑁𝑁𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐿𝐿𝐿𝐿𝑖𝑖𝑖𝑖𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑖𝑖𝑖𝑖𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛, 

где 𝐹𝐹𝐹𝐹, 𝑆𝑆𝑆𝑆, 𝑛𝑛𝑛𝑛 — площадь, длина хода и число двойных ходов поршня 
в секунду. 

Так как идеальная подача однопоршневого насоса односто-
роннего действия  

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 =  𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛, 
то индикаторная мощность такого насоса составит 

𝛮𝛮𝛮𝛮𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑖𝑖𝑖𝑖𝑄𝑄𝑄𝑄Т . 
Для насосов, имеющих много рабочих камер, индикаторная 

мощность определяется для каждой камеры отдельно и суммиру-
ется. 

Важным показателем работы насоса является его КПД, кото-
рый характеризует насос с точки зрения его конструкции, состо-
яния, качества изготовления деталей и условий эксплуатации. 
Это есть отношение полезной мощности и потребляемой: 

𝜂𝜂𝜂𝜂 =
𝛮𝛮𝛮𝛮П

𝛮𝛮𝛮𝛮
 . 
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Если сравнить мощность полезную с индикаторной, то полу-
чим индикаторный КПД, дающий оценку эффективности работы 
гидравлической части насоса: 

𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 =
𝛮𝛮𝛮𝛮𝛢𝛢𝛢𝛢
𝛮𝛮𝛮𝛮𝑖𝑖𝑖𝑖

=
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑝𝑝𝑝𝑝
𝑄𝑄𝑄𝑄ТР𝑖𝑖𝑖𝑖

 . 

Известно, что потери мощности на утечки можно оценить 
объемным коэффициентом (коэффициентом подачи): 

𝜂𝜂𝜂𝜂0 =
𝛮𝛮𝛮𝛮П

𝛮𝛮𝛮𝛮П + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝛮𝛮𝛮𝛮У
=
𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄Т

 , 

а потери мощности на гидравлические сопротивления — гидрав-
лическим КПД: 

𝜂𝜂𝜂𝜂Г =
𝛮𝛮𝛮𝛮П

𝛮𝛮𝛮𝛮П + 𝛥𝛥𝛥𝛥𝛮𝛮𝛮𝛮Г
=
𝑄𝑄𝑄𝑄
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑖𝑖𝑖𝑖

 , 

поэтому индикаторный КПД равен 
𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝜂𝜂𝜂𝜂0 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂Г . 

Сравнение индикаторной мощности с потребляемой позволя-
ет оценить влияние механических потерь мощности, т.е. опреде-
лить механический КПД 

𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ =
𝛮𝛮𝛮𝛮𝑖𝑖𝑖𝑖
𝛮𝛮𝛮𝛮

 . 
Таким образом, КПД насоса — это произведение индикатор-

ного КПД на механический: 

𝜂𝜂𝜂𝜂 =
𝛮𝛮𝛮𝛮П

𝛮𝛮𝛮𝛮
=
𝛮𝛮𝛮𝛮П

𝛮𝛮𝛮𝛮𝑖𝑖𝑖𝑖
⋅
𝛮𝛮𝛮𝛮𝑖𝑖𝑖𝑖
𝛮𝛮𝛮𝛮

= 𝜂𝜂𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂МЕХ . 

КПД поршневых насосов обычно составляет 0,6÷0,85; нижний 
предел относится к малым насосам, более высокие КПД имеют 
насосы больших размеров. 

При выборе двигателя для приводных насосов учитываются 
потери мощности в передаче между двигателем и насосом, в са-
мом двигателе, а также возможные перегрузки при отклонениях 
режима работы насоса от расчетного (коэффициент запаса выби-
рается для малых насосов 1,2÷1,5, а для больших — 1,1÷1,5): 
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𝛮𝛮𝛮𝛮ДВ = (1,1 ÷ 1,5)
𝛮𝛮𝛮𝛮

𝜂𝜂𝜂𝜂ПЕР ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂ДВ
= (1,1 ÷ 1,5)

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑃𝑃𝑃𝑃
𝜂𝜂𝜂𝜂 ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂ПЕР ⋅ 𝜂𝜂𝜂𝜂ДВ

  . 

 
6.12. Испытание поршневого насоса 

Испытание насоса производится с целью определения затрат 
мощности в отдельных частях насоса. 

При испытании снимаются индикаторная диаграмма, показа-
ния мановакуумметра на всасывании и манометра на нагнетании, 
расходомера и по электроприборам фиксируется мощность, по-
требляемая двигателем. 

Наибольший интерес представляет индикаторная диаграмма, 
по которой можно выявить неисправности, возникающие в гид-
равлической части насоса.  

Для слияния диаграмм можно воспользоваться механическим 
индикатором давления. 

 
 

Рисунок 6.26 
На рисунке 6.26 представлена принципиальная схема механи-

ческого индикатора, установленного на цилиндре насоса. Инди-
катор состоит из барабана 1, на который надевается бумага, и 
гидроцилиндра 2, присоединяемого к цилиндру насоса 4 через 
кран 3. При открытии крана давление из полости цилиндра насо-
са передается в гидроцилиндр индикатора, вызывая перемещение 
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поршня последнего. Поршень индикатора на своем штоке имеет 
тарированную на определенное давление пружину 5 с рычагом, 
на конце которой крепится карандаш 6. Барабан тягой 7 соединен 
с одной из деталей насоса, движущейся возвратно-поступательно 
(шток 8), что приводит к возвратно-поступательному движению 
барабана, соответствующему ходу поршня. 

На бумаге барабана прочерчиваются линии, равные или про-
порциональные длине хода поршня при атмосферном давлении 
𝑃𝑃𝑃𝑃0 при открытом ранее З΄ и закрытом кране З и линии давления 
за два хода поршня 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 и 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 при открытом кране З и закрытом 
кране З΄. Полученная таким путем индикаторная диаграмма име-
ет вид (рисунок 6.27), где 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵, 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻, 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑖𝑖𝑖𝑖 — давления всасывания, 
нагнетания и индикаторное; 𝑓𝑓𝑓𝑓𝐷𝐷𝐷𝐷 — площадь диаграммы; 𝑙𝑙𝑙𝑙 — длина 
диаграммы, равная или пропорциональная длине хода поршня 𝑆𝑆𝑆𝑆. 

 

 
Рисунок 6.27 

 
Чтобы определить среднеиндикаторное давление по диаграм-

ме, надо знать постоянную пружины индикатора — масштаб диа-
граммы пo высоте т (мм=1кгс/см2). 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝑖𝑖𝑖𝑖𝑐𝑐𝑐𝑐𝑝𝑝𝑝𝑝 =
∫ (𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 − 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵)𝑑𝑑𝑑𝑑𝑆𝑆𝑆𝑆𝑐𝑐𝑐𝑐
0

𝑆𝑆𝑆𝑆
=
𝑓𝑓𝑓𝑓𝐷𝐷𝐷𝐷
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑙𝑙𝑙𝑙

 . 
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На индикаторной диаграмме, полученной при испытании 
насоса в начале всасывания и нагнетания, фиксируются и т.н. не-
однократные колебания клапанов, что вызывается изменением их 
гидравлического сопротивления при подъеме с седла и последу-
ющим свободным движением; при значительных давлениях ли-
нии подъема и падения давления не строго вертикальны из-за 
сжимаемости жидкости и выделения из нее пузырьков газа. 

По виду индикаторной диаграммы можно установить различ-
ные неисправности в работе насоса. На рисунке 6.28 показаны 
диаграммы при работе насоса с различными неисправностями: 
1 — насос вместе с жидкостью всасывает воздух, который сжима-
ется по линии “a” в начале процесса нагнетания; 2 — в цилиндре 
имеется воздушный мешок, который сжимается по линии “a” в 
начале процесса нагнетания и расширяется по линии “b” в начале 
процесса всасывания; 3 — пропускает всасывающий клапан; 4 — 
пропускает нагнетательный клапан; 5 — недостаточный (отсут-
ствует) объем воздушной подушки пневмокомпенсаторов. 

 

 
Рисунок 6.28 

 
6.13. Рабочие характеристики поршневых насосов 

Характеристикой насоса называется графическая зависимость 
давления (напора), мощности от подачи при постоянном и пере-
менном числе оборотов. 

Подача поршневого насоса определенных размеров при неиз-
менном числе оборотов имеет постоянное значение. Давление, 
создаваемое насосом, теоретически не ограничено, его предель-
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ющим свободным движением; при значительных давлениях ли-
нии подъема и падения давления не строго вертикальны из-за 
сжимаемости жидкости и выделения из нее пузырьков газа. 

По виду индикаторной диаграммы можно установить различ-
ные неисправности в работе насоса. На рисунке 6.28 показаны 
диаграммы при работе насоса с различными неисправностями: 
1 — насос вместе с жидкостью всасывает воздух, который сжима-
ется по линии “a” в начале процесса нагнетания; 2 — в цилиндре 
имеется воздушный мешок, который сжимается по линии “a” в 
начале процесса нагнетания и расширяется по линии “b” в начале 
процесса всасывания; 3 — пропускает всасывающий клапан; 4 — 
пропускает нагнетательный клапан; 5 — недостаточный (отсут-
ствует) объем воздушной подушки пневмокомпенсаторов. 

 

 
Рисунок 6.28 

 
6.13. Рабочие характеристики поршневых насосов 

Характеристикой насоса называется графическая зависимость 
давления (напора), мощности от подачи при постоянном и пере-
менном числе оборотов. 

Подача поршневого насоса определенных размеров при неиз-
менном числе оборотов имеет постоянное значение. Давление, 
создаваемое насосом, теоретически не ограничено, его предель-

 

ное значение зависит от прочности деталей насоса и от мощности 
двигателя, который приводит в действие насос. Таким образом, 
характеристика 𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 поршневого насоса представляет прямую 
линию, параллельную оси ординат. 

Учитывая, что с увеличением давления действительная подача 
уменьшается за счет увеличения утечек ∆𝑄𝑄𝑄𝑄У через неплотности, 
характеристика 𝑃𝑃𝑃𝑃 − 𝑄𝑄𝑄𝑄 приобретает вид, обозначенный пункти-
ром на рисунке 6.29.  

Зависимость полезной мощности от подачи, давления и числа 
оборотов вытекает из выражения (𝑧𝑧𝑧𝑧 — число рабочих камер 
насоса) 

𝛮𝛮𝛮𝛮𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝑄𝑄𝑄𝑄𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝0𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑧𝑧𝑧𝑧 . 
Обозначим:  

𝛢𝛢𝛢𝛢1 = 𝑝𝑝𝑝𝑝 ;   𝛢𝛢𝛢𝛢2 = 𝑝𝑝𝑝𝑝0𝑄𝑄𝑄𝑄т ;   𝛢𝛢𝛢𝛢3 = 𝑝𝑝𝑝𝑝𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑧𝑧𝑧𝑧𝑝𝑝𝑝𝑝0 , 

тогда уравнение полезной мощности примет вид 
𝛮𝛮𝛮𝛮𝑛𝑛𝑛𝑛 = 𝛢𝛢𝛢𝛢1𝑄𝑄𝑄𝑄 = 𝛢𝛢𝛢𝛢2𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝛢𝛢𝛢𝛢3𝑆𝑆𝑆𝑆 , 

т.е. характеристики 𝑁𝑁𝑁𝑁𝑛𝑛𝑛𝑛 от 𝑄𝑄𝑄𝑄, 𝑝𝑝𝑝𝑝, 𝑆𝑆𝑆𝑆 представляют собой прямые 
(считая 𝑝𝑝𝑝𝑝0 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑆𝑆𝑆𝑆𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 ), как это показано на рисунке 6.30.  

 

                         
 

 Рисунок 6.29                          Рисунок 6.30 
 
При работе насоса на заданный трубопровод необходимо ха-

рактеристику насоса совместить с гидравлической характеристи-
кой трубопровода, которая описывается уравнением 

𝑝𝑝𝑝𝑝ТР = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌(𝛥𝛥𝛥𝛥𝑧𝑧𝑧𝑧 + ∑ℎ), 
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где ∆𝑧𝑧𝑧𝑧 — разность отметок начала и конца трубопровода; 
∑ℎ — суммарные гидравлические потери в подводящем и напор-
ном трубопроводах, зависящие от подачи 𝑄𝑄𝑄𝑄. 

Точка пересечения характеристики насоса и трубопровода 
называется рабочей точкой, указывающей, с какой подачей и дав-
лением работает поршневой насос.  

 
6.14. Регулирование подачи поршневых насосов 

Регулирование подачи поршневых насосов необходимо как на 
длительный период работы, так и кратковременно. 

При регулировании подачи пользуются различными способа-
ми: воздействием на привод насоса, воздействием на его комму-
никации либо изменением конструктивных размеров насоса.  

Из формулы подачи насоса 𝑄𝑄𝑄𝑄 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑆𝑧𝑧𝑧𝑧𝜂𝜂𝜂𝜂0 следует, что изменять 
подачу можно изменением числа рабочих камер 𝑧𝑧𝑧𝑧, изменением 

диаметра 𝐷𝐷𝐷𝐷 �𝐹𝐹𝐹𝐹 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2

4
� или длины хода поршня 𝑆𝑆𝑆𝑆, переходом на 

другое число ходов 𝑆𝑆𝑆𝑆. Также можно изменить подачу, влияя на 
объемный коэффициент 𝜂𝜂𝜂𝜂0, главным образом на его составляю-
щую — коэффициент наполнения. 

Число рабочих камер можно изменить путем снятия всасыва-
ющих клапанов с одной из камер. 

Замена цилиндровых втулок в комплекте с поршнями большо-
го диаметра на меньший применяется при увеличении давления 
насоса. Этот способ широко используется при бурении скважин, 
когда увеличение глубины бурения требует преодоления насосом 
гидравлических сопротивлений с сохранением установленной 
мощности. 

Изменение длины хода поршня достигается перестановкой 
пальца кривошипа. Этот способ широко используется при глу-
бинно-насосной добыче нефти на станках-качалках. 
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Регулирование подачи изменением числа двойных ходов 
поршня требует установки между двигателем и насосом различ-
ных редукторов (коробки перемены скоростей, турбопередачи) 
либо применения специальных многоскоростных двигателей. 

Во всех случаях характеристики насосов будут иметь вид, по-
казанный на рисунке 6.31. Если построить на рабочих характери-
стиках 𝑝𝑝𝑝𝑝 − 𝑄𝑄𝑄𝑄 насоса гидравлическую характеристику трубопро-
вода, то на пересечениях кривых получим различные рабочие 
точки А1, А2, АЗ и т.д. 

Все перечисленные выше способы обеспечивают ступенчатое 
регулирование. 

 

 
Рисунок 6.31  

 
Способ присоединения к цилиндру насоса емкости, заполнен-

ной сжатым воздухом, позволяет осуществить непрерывное регу-
лирование, если обеспечить изменение давления в емкости в пре-
делах от давления всасывания до давления нагнетания. На рисун-
ке 6.32, а представлена схема цилиндра насоса с воздушной емко-
стью, давление в которой равно или больше давления всасыва-
ния. Индикаторная диаграмма (рисунок 6.32, б) показывает, что 
если давление 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒  =  𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵, то цилиндр будет заполняться жидко-
стью полностью и поршень в процессе нагнетания будет вытес-
нять объем 𝑉𝑉𝑉𝑉. 
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 а                                                                                  б 

Рисунок 6.32 
 
При давлении воздуха 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒  >  𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 поршень проходит некоторый 

путь, освобождая объем 𝑉𝑉𝑉𝑉 − 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉 для снижения давления воздуха 
до давления всасывания. Следовательно, объем жидкости 𝑉𝑉𝑉𝑉′, по-
ступающий в цилиндр в процессе всасывания, уменьшается, и 
пропорционально снижается подача насоса за счет уменьшения 
степени наполнения цилиндра: 

𝑄𝑄𝑄𝑄′ = 𝑉𝑉𝑉𝑉′𝑛𝑛𝑛𝑛. 
В некоторых случаях применяется экономически невыгодный 

способ регулирования подачи насоса путем перепуска части жид-
кости через байпас с напорного трубопровода в подводящий (ри-
сунок 6.33). 

 
                         а                                        б 
                                      Рисунок 6.33            Рисунок 6.34 

 
На графике представлены характеристики трубопровода 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃, 

байпаса 𝑃𝑃𝑃𝑃Б и при их совместной работе 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃+Б. На пересечении с 



109

6. Поршневые насосы

 
 а                                                                                  б 

Рисунок 6.32 
 
При давлении воздуха 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒  >  𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 поршень проходит некоторый 

путь, освобождая объем 𝑉𝑉𝑉𝑉 − 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑉 для снижения давления воздуха 
до давления всасывания. Следовательно, объем жидкости 𝑉𝑉𝑉𝑉′, по-
ступающий в цилиндр в процессе всасывания, уменьшается, и 
пропорционально снижается подача насоса за счет уменьшения 
степени наполнения цилиндра: 

𝑄𝑄𝑄𝑄′ = 𝑉𝑉𝑉𝑉′𝑛𝑛𝑛𝑛. 
В некоторых случаях применяется экономически невыгодный 

способ регулирования подачи насоса путем перепуска части жид-
кости через байпас с напорного трубопровода в подводящий (ри-
сунок 6.33). 

 
                         а                                        б 
                                      Рисунок 6.33            Рисунок 6.34 

 
На графике представлены характеристики трубопровода 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃, 

байпаса 𝑃𝑃𝑃𝑃Б и при их совместной работе 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃+Б. На пересечении с 

 

характеристикой насоса получаем на характеристике трубопро-
вода рабочую точку А, а на характеристике 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑇𝑇𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃+Б точку А', когда 
подача насоса распределяется между трубопроводом и байпасом: 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝛨𝛨𝛨𝛨 = 𝑄𝑄𝑄𝑄ТР + 𝑄𝑄𝑄𝑄Б . 
Таким образом, меняя степень открытия задвижки на байпас, 

можно регулировать подачу насоса в напорном трубопроводе. 
Следует помнить, что регулирование дросселированием за-

движки на напорном трубопроводе поршневого насоса недопу-
стимо, так как эффекта не будет, но резко увеличится потребляе-
мая мощность за счет увеличения гидравлического сопротивле-
ния трубопровода. 

Изменить подачу можно включением второго насоса для па-
раллельной работы (рисунок 6.34) — в этом случае суммарная 
подача двух насосов будет соответствовать напору большей вели-
чины (рабочая точка A1+2), чем тот, при котором работали насосы 
индивидуально (рабочие точки А1, А2) на тот же трубопровод. 

 
6.15. Клапаны поршневых насосов 
6.15.1. Назначение, устройство клапанов и требования, предъ-
являемые к клапанам 

Клапан — один из самых ответственных узлов поршневого 
насоса. 

Назначение клапанов — разобщение рабочей камеры насоса 
от подводящего и напорного трубопроводов. 

Клапаны бывают самодействующие (автоматические) и при-
нудительного действия (управляемые). 

Самодействующие клапаны открываются и закрываются под 
действием разности давлений жидкости на их нижнюю и верх-
нюю поверхности. Закрытие клапана происходит также под дей-
ствием собственного веса или совместного действия веса и пру-
жины. Клапан принудительного действия приводится в движе-
ние от вала насоса через передаточный механизм. 
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Самодействующие клапаны по устройству бывают тарельча-
тые, кольцевые, шаровые, шарнирные. Каждый вид клапана име-
ет детали: седло, запирающий орган (тарелка, кольцо, шар и т.п.), 
направление, пружину. 

 

 
Рисунок 6.35 

 
 

 
Рисунок 6.36 

 
На рисунке 6.35 представлен тарельчатый клапан, который 

чаще всего находит применение в поршневых стационарных 
насосах. Так как масса запирающего органа тарельчатых клапанов 
значительная, то их применяют в тихоходных насосах. Достоин-
ством таких клапанов является возможность уплотнения тарелки 
по поверхности контакта с седлом. 
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Кольцевые клапаны имеют меньшую массу движущихся дета-
лей, что позволяет увеличить число ходов поршня, а значит, и 
подачу насоса. В этих клапанах движение жидкости разбивается 
на несколько потоков, что позволяет уменьшить высоту подъема 
кольца клапана. Основным недостатком кольцевых клапанов яв-
ляется трудность уплотнения поверхности соприкосновения 
кольца с седлом.  

Шаровой клапан состоит из седла, шара и клетки (рисунок 
6.36). Масса шара велика, что сильно ограничивает число ходов 
насоса. 

Достоинством этой конструкции является простота устрой-
ства, способность самопритираться, что обеспечивает хорошую 
герметичность. Такие клапаны применяются в добыче нефти, в 
насосах для перекачки густых пастообразных продуктов, а также 
в малых насосах. 

Шарнирные клапаны используются в качестве обратных кла-
панов, хлопушек и т.п., т.е. в менее ответственных случаях. 

Основные требования, предъявляемые к клапанам, следую-
щие: герметичное перекрытие проходного отверстия седла; со-
здание минимальных гидравлических сопротивлений; быстрое 
открытие и закрытие (подъем и посадка) клапана; работа без сту-
ка; износоустойчивость. 

Во всех случаях герметичность обеспечивается чистотой по-
верхностей соприкосновения запирающего органа и седла, мас-
сой запирающего органа, однако у тарельчатых клапанов увели-
чение массы тарелки ведет к увеличению его инерции, гидравли-
ческого сопротивления, поэтому массу тарелки уменьшают, ком-
пенсируя упругостью пружины.  

У буровых насосов тарелка клапана имеет резиновое кольцо, 
хорошо уплотняющее клапаны при посадке, достаточно надежно 
работающие в условиях движения буровых растворов через кла-
пан, а также обеспечивающие посадку клапана без стука. 
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Работа клапана без стука имеет место при правильном выборе 
высоты подъема запирающего органа в соответствии с числом 
оборотов насоса. 

Снижение массы клапана, рациональный размер дают воз-
можность ограничить гидравлическое сопротивление клапана. 

 
6.15.2. Основы теории работы клапанов 

Экспериментальные исследования работы клапанов поршне-
вого насоса показывают, что зависимости скорости поршня 𝑉𝑉𝑉𝑉, 
давления цилиндре р и высоты подъема клапанов ℎ от угла пово-
рота кривошипа 𝜑𝜑𝜑𝜑 имеют вид, изображенный на рисунке 6.37. 

 

 
Рисунок 6.37 

 
Из графика видно, что клапаны запаздывают с открытием и 

закрытием по сравнению со скоростью движения поршня 𝑉𝑉𝑉𝑉 на 
угол ϕ0' для всасывающего клапана и на угол ϕ0'' для нагнетатель-
ного. Следует также отметить, что при резком изменении давле-
ния в цилиндре от 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻 к 𝑃𝑃𝑃𝑃𝐵𝐵𝐵𝐵 и наоборот клапан испытывает значи-
тельные перегрузки, так как в это время поршень уже движется 
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со скоростью 𝑉𝑉𝑉𝑉 и 𝑉𝑉𝑉𝑉", а высота подъема клапана падает до нуля. 
Это может вызвать посадку клапана на седло с ударом. 

Для определения закона изменения высоты подъема клапана 
принимается упрощенная схема равновесия клапана в открытом 
состоянии (гидравлическими и механическими сопротивлениями 
пренебрегаем).  

В этом случае на клапан действуют сила натяжения пружины 
𝑅𝑅𝑅𝑅, вес тарелки 𝐺𝐺𝐺𝐺 и гидростатическая сила давления.  

𝑃𝑃𝑃𝑃 = (𝑝𝑝𝑝𝑝1 − 𝑝𝑝𝑝𝑝2)𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ , 
где 𝑝𝑝𝑝𝑝1, 𝑝𝑝𝑝𝑝2 — давления жидкости; 

 𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2

4
 — площадь тарелки клапана диаметром 𝑑𝑑𝑑𝑑 (как показа-

но на рисунке 6.38). 
 

 
Рисунок 6.38 

 
Из условия равновесия следует: 

𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝐺𝐺𝐺𝐺    или    (𝑝𝑝𝑝𝑝1 − 𝑝𝑝𝑝𝑝2)𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ = 𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝐺𝐺𝐺𝐺 . 
Таким образом, через кольцевое щелевое отверстие клапана 

движение жидкости происходит под напором: 
𝐻𝐻𝐻𝐻ЩЕЛ = 𝑝𝑝𝑝𝑝1−𝑝𝑝𝑝𝑝2

𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
= 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅

𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌𝜌
 . 

  

Воспользовавшись формулой истечения жидкости через от-
верстие при постоянном напоре, определим расход жидкости в 
щели клапана: 



114

6. Поршневые насосы

𝑞𝑞𝑞𝑞ЩЕЛ = 𝜇𝜇𝜇𝜇 ∙ 𝑓𝑓𝑓𝑓ЩЕЛ�2𝜌𝜌𝜌𝜌𝐻𝐻𝐻𝐻ЩЕЛ , 
где 𝜇𝜇𝜇𝜇 — коэффициент расхода клапана, зависящий от его гидрав-
лического сопротивления и от высоты подъема (например, для 
тарельчатого клапана с плоским дном при изменении высоты ℎ 
от 1 мм до 12 мм коэффициент расхода 𝜇𝜇𝜇𝜇 убывает с 0,87 до 0,445 
[8]); площадь щели клапана 𝑓𝑓𝑓𝑓ЩЕЛ = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝑑𝑑𝑑𝑑ℎ, высота подъема которо-
го ℎ. 

�2𝜌𝜌𝜌𝜌𝐻𝐻𝐻𝐻ЩЕЛ = 𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ , 
где 𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ — теоретическая скорость истечения через клапан. 

Из условия неразрывности потока расход через клапан равен 
мгновенной подаче насоса (расходу через седло клапана 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑐𝑐𝑐𝑐 ): 

𝑞𝑞𝑞𝑞ЩЕЛ = 𝑞𝑞𝑞𝑞    или    𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝑑𝑑𝑑𝑑ℎ𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ = 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑟 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑟 𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜑𝜑𝜑𝜑 
Следовательно, высота подъема клапана равна 

ℎ =
𝑟𝑟𝑟𝑟 ∙ 𝑟𝑟𝑟𝑟 ∙ 𝑟𝑟𝑟𝑟
𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛 𝜑𝜑𝜑𝜑 , 

а скорость подъема клапана соответственно 

𝑉𝑉𝑉𝑉КЛ =
𝑑𝑑𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐

=
𝑟𝑟𝑟𝑟2𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜑𝜑𝜑𝜑 . 

Графическая зависимость высоты подъема и скорости клапана 
от угла поворота кривошипа показана на рисунке 6.39. 

 
h

h

φп

Vкл,

Vкл

п–2
 

Рисунок 6.39 
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Рисунок 6.39 

 

 
Если скорость клапана в начале хода имеет конечное значение 

(cos 0 = 1), то для его подъема надо придать значительно теоре-
тически бесконечно большое ускорение, т.е. приложить беско-
нечно большую силу. Исследование работы клапанов показывает, 
что давление открытия клапанов имеет конечное значение, не-
много превышающее давление соответствующего процесса. 

Полученный закон движения клапанов не точен, так как рабо-
та клапана представлена из условия, что он открыт и находится в 
равновесии. 

В действительности клапан находится в движении, при этом 
под тарелкой клапана в период подъема будет задерживаться 
жидкость, и через седло будет проходить больше жидкости, т.е 
𝑞𝑞𝑞𝑞𝑐𝑐𝑐𝑐 > 𝜇𝜇𝜇𝜇𝑓𝑓𝑓𝑓ЩЕЛ𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ , а при опускании клапана 𝑞𝑞𝑞𝑞𝑐𝑐𝑐𝑐 < 𝜇𝜇𝜇𝜇𝑓𝑓𝑓𝑓ЩЕЛ𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ . 

Уравнение расхода движущегося клапана записывается с вне-
сением поправки Вестфаля: 

𝑞𝑞𝑞𝑞 = 𝑞𝑞𝑞𝑞ЩЕЛ±𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ𝑉𝑉𝑉𝑉КЛ  или  𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑟 𝜔𝜔𝜔𝜔𝐹𝐹𝐹𝐹 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛𝜑𝜑𝜑𝜑 = 𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋ℎ𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ + 𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹
𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝑑𝑑𝑑𝑑𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜑𝜑𝜑𝜑 . 

𝑉𝑉𝑉𝑉КЛ — принята с некоторым допущением по вышеприведен-
ной формуле. Теперь высота подъема клапана равна 

ℎ =
𝑟𝑟𝑟𝑟 𝑟 𝜔𝜔𝜔𝜔𝐹𝐹𝐹𝐹

𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠𝑛𝑛𝑛𝑛𝜑𝜑𝜑𝜑 𝜑

𝑓𝑓𝑓𝑓КЛ𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹

�𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝑉𝑉𝑉𝑉ЩЕЛ�
2 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝜑𝜑𝜑𝜑 . 

 
Графическое сложение синусоиды 1 и косинусоиды 2 на ри-

сунке 6.40 позволяет определить угол запаздывания клапана 𝜑𝜑𝜑𝜑0 и 
высоту запаздывания посадки клапана ℎ0.  
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Рисунок 6.40 

 
Графическая зависимость лучше совпадает с опытными дан-

ными исследования работы клапанов. 
Такая работа клапана ведет к утечке жидкости и посадке кла-

пана с ударом, так как при угле 𝜑𝜑𝜑𝜑 = 180° поршень имеет скорость 
𝑉𝑉𝑉𝑉 =  0, затем при движении поршня в противоположную сторо-
ну при открытом клапане резко меняется давление в цилиндре, 
что и приводит к посадке клапана с ударом. 

Надо иметь в виду, что цилиндр насоса имеет два клапана: вса-
сывающий и нагнетательный, следовательно, запаздывание за-
крытия одного из клапанов вызовет утечки жидкости через дру-
гой.  

 
6.15.3. Безударная работа клапанов 

Одним из требований, предъявляемых к клапанам, является 
условие спокойной безударной работы. В результате исследова-
ния работы клапанов профессор И.И. Куколевский (МВТУ)  
и другие исследователи установили «границу стука», т.е. скорость 
посадки клапана, при которой он начинает садиться с ударом — 
стучать. Установлено, что эта скорость составляет 𝑉𝑉𝑉𝑉КЛ = 50÷60 
мм/с при работе клапанов без уплотнений.  
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Рисунок 6.40 
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Максимальная скорость движения клапана и максимальная 
высота подъем клапана: 

𝑉𝑉𝑉𝑉𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 =
𝜔𝜔𝜔𝜔2𝑟𝑟𝑟𝑟𝐹𝐹𝐹𝐹
𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝑉𝑉𝑉𝑉щел

 , ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 =
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 𝜑𝜑𝜑𝜑
𝜇𝜇𝜇𝜇𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝑉𝑉𝑉𝑉щел

 . 

 Сравнивая   𝑉𝑉𝑉𝑉𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  и   ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 ,   получим   𝑉𝑉𝑉𝑉𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 = 𝜔𝜔𝜔𝜔 𝜔 ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎   или  
𝑉𝑉𝑉𝑉КЛ = 50÷60 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝑛𝑛𝑛𝑛

30
ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 𝜔 𝑛𝑛𝑛𝑛 = [об/мин] ;    ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 =  [мм]. 

Таким образом, «граница стука» определяется по формуле  
𝑛𝑛𝑛𝑛ℎ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 = 500÷600. 

Отсюда следует, что при определении предельного числа 
двойных ходов необходимо учитывать и условие «границы стука» 
клапанов. 
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7.1. Шестеренные насосы 

Шестеренные насосы относятся к роторно-вращательным 
гидромашинам. Они выполняются с шестернями внешнего и 
внутреннего зацепления, причем наиболее распространены 
насосы первого типа, так как они проще в изготовлении. На 
рисунке 7.1 представлен шестеренный насос. В корпусе 1 
плотно устанавливаются две шестерни, ведущая шестерня 2 на 
валу, присоединяемом к валу электродвигателя, и ведомая ше-
стерня 3. Жидкость, попадая во впадины зубьев, переносится в 
камерах, которые образуются между шестерней и корпусом, из 
входного патрубка А в напорный Б. Зубья в зацеплении созда-
ют уплотнение типа лабиринта, обеспечивающее защиту от 
перетекания жидкости из патрубка Б в патрубок А.  

 

 
Рисунок 7.1 

 
Идеальная подача шестеренных насосов определяется по 

упрощенной формуле 
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝐻𝐻𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏 , 
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где 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝐻𝐻𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑏𝑏𝑏𝑏 = 𝑉𝑉𝑉𝑉 и представляет сумму объемов впадин (ка-
мер) обеих шестерен за вычетом объемов радиальных зазоров в 
зацеплении (𝜋𝜋𝜋𝜋𝐻𝐻𝐻𝐻 — диаметр начальной окружности ведущей ше-
стерни, 𝑚𝑚𝑚𝑚 и 𝑏𝑏𝑏𝑏 — высота зацеплений и ширина шестерни); 𝑛𝑛𝑛𝑛 — 
частота вращения вала насоса. 

Шестеренные насосы выполняются с числом зубьев 8÷16, 
уменьшение числа зубьев увеличивает неравномерность подачи , 
а увеличение числа зубьев осложняет транспортировку жидкости, 
так как впадины зубьев становятся мелкими. 

Шестеренные насосы с внешним зацеплением шестерен про-
сты по устройству и надежны в эксплуатации, имеют малые габа-
риты и вес, компактны. Хорошо работают на вязких жидкостях. 

Давление, развиваемое насосами, обычно составляет 
(3÷100)∙105 Па (3÷100 кгс/см2), подача находится в пределах от 6 
до 5000 л/мин при числах оборотов 1500÷3000 в минуту, КПД ше-
стеренных насосов составляет 0,6÷0,9. 

Для повышения давления жидкости применяют многоступен-
чатые шестеренные насосы путем последовательного соединения 
нескольких пар шестерен в одном корпусе. Для увеличения пода-
чи применяют многошестеренные насосы, у которых вокруг ве-
дущей шестерни располагается 3÷7 ведомых. 

 
7.2. Винтовые насосы 

Винтовые насосы выполняют с одним, двумя и тремя винтами. 
Винтовые насосы, в отличие от шестеренных, способны пере-

качивать жидкости различной вязкости, они надежны в работе, 
компактны, неравномерность подачи практически отсутствует. 

На рисунке 7.2 представлен одновинтовой насос, у которого в 
корпусе 1 имеется резиновая двухзаходная обойма 2, стальной 
однозаходный винт 3, который с помощью карданного вала 4 со-
единен с приводным валом. Так как обоймы вдвое больше шага 
винта, то при вращении винта между ним и обоймой образуются 
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полости, в которых замыкается всасываемая жидкость и пере-
носится в область нагнетания. За один оборот вала величина 
осевого перемещения жидкости в насосе будет равна шагу 
обоймы. 

 

 
Рисунок 7.2 

 
Поперечное сечение обоймы представляет собой две полу-

окружности радиуса 𝑅𝑅𝑅𝑅 (рисунок 7.3), центры которых отстоят 
на расстоянии 4𝑅𝑅𝑅𝑅 (𝑅𝑅𝑅𝑅 и 𝑅𝑅𝑅𝑅 — радиус и эксцентриситет винта от-
носительно оси). 

 
Рисунок 7.3 

 
Таким образом, площадь поперечного сечения потока рав-

на разности между поперечными сечениями обоймы и винта: 
𝐹𝐹𝐹𝐹 = 4𝑅𝑅𝑅𝑅 ⋅ 2𝑅𝑅𝑅𝑅 = 4𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅 
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Объем жидкости в полостях между винтом и обоймой равен 
𝑉𝑉𝑉𝑉 = 𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹𝐹 = 4𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅2𝑐𝑐𝑐𝑐 = 8𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑐𝑐𝑐𝑐 , 
где 𝑐𝑐𝑐𝑐 — шаг винта. 
Следовательно, идеальная подача одновинтового насоса равна 
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝑉𝑉𝑉𝑉𝑛𝑛𝑛𝑛 = 8𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛. 

В многовинтовых насосах один винт ведущий, а остальные — 
ведомые. Жидкость движется в полостях между винтами и кор-
пусом, в котором вписываются винты (поперечные сечения вин-
тов трехвинтового насоса показаны на рисунке 7.4). 

 

 
 Рисунок 7.4 

 
Идеальная подача такого насоса может быть определена, если 

известны площадь поперечного сечения корпуса 𝐹𝐹𝐹𝐹, суммарная 
площадь поперечного сечения всех винтов 𝑓𝑓𝑓𝑓, шаг ведущего винта 
𝑐𝑐𝑐𝑐 и число оборотов 𝑛𝑛𝑛𝑛: 

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = (𝐹𝐹𝐹𝐹 𝐹 𝑓𝑓𝑓𝑓)𝑐𝑐𝑐𝑐𝑛𝑛𝑛𝑛 
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Одновинтовые насосы способны перекачивать жидкости с 
механическими примесями, они используются как погружные 
для откачки нефти и других жидкостей. Эти насосы развивают 
небольшое давление 3÷20 кгс/см2 ((3÷20)∙105 Па), их подача — 
от 80 до 400 л/мин при числе оборотов 1500 в минуту, КПД 
всего 0,4÷0,65. 

Трехвинтовые насосы находят применение для перекачки 
высоковязких нефтепродуктов. Они пригодны для работы при 
давлениях до 200 кгс/см (200⋅105 Па) в широком диапазоне по-
дач от З до 9000 л/мин, допускают высокие числа оборотов в 
минуту (до 18 000), КПД 0,7÷0,8. 

Двухвинтовые насосы выпускаются на относительно не-
большие подачи (20÷40 л/мин) при давлении до 100 кгс/см.  

Основным недостатком винтовых насосов является значи-
тельная технологическая трудность изготовления винтов. 

 
7.3. Пластинчатые насосы 

 Пластинчатые насосы относятся к роторно-
поступательным объемным гидромашинам. В практике их ча-
сто называют лопастными или шиберными. 

На рисунке 7.5 представлена схема двухпластинчатого 
насоса. В корпусе 1 эксцентрично расположен ротор 2, враща-
ющийся по стрелке, указанной на рисунке. Ротор имеет два 
паза, в которых установлены пластины 3. Эти пластины вы-
двигаются специальными пружинами 4. При повороте ротора 
по стрелке объем камеры между ротором и корпусом, соеди-
ненный c входным патрубком 5, увеличивается (процесс вса-
сывания), а объем камеры, соединенный с напорным патруб-
ком 6, уменьшается (процесс нагнетания). 

Пластинчатые насосы имеют обычно 6÷12 пластин, ради-
ально или наклонно расположенных в пазах ротора.  
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Идеальная подача таких насосов определяется (пренебрегая 
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между центрами ротора и корпуса); 𝑅𝑅𝑅𝑅 — ширина ротора. 
 

 
Рисунок 7.5 

 
Изменяя эксцентриситет, можно регулировать подачу насоса. 

На рисунке 7.6 показаны положения ротора многопластинчатого 
насоса при разных эксцентриситетах. 

 

 
Рисунок 7.6 

 
Таким образом, пластинчатые насосы бывают регулируемые и 

нерегулируемые. Развиваемое ими давление не превышает 100 
кгс/см2, подача до 265 л/мин при числах оборотов ротора 
500÷1200 в минуту. 
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Для повышения давления применяются нерегулируемые 
пластинчатые насосы многократного (двух-, трех- и четырех-
кратного) действия. 

На рисунке 7.7 представлен насос двукратного действия. 
Его корпус имеет эллиптическую форму, а вместо пружин под 
пластины через кольцевой зазор поступает жидкость из поло-
сти нагнетания. 

Давление насосов многократного действия достигает 175 
кгс/см2, а подача 378 л/мин при более высоких числах оборо-
тов до 1800÷3000 в минуту. 

КПД пластинчатых насосов обычно составляет 0,4÷0,82. 
Пластинчатые насосы отличаются простотой и надежностью 
конструкции, компактностью и малым весом. Они находят 
широкое применение в механизмах подачи металлорежущих 
станков, в дорожно-транспортных машинах и т.п.  

 

 
Рисунок 7.7 

 
7.4. Радиально- и аксиально-поршневые насосы 

В гидросистемах высоких давлений (до 700кгс/смч2) нахо-
дят широкое применение роторные поршневые насосы. 

Различают радиально-поршневые насосы с радиальным от-
носительно оси вращения ротора расположением цилиндров и 
аксиально-поршневые насосы с аксиальным относительно оси 
вращения цилиндрового блока расположением цилиндров. В 



125

7. Роторные насосы

Для повышения давления применяются нерегулируемые 
пластинчатые насосы многократного (двух-, трех- и четырех-
кратного) действия. 

На рисунке 7.7 представлен насос двукратного действия. 
Его корпус имеет эллиптическую форму, а вместо пружин под 
пластины через кольцевой зазор поступает жидкость из поло-
сти нагнетания. 

Давление насосов многократного действия достигает 175 
кгс/см2, а подача 378 л/мин при более высоких числах оборо-
тов до 1800÷3000 в минуту. 

КПД пластинчатых насосов обычно составляет 0,4÷0,82. 
Пластинчатые насосы отличаются простотой и надежностью 
конструкции, компактностью и малым весом. Они находят 
широкое применение в механизмах подачи металлорежущих 
станков, в дорожно-транспортных машинах и т.п.  

 

 
Рисунок 7.7 

 
7.4. Радиально- и аксиально-поршневые насосы 

В гидросистемах высоких давлений (до 700кгс/смч2) нахо-
дят широкое применение роторные поршневые насосы. 

Различают радиально-поршневые насосы с радиальным от-
носительно оси вращения ротора расположением цилиндров и 
аксиально-поршневые насосы с аксиальным относительно оси 
вращения цилиндрового блока расположением цилиндров. В 

 

первых насосах движение поршней происходит в одной плоско-
сти, во вторых — в пространстве. Радиальные насосы более гро-
моздки и тихоходны по сравнению с аксиальными. 

На рисунке 7.8 показана схема радиально-поршневого насоса, 
который имеет неподвижный корпус 1 с эксцентрично располо-
женным внутри него ротором 2 с блоками цилиндров 3. Оси ци-
линдров пересекаются в центре вращения ротора, где имеется 
неподвижная планка 4, перекрывающая всасывающее и нагнета-
тельное окна, которые сообщаются с рабочими насосами . 

По существу, радиально-поршневой насос является многоци-
линдровым поршневым насосом одностороннего действия, пор-
шень (плунжер) каждого из цилиндров совершает одну пару хо-
дов за один полный оборот ротора. 

 
Рисунок 7.8 

 
Для создания более равномерной подачи насосы имеют 5÷13 

цилиндров.  
Идеальная подача одного цилиндра радиально-поршневого 

насоса равна 

𝑄𝑄𝑄𝑄1 = 𝑉𝑉𝑉𝑉1𝑛𝑛𝑛𝑛 =
𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2

4
𝑆𝑆𝑆𝑆𝑛𝑛𝑛𝑛,
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где  𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋
2

4
= 𝑓𝑓𝑓𝑓 — площадь поршня; 𝑆𝑆𝑆𝑆 — длина хода поршня, 

равная 2𝑅𝑅𝑅𝑅 (𝑅𝑅𝑅𝑅 — эксцентриситет). 
Радиально-поршневой насос имеет 𝑧𝑧𝑧𝑧 цилиндров, поэтому 

его подача составит 
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 2𝑅𝑅𝑅𝑅𝑓𝑓𝑓𝑓𝑅𝑅𝑅𝑅𝑧𝑧𝑧𝑧. Регулирование подачи насоса осуществляет-

ся изменением эксцентриситета. Для увеличения подачи насо-
сы выполняются многорядными (до шести рядов), при этом 
число цилиндров насоса может достигать 54 и более. 

Наша промышленность выпускает такие насосы с подачей 
50, 100, 200 и 400 л/мин на давление до 200 кгс/см2 (𝑅𝑅𝑅𝑅 =
500÷1000 об/мин). 

 

 
 

Рисунок 7.9 
 
Аксиально-поршневой насос представлен на рисунке 7.9. 

Насос состоит из блока цилиндров 1 с поршнями (плунжера-
ми) 2, головки которых упираются в наклонную шайбу 3. Угол 
наклона шайбы относительно оси цилиндров определяет ве-
личину хода поршней. Поршни выполняются в виде плунже-
ров, внутри которых размещена пружина 4. Блок цилиндров 
вращается относительно своей оси, что позволяет распреде-
лять жидкость через окна в опорно-распределительном дис-



127

7. Роторные насосы

где  𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋
2

4
= 𝑓𝑓𝑓𝑓 — площадь поршня; 𝑆𝑆𝑆𝑆 — длина хода поршня, 

равная 2𝑅𝑅𝑅𝑅 (𝑅𝑅𝑅𝑅 — эксцентриситет). 
Радиально-поршневой насос имеет 𝑧𝑧𝑧𝑧 цилиндров, поэтому 

его подача составит 
𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 2𝑅𝑅𝑅𝑅𝑓𝑓𝑓𝑓𝑅𝑅𝑅𝑅𝑧𝑧𝑧𝑧. Регулирование подачи насоса осуществляет-

ся изменением эксцентриситета. Для увеличения подачи насо-
сы выполняются многорядными (до шести рядов), при этом 
число цилиндров насоса может достигать 54 и более. 

Наша промышленность выпускает такие насосы с подачей 
50, 100, 200 и 400 л/мин на давление до 200 кгс/см2 (𝑅𝑅𝑅𝑅 =
500÷1000 об/мин). 

 

 
 

Рисунок 7.9 
 
Аксиально-поршневой насос представлен на рисунке 7.9. 

Насос состоит из блока цилиндров 1 с поршнями (плунжера-
ми) 2, головки которых упираются в наклонную шайбу 3. Угол 
наклона шайбы относительно оси цилиндров определяет ве-
личину хода поршней. Поршни выполняются в виде плунже-
ров, внутри которых размещена пружина 4. Блок цилиндров 
вращается относительно своей оси, что позволяет распреде-
лять жидкость через окна в опорно-распределительном дис-

 

ке 5. Число цилиндров в блоке составляет 7÷9, максимальный 
угол наклона 20°.  

Идеальная подача аксиально-поршневого насоса равна  

𝑄𝑄𝑄𝑄𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋2

4
𝑧𝑧𝑧𝑧𝐷𝐷𝐷𝐷𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑧𝑧𝑧𝑧, 

где 𝑑𝑑𝑑𝑑 и 𝑧𝑧𝑧𝑧 — диаметр и число цилиндров; 𝐷𝐷𝐷𝐷 — диаметр окруж-
ности, по которой расположены оси цилиндров; 𝑧𝑧𝑧𝑧 — угол между 
осями блоков цилиндров с наклонной шайбой. 

Аксиальные насосы с подачей до 400 л/мин выпускают на дав-
ления до 550 кгс/см2 и насосы с малыми подачами — на давления 
700 кгс/см2, причем число оборотов этих насосов составляет 
1000÷2000 в минуту, КПД достигает 0,95. 

Аксиально-поршневые насосы имеют многочисленные кон-
структивные разновидности: с бесшатунным приводом и точеч-
ным контактом сферических торцов поршней с наклонной шай-
бой; с бесшатунным приводом бескарданного типа; с шатунным 
приводом и силовым карданом; с шатунным приводом и не-
силовым карданом. Общим для всех конструкций является пре-
обладающее применение торцового распределения жидкости. 
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