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На  кафедре Гидромашиностроения с  1970  годов создавались 
физические и математические модели рабочих процессов и проек-
тирования проточных частей насосов [1–5]. Были получены хо-
рошие результаты расчётной оценки течения в проточной части 
и прогнозирования энергетических характеристик (рис. 1, 2), соз-
даны комплексы для автоматизированного проектирования про-
точных частей лопастных гидромашин [6].

С  начала 2000-х годов было начато использование методов 
расчёта и проектирования на основе расчёта трёхмерного вязко-
го течения в проточных частях [7–10]. Была достигнута хорошая 
сходимость расчёта и  эксперимента при расчёте энергетических 
и  кавитационных показателей. Сначала разрабатывались мето-
ды расчёта в  стационарной постановке, затем в  нестационарной, 
когда стационарная постановка не  давала удовлетворительного  

Рис. 1. Донные ЛТ в РК ПН‑1135 (расчёт и эксперимент)
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результата. Использованы современные ресурсоёмкие модели 
турбулентности. При расчётах вязкого течения начинали с паке-
тов TaskFlow, Star CD, затем стали использовать Fluent, ANSYS 
CFX. В  последнее время приобретён опыт расчётов в  открытом 
коде OpenFOAM. На некоторые программные коды получены па-
тенты [11–13].

В  начале 2000-х годов была разработана серия насосов типа 
КМ на параметры: H = 20, 32, 50 м, Q = 25 и 50 м3/ч. При проекти-
ровании использовался комплекс САПР ЦН. Требовалось разра-
ботать 6 проточных частей с 3-мя спиральными отводами. Насосы 
должны были удовлетворять высоким гидравлическим и кавита-
ционным качествам. В таблице 1 и 2 представлены результаты ис-
пытаний спроектированных насосов в АО «ЭНА».

Таблица 1

Результаты параметрических испытаний насосов КМ 80-65-160

Наименование 
показателя

КМ 80-65-160 КМ 80-65-160в

по ТЗ эксперимент по ТЗ эксперимент

Q, м3/ч 50 50 25 25

Н, м 32±10 % 30 32±10 % 32,2

η, % 70 76,9 60 62,5

Δh, м 4 2,6 3 2,2

Таблица 2

Результаты параметрических испытаний насосов КМ 80-50-200

Наименование 
показателя

КМ 80-50-200/2-5 КМ 80-50-200в/2-С

по ТЗ эксперимент по ТЗ эксперимент

Q, м3/ч 50 50 25 25

Н, м 50±10 % 50,02 50±10 % 49,36

η, % 65 69,16 52 55,6

Δh, м 3,5 2,8 3,8 2,5
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Кафедра значительное время занималась разработкой много-
ступенчатых насосов для ТЭС и  АЭС. Разработка физических 
и математических моделей велась во многом на базе результатов 
исследований этих насосов. В настоящее время в промышленно-
сти имеется большая потребность в модернизации многоступен-
чатых насосов типа ЦНС. С  использованием методов 2D про-
ектирования был повышен КПД насоса ЦНС 63–1400 на  4  %, 
затем на  основе анализа течения были найдены пути его даль-
нейшего повышения. Суммарный прирост КПД составил 5  % 
по сравнению с исходным вариантом (ns,исх = 40; nsопт /nsТЗ = 1,35;  
(nsОПТ /nsТЗ)рек = 1,375; ψ = 0,575, φ2 = 0,05; 2D: +3,9 %, 3D: +1,2 %; 
η = 62,3 %, КПДEuro = 62 %). На рисунке 3 представлено сравнение  
распределения скорости вдоль скелетной линии лопасти спроек-
тированного рабочего колеса [6, 14] и рекомендаций А. Ф. Куф-
това [15], полученных путём обобщения данных.

Также был выполнен проект по  модернизации насоса  
ЦНС 240-2100 с  ns = 72. Исходный КПД насоса 78  %. Требо-
валось получить КПД 80–81  % при соблюдении существенных 

Рис. 3. Распределение относительной скорости вдоль скелетной линии
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ограничений – ​остаться в рамках старого корпуса с D4/D2 = 1,2, 
иметь возможность установки рабочего колеса с  повышенным 
напором, т. е. увеличенным диаметром, снизить уровень вибра-
ций насоса. Была разработана проточная часть с  D3/D2 = 1,03, 
D4/D2 = 1,24, η = 0,817, аппаратом лопаточного типа. Уровень 
пульсаций в насосе был снижен с 1000 до 300 Гц. При проектиро-
вании был использован пакет ANSYS DesignModeler, для выбора 
оптимальных углов лопастных систем метод исследования про-
странства параметров [16].

Для насоса ЦНС 240-2100 с  16 оппозитно расположенными 
рабочими колёсами был спроектирован упорный гидродинами-
ческий подшипник, который требуется для компенсации осевой 
силы при снятии одного из рабочих колёс при глубоком регули-
ровании характеристики насоса [17]. Подшипник должен был 
быть реверсивным, работающим при правом и левом вращении. 
Это не  позволяло применить колодки подшипника со  смещён- 
ной точкой опоры, которые являются более эффективными.

Для расчёта остаточной осевой силы на  роторе насоса были 
использованы упрощённые полуэмпирические методы и  мето-
ды на основе расчёта вязкого течения в корпусе насоса в ANSYS 
CFX. Второй подход позволяет получить величину несущей силы 
подшипника во  всем рабочем диапазоне расходов, для произ-
вольной величины зазора, шероховатости поверхностей, пря-
мом и обратном направлении вращения ротора. Осевая сила при 
проектном зазоре в щелевом уплотнении равном 0,1 мм на но-
минальном расходе составила Fz = 14,1 кН (по методике Ломаки-
на А. А. – 14,4 кН), при сильном износе уплотнения осевая сила 
возрастает до 20 кН. Упорный подшипник при 2-х кратном запа-
се по осевой силе проектировался на несущую силу Fz = 40 кН.  
При проектировании подшипника использована полуэмпири-
ческая методика  [18]. Оценка несущей силы подшипника про-
ведена по  полуэмпирическим методикам и  на  основе решения 
уравнений Навье-Стокса в  масляном клине между колодкой 
и упорным диском. Определена требуемая чистота рабочих по-
верхностей колодки и упорного диска подшипника.
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Важными вопросами при создании подшипников скольжения 
являются изготовление, сборка и установка подшипника в насо-
се. Требуется выполнить проверку колодок подшипника по  вы-
соте, для всех колодок она не  должна различаться более чем 
на 2 мкм. Установочный зазор между упорным диском и колод-
ками слева –  ​0,3 мм, справа –  ​0,1 мм. Поверхность колодки за-
лита баббитом. Упорный диск и колодка сегментного подшипни-
ка имеют шероховатость 0,4 мкм. Чрезвычайно важным вопросом 
является организация охлаждения подшипника. В  данном слу-
чае использовалось масло Т–22, которое подавалось в  подшип-
ник принудительно от маслостанции с расходом примерно 1 л/с.  
Расход масла предварительно оценивается расчётным путём, 
а затем окончательно подбирается экспериментально. Темпера-
тура колодок 70 °C при допустимых не более 80 °C. Нагрев масла 
под колодкой 10  °C при допустимых не  более 30  °C, расчётная 
и экспериментальные величины совпали. При ресурсных испыта-
ниях подшипник (рис. 4) подтвердил свою работоспособность.

Рис. 4. Упорный подшипник скольжения
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При проектировании герметичного электронасоса (ГЭН) тре- 
бовалось обеспечить работу насоса на заданных режимах с обе-
спечением повышенных виброшумовых (ВШХ) качеств. Огра-
ничения: проточная часть насоса должна вписываться в  суще-
ствующий корпус; потребляемая мощность не  более заданной 
величины; диапазон регулирования числа оборотов задан; вы-
сокое значение допускаемого кавитационного запаса. Исходная 
проточная часть имела высокий уровень потерь в  направляю-
щем аппарате, большое количество отрывных зон, что негатив-
но влияло на  ВШХ насоса. Были спроектированы 1 и  2 ступе-
ни с пространственными рабочими колёсами и направляющими 
аппаратами осерадиального типа, гидравлический КПД ступени 
повышен на 15 %. Снижение потерь позволило уложиться в за-
данную по ТЗ мощность и снизить необходимую частоту враще-
ния вала. Проектирование лопастных систем велось с  исполь-
зованием пакета ANSYS DesignModeler. Уменьшение потерь 
за  счёт улучшения формы потока (рис.  5) и  снижение необхо-
димый частоты вращения улучшило ВШХ насоса, что было под-
тверждено экспериментально.

Был разработан подход, позволяющий расчётным путём выя-
вить источники шума в проточной части насоса, количественно 
и  качественно оценить их вклад в  акустическую мощность, что 
даёт возможность проектировщику на  стадии проектирования 
проточной части улучшить шумовые качества насоса. Экспери-
ментальное измерение уровня шума производится интегрально 
в определенных точках проточной части и не позволяет оценить 

Рис. 5. Линии тока в напорном патрубке насоса
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вклад отдельных элементов проточной части (лопастей рабочего 
колеса, лопаток направляющего аппарата, зон поворота потока 
и др.) в образование шума. Такой анализ можно сделать расчёт-
ным путём.

Для оценки величины широкополосного шума по  методи-
ке  [19] достаточно иметь результаты расчёта течения в  проточ-
ной части в стационарной постановке с применением RANS мо-
делей турбулентности.

С  использованием акустической аналогии, предложенной 
Лайтхиллом, Прудман определяет акустическую мощность гене-
рируемой изотропной турбулентности:

	
3 5

0 5
0

  ,A
u uP
l a

 
=αρ   

 
	 (1)

где u  –  ​скорость, l  –  ​характерный размер, a0  –  ​скорость звука, 
ρ0 – ​плотность среды.

Уравнение (1) через кинетическую энергию турбулентности k 
и скорость её диссипации ε записывается в виде:

	 5
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Калибровочная константа αε имеет значение 0,1, которое  
получено Саркаром и  Хусаини при отработке данного метода 
расчёта.

Акустическая мощность источника определяется по формуле:
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где Pref  = 10–12 (Вт/м3) – ​значение эталонной акустической мощ-
ности.

Формула Прудмана (2) даёт приблизительную оценку акусти-
ческой мощности, генерируемой изотропной турбулентностью 
в проточной части насоса.
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На  рисунке 6 представлено поле мощности гидродинамиче-
ского шума, генерируемого в  ядре потока в  каналах исходного 
отводящего устройства лопаточного типа. Места повышенно-
го уровня шума в  ядре потока связаны с  местами возникнове-
ния вихревых зон. При проектировании нового направляюще-
го аппарата вихревые зоны в  каналах отвода были значительно 
сокращены. Максимальная мощность шума в  каналах модифи-
цированного направляющего аппарата была снижена с 35 до 5– 
10 Дб (рис. 6).

Снижение уровня широкополосного шума удалось достичь 
за счёт изменения формы лопаток направляющего аппарата. В но-
вом варианте направляющего аппарата снижена диффузорность 
потока в каналах и устранены отрывы пограничного слоя.

Второй подход к оценке генерируемого шума в проточной ча-
сти насоса основан на  спектральном анализе пульсаций давле-
ния в проточной части. После проведения нестационарного рас-
чёта течения в  ANSYS CFX исходя из  анализа полей давления 
было установлено, что максимальные амплитуды пульсации дав-
ления возникают в  гидродинамическом следе за  рабочим коле-

Рис. 6. Мощность гидродинамического шума  
в ядре потока в лопаточном НА:  

а – ​исходный вариант; б – ​новый вариант

а б



23

Рис. 8. Амплитудно-частотная характеристика  
в напорном патрубке (новый вариант)

Рис. 7. Амплитудно-частотная характеристика в точке  
за направляющим аппаратом (новый вариант)

сом. Спектральный анализ пульсаций давления в ступени с но-
вым направляющим аппаратом дал результаты, представленные 
на рисунке 7–8.
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С  применением более совершенной конструкции направля-
ющего аппарата удалось снизить амплитуду пульсаций давления 
за решёткой лопаток с 1100 Па до 120 Па, а в напорном патрубке 
с 1250 Па до 116 Па.

В  последние годы на  кафедре была разработана проточная 
часть свободновихревого насос с  ns ≈ 55. Свободновихревые на-
сосы (СВН) нашли широкое применение в очистных сооружени-
ях и канализационных насосных станциях. Это обусловлено тем, 
что данный тип насосов имеет широкое проходное сечение и по-
ток в  основном проходит вне рабочего колеса, а  твёрдые части-
цы примесей практически не соприкасаются с его поверхностя-
ми. Однако рабочий процесс СВН сложен и недостаточно изучен. 
Эффективность СВН уступает традиционным лопастным насо-
сам. Были проведены гидродинамические расчёты [20] течения 
вязкой жидкости в проточной части данного свободновихревого 
насоса (рис. 9).

Расчёт проводился в  стационарной постановке. Для замыка-
ния уравнений Рейнольдса использовались, как высокорейнольд- 

Рис. 9. Модель рабочего колеса СВН
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совая k-ε, так и низкорейнольдсовая SST модели турбулентности. 
Условие сопряжения на поверхности интерфейса между домена-
ми РК и  камерой задавалось  –  ​«Frozer Rotor». На  поверхности  
интерфейса между доменами корпуса и радиального зазора ос-
реднение параметров потока не осуществлялось. На входе в рас-
чётную область (Inlet) задавалось относительное давление 1 атм, 
на  выходе  –  ​массовый расход. Спроектированная проточная 
часть была изготовлена и испытана на двух разных эксперимен-
тальных стендах, что позволило выполнить верификацию ре-
зультатов численного моделирования. На рисунке 10 представ-
лена безразмерные напорная характеристика СВН. Расхождение 
по  напору между расчётом и  экспериментом на  номинальном 
режиме составило 4 %.

Низкое значение расчётного КПД – ​40 % является характер-
ным для свободновихревых насосов. С. С. Рудневым на основе 

Рис. 10. Напорные характеристики СВН с ns = 55
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анализа рабочего процесса СВН был сделан вывод, что теорети-
чески достижимый КПД такого процесса не  может превышать 
50  %. Полученная с  использованием 3D-методов CFD величи-
на КПД (40 %) хорошо согласуется со значением максимального 
КПД (41  %), рассчитанного по  формуле для СВН, полученной 
на основе обработки экспериментальных данных [21]:

	 max
3 6

1 .
1,977,01 10 ln 302,42 10s s

s
n n

n
− −

η =
− ⋅ + + ⋅ ⋅

	

Одной из  значимых работ, которую провела кафедра, была 
разработка проточной части осевого насоса для АЭС. Требова-
лось создать насос с высоким КПД и не западающей формой на-
порной характеристики. Традиционно не  западающую характе-
ристику можно получить установкой лопастей осевого колеса 
на  некоторый отрицательный угол. Однако, это приводит к  су-
щественному уменьшению КПД насоса. Был проведён числен-
ный анализ течения и  интегральных характеристик нескольких 
насосов с быстроходностью, близкой к проектной, чтобы выяс-
нить причины западания характеристик [22]. Напорные характе-
ристики насосов ОП2 и ЦН–44 имели на режимах Q = (0,3–0,5) Qн 
западающий участок. Напорная характеристика насоса ОП5 при 
углах установки φ = 0° практически не имела западания. На ри-
сунке 11 представлены расчётные поля скоростей в межлопаст-
ных каналах в  периферийных сечениях рабочих колёс исследо-
ванных насосов на режимах малых подач.

Из  анализа полей скоростей следовало, что на  номиналь-
ном режиме во всех насосах большая часть потока протекает че- 
рез периферийные сечения межлопастных каналов безотрывно. 
На режиме Q = 0,5Qн в насосах ОП2 и ЦН–44 происходит «запи-
рание» течения в периферийном сечении межлопастного канала 
рабочего колеса, поэтому поток в этих насосах в основном про-
текает через втулочное и среднее сечения проточной части.

В насосе ОП5 отрывное течение имеет место во втулочном се-
чении насоса, что, однако не приводит к ухудшению формы на-
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порной характеристики при малых подачах. Был сделан вывод, 
что причиной западания напорных характеристик насосов на ре-
жимах малых подач является нарушение обтекания лопастей  
в периферийных сечениях и выключении этих сечений по созда-
нию приращения энергии на этих режимах. Таким образом при 
проектировании осевого насоса с не западающей формой напор-
ной характеристики было необходимо обеспечить безотрывное 
обтекание лопастей рабочего колеса в  периферийных сечениях 
путём их разгрузки и увеличения роли средних сечений в созда-
нии приращения энергии рабочего колеса. Это было обеспече-
но путём задания переменного закона изменения теоретического 
напора вдоль радиуса рабочего колеса, теоретический напор ко-
леса при этом был сохранен. Такой подход позволил создать про-
точную часть осевого насоса с ns ~ 600 c высоким КПД и не запа-
дающей формой напорной характеристики (рис. 12).

В последнее время на кафедре начато использование открыто-
го кода, реализованного в  пакете OpenFOAM. Для тетраэдраль-
ной расчетной сетки с количеством элементов до 10 млн реко-
мендуется задействовать до  200 вычислительных ядер, так как 

Рис. 11. Поля скоростей в периферийных сечениях рабочих колёс  
осевых насосов ОП5 (а), ОП2 (б), ЦН–44 (в) на режиме Q = 0,5Qн

а б в
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дальнейшее повышение количества вычислительной мощности 
не приводит к значительному росту скорости вычислений. Пре-
имущество использования открытого пакета OpenFOAM это  –  ​
неограниченность на количество используемых ядер.

Пакет был применён, в частности, для исследования течения 
на входе в рабочее колесо осевого насоса с ns = 55 [23], описанно-
го выше (рис. 13).

По результатам проведённых численных исследований можно 
сказать, что для прогнозирования энергетических характеристик 
осевых насосов открытый программный комплекс OpenFOAM 
не уступает коммерческому программному продукту ANSYS CFX. 
В области малых подач пакет OpenFOAM дал лучшую сходимость 
с  кривой напора, полученной экспериментально. Возможности 
распараллеливания вычислительной задачи у обоих пакетов ана-
логичны.

Рис. 12. Характеристики разработанного осевого насоса с ns = 580
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С использованием пакета OpenFOAM также создана и апро-
бирована методика предсказания зон кавитационной эрозии 
и её интенсивности на участках трубопроводов при переходных  
процессах. Методика основана на снятии показаний пульсации 
давления в характерных точка трубопровода. Верификация чис-
ленной методики выполнена для сценария быстрого закрытия 
задвижки при различном значении давления в  системе трубо-
провода. Показано хорошее согласование расчётных и экспери-
ментальных данных.

Рис. 13. Поля абсолютной скорости  
на режиме работы насоса (KQ = 0,5KQном)
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Начата разработка новых подходов к  проектированию и  оп-
тимизации проточной части насосов [24]. Построена метамодель 
рабочего колеса центробежного насоса средней быстроходности 
на основе машинного обучения с использованием CFD расчётов. 
Наиболее высокую точность предсказания энергетических харак-
теристик рабочего колеса показала метамодель на  основе поли-
номиальной регрессии второй степени. Определен достижимый 
гидравлический КПД рабочего колеса многоступенчатого насоса 
средней быстроходности на основе Паретооптимальности. Опи-
санный подход может быть также использован для анализа и раз-
работки остальных элементов проточной части насоса и для ком-
плексного анализа характеристик всей проточной части насоса.

Разработана методика проектирования, численного расчёта 
и оптимизации струйных насосов. Данные методики верифици-
рованы с использованием экспериментальных данных, получен-
ных в Лаборатории гидромашиностроения СПбПУ.

Результаты численных расчётов сходятся с  эксперименталь-
ными данными с погрешностью до 10 %. Комбинация граничных 
условий, состоящая из полных давлений на входе и статическо-
го давления на выходе из насоса, позволяет получить адекватное 
значение расхода смешанной среды на выходе из струйного на-
соса. В результате был спроектирован струйный насос, который 
работая в паре с центробежным насосом высокого давления об-
разует агрегат «насос-эжектор», устанавливаемый в систему ава-
рийного и планового расхолаживания первого контура реактора 
и  охлаждения бассейна выдержки АЭС. Получен патент на  по-
лезную модель [13].

Рис. 14. Распределение скорости в проточной части эжектора
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Все расчётные исследования кафедры, особенно в  нестацио-
нарной постановке, выполнялись с использованием программно-
го комплекса ANSYS CFX в основном на гетерогенном кластере 
«Политехник – ​РСК Торнадо» СПбПУ.
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