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Аннотация. С целью повышения кавитационных показателей рассмо-
трена работа насоса по двухвальной конструктивной схеме с использо-
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экономическую эффективность его работы. Приведены результаты гид- 
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OF  THE  CRYOGENIC  PUMP  

ACCORDING  TO  THE  TWO-SHAFT  OPERATION  SCHEME

Abstract. In order to increase cavitation indicators, the operation of the 
pump according to a two-shaft structural scheme using a planetary gearbox is 
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considered, which allows to signifi-cantly increase the economic efficiency of 
its operation. The results of hydrodynamic calculation of vane pump systems 
for pumping liquefied propane with a temperature of t = −41 C° are presented.

Keywords: pump, cavitation, inducer, gearbox, hydraulic, losses.

Введение

При транспортировке морским путём сжиженного углеводо-
рода (пропан с  температурой t = –41 C°) используются откачи-
вающие погружные многоступенчатые насосные агрегаты, уста-
новленные внутри приёмного резервуара объёмом 20   000  м3. 
В качестве примера укажем на существующий насосный агрегат 
60982 R4-600-60-100 фирмы «Atlas Copco» со следующими пара-
метрами:

1. Подача, м3/ч (м3/с) 1500 (0,417)

2. Напор, м 250

3. Частота вращения, об/мин 1500

4. Кавитационный запас, м 0,8

5. КПД, % 84,5

6. Мощность, кВт 750

Проточная часть насоса состоит из  4-х рядовых ступеней 
с  рабочими колёсами центробежного типа и  предвключенно-
го колеса осевого типа с  переменным втулочным отношением. 
На аналогичные параметры был выполнен также гидродинами-
ческий расчёт лопастной системы насоса [1], который показал, 
что основную сложность в создании данного насоса заключает-
ся в  обеспечении его бескавитационной работы. Так как вели-
чина динамического разрежения при заданных величинах по-
дачи и  кавитационного запаса зависит от  частоты вращения 
ротора, то  целесообразно проектировать предвключенную сту-
пень на  пониженную частоту вращения таким образом, чтобы 
сохранить соосность роторов предвключенной и рядовой ступени. 
Это можно осуществить двумя способами: либо с  применением  
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вращающегося направляющего аппарата рабочего колеса ря-
довой ступени [2], который работает в  режиме центробежной  
гидротурбины с КПД, соответствующему значению передаточ-
ного отношения, либо с  использованием планетарного редук-
тора, размещённого в  полости между ступицей рабочего коле-
са и спрямляющей решёткой предвключенной ступени. В этом 
случае экономическая эффективность работы насоса незна-
чительно снижается, так как КПД планетарного редуктора со-
ставляет 97–98  %. Применение планетарного редуктора по-
зволяет увеличить частоту вращения основного ротора насоса 
до  n = 3000  об/мин и  тем самым сократить количество рядо-
вых ступеней с 4 до 1, что существенно снижает вес и уменьша-
ет габариты насосного агрегата. В соответствии с изложенным 
на рис. 1 и рис. 2 приведены проточные части насоса по двух-
вальной схеме с использованием вращающегося направляюще-
го аппарата и планетарного редуктора.

Расчёт проточной части

Проточная часть состоит из предвключенной ступени, в состав 
которой входит водорез, осевое и центробежное колесо и спрям-
ляющая решётка направляющего аппарата, и рабочее колесо ря-
довой ступени с выправляющим аппаратом.

Последовательность расчёта следующая. Задаёмся величиной 
кавитационного коэффициента быстроходности рабочего колеса 
рядовой ступени Скр = 900 и определяем по (1) необходимую вели-
чину подпора для обеспечения бескавитационной работы:

 кр м

1,33
5,62 3000 0,417  27,7  .

900
h

 ⋅ ⋅
∆ = =  

 
 (1)

Тогда по (2) величина напора предвключенной ступени:

 п.ст кр х м1,2 27,7 2 32  , H h h= ϕ⋅∆ −∆ = ⋅ − =  (2)

 х г ,th h h∆ = ∆ + ∆  (3)
где Δht –  величина термодинамической поправки, значение кото-
рой определяется расчётным путём и составляет 1,29 м [3].
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Величина напора рядовой ступени по (4) равна:
 р п ст �м �. 250 32 218 .H H H= − = − =  (4)

Параметры рядовой ступени, следующие: Q = 1500  м3/ч 
(0,417  м3/с); Δhкр = 28 м; H = 218 м; ns = 125; n = 3000 об/мин; 
D2 = 0,440 м; Δh = 32 м.

Проектирование и  гидравлический расчёт лопастных систем 
на  первоначальном этапе работы выполнялся с  использованием 
САПР ЛС [4] с  последующим проверочным расчётом в  ANSYS 
CFX.

Диаметр рабочего колеса D2 = 0,440 м, быстроходность ns = 125 
и расчётные параметры в приведённых величинах составили сле-
дующие значения: n1΄ = 89,4 об/мин; Q1΄, = 0,146 м3/с; σ ≤ 0,13.

Основные геометрические значения проточной части и  ло-
пастной системы К1706 следующие:
 b2 = 0,09 ∙D2,  Dг = 0,66 ∙D2,  dвт = 0,4 ∙D2,  z = 7; 
 βн = 28–28–28; 
 βвс = 15,5–21–28; 
 φ = 118–118–118; 
 l/t = 2,4–2,48–2,59. 

Результаты гидродинамического расчёта даны в таблице 1.

Таблица 1

Результаты гидродинамического расчёта

1 ЛТ 3 ЛТ 5 ЛТ 7 ЛТ 9 ЛТ

RVu, м2/с 1,25 1,27 1,27 1,26 0,23

hпр, % 4,5 3,5 2,7 2,1 1,7

hуд, % 0 0 0 0 0,4

σ 0,12 0,11 0,12 0,11 0,1

Из представленных данных следует, что профильные потери 
в  рабочем колесе составляют 2,9  %, ударные потери практиче-
ски отсутствуют, а  с  учётом вторичных потерь, обусловленных 
трением жидкости об  ограничивающие диски и  перетекани-
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ем жидкости поперёк лопастного канала от  стороны давления 
к стороне разрежения, которые по данным Г. Ю. Степанова про-
порциональны профильным потерям и зависят от соотношения 
ширины и высоты межлопастного канала, суммарные гидравли-
ческие потери в колесе рядовой ступени составляют 5,8 %. Ве-
личина динамического разрежения σ = 0,11, чему соответствует 
Δh = 0,11∙218 = 24 м и Скр = 1004, что больше принятой в расчё-
те величины. Следовательно, обеспечивается бескавитацион-
ная работа насоса при условии создания напора предвключен-
ной ступени напора Н = 32  м. Осреднённая величина момента 
скорости на  выходе из  рабочего колеса RVu = 1,26  м2/с. Этому 
значению соответствует теоретический напор Hт = 262  м. Дей-
ствительный напор равен Н = 236 м, т. е. обеспечивается с запа- 
сом в 8 %.

Проточная часть предвключенной ступени, как указывалось 
ранее, состоит из рабочего колеса осевого типа SL1706 и рабочего  
колеса центробежного типа Кп 1706. Исходные параметры 
следующие: расход Q = 1500  м3/ч, частота вращения ротора 
n = 1000 об/мин, напор Н = 32 м.

Определим величину напора осевого колеса для обеспече-
ния бескавитационной работы центробежного колеса. Исходя 
из принятого значения Скр = 950, определим величину Δhкр:

 кр м

1,33
5,62 1000 0,417  6  .

950
h

 ⋅ ⋅
∆ = =  

 
 

Тогда величина напора предвключенного осевого колеса со-
ставит:

 ПК кр х м1,35 6 2 6  .H h h= ϕ⋅∆ −∆ = ⋅ − =  

Величина напора центробежного колеса:

 ц б �м �. . 32 6 26 .H = − =  

Основные расчётные параметры предвключенной ступе-
ни составили следующие значения: Q = 0,417  м3/с; H = 26 м; 
n = 1000 об/мин.
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Рабочее осевое колесо имеет следующие геометрические пара-
метры:
 Dг = 0,8∙D2,  dвт = 0,29∙D2,  z = 3; 
 βн = 19–27,2–45,8; 
 βвс = 11–18,3–30,6; 
 φ = 219–254–270; 
 Δφ = 0–35–51; 
 l/t = 1,91–2,29–2,94. 

Результаты гидродинамического расчёта SL1706 даны в  таб- 
лице 2.

Таблица 2

Результаты гидродинамического расчёта

1 ЛТ 3 ЛТ 5 ЛТ 7 ЛТ 9 ЛТ

RVu, м2/с 0,365 0,38 0,365 0,32 0,1

hпр, % 3,7 2,9 2,1 1,3 1,0

hуд, % 0 0 0 0 0

σ 0,061 0,059 0,062 0,061 0,055

Из представленных данных следует, что суммарные гидравли-
ческие потери в осевом колесе составляют 4,8 %, ударные потери 
отсутствуют. Величина максимального динамического разреже-
ния составляет σ = 0,061, т. е обеспечивается запас по отсутствию 
кавитационных явлений, так как Δhх = 0,061∙32 = 1,95 м и Δh =  
= Δhх –  Δht = 1,95–1,29 = 0,66 м, что меньше требуемой величины. 
Среднее значение момента скорости на выходе RVu = 0,316 м2/с, 
чему соответствует теоретический напор Нт = 8,5  м, а  действи-
тельный напор составил Н = Нт∙0,9 = 7,6 м, что больше требуемой 
величины для обеспечения работы центробежного колеса пред-
включенной ступени без кавитационных явлений.
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Центробежное рабочее колесо предвключенной ступени Кп 
1707. Основные геометрические параметры проточной части 
и лопастной системы приняты следующими:
 b2 = 0,2 ∙D2,  Dг = 0,74 ∙D2,  dвт = 0,29 ∙D2,  z = 7. 
 βн = 26,5–26–25,5; 
 βвс = 22–26,3–30,1; 
 φ = 80–85–90; 
 l/t = 1,71–1,89–2,0. 

Результаты гидродинамического расчёта рабочего колеса Кп 
1707 даны в таблице 3.

Таблица 3

Результаты гидродинамического расчёта

1 ЛТ 4 ЛТ 7 ЛТ

RVu вх, м2/с 0,36 0,34 0,10

RVu н, м2/с 1,38 1,40 1,48

hпр, % 1,45 0,90 1,4

hуд, % 0 0 0

σ 0,16 0,16 0,17

Из представленных данных следует, что величина теоретиче-
ского напора составляет Hт = 31 м. Действительный напор равен 
Н = 28  м, что больше требуемой величины для обеспечения бес- 
кавитационной работы рядовой ступени. Величина динамическо-
го разрежения σ = 0,16 чему соответствует Скр = 1245, что больше 
принятого значения в расчёте.

Таким образом, все лопастные системы по своим энергокави-
тационным показателям обеспечивают параметры назначения. 
Выполним расчётную характеристику насоса на  режиме расчёт-
ной подачи.



62

Теоретический напор предвключенной ступени составил:

 т.пс м8,5 31 39,5   . H = + =  

Теоретический напор рядовой ступени составил:

 т.рс м262   . H =  

Теоретический напор насоса по (5) составил:

 т м39,5 262 301,5  . H = + =  (5)

Суммарные гидравлические потери в предвключенной ступе-
ни составили:

 п.с. о.к ц.б. она. 4,8 2,8 3,0 10,6 %.h h h h∆ = ∆ + ∆ + ∆ = + + =  

Суммарные гидравлические потери в  рядовой ступени по  (6) 
составили:

 р.с. ц.б. на 5,8 2,5 8,3 %.  h h h∆ = ∆ + ∆ = + =  (6)

Расчётное значение напора предвключенной ступени состави-
ло:

 ( ) ( )т п.с. м1 39,5 1 0,106 35,3   . H H h= −∆ = − =  

Расчётное значение напора рядовой ступени насоса по (7) со-
ставило:

 ( ) ( )т р.с. м1 262 1 0,083 240  .  H H h= −∆ = − =  (7)

Напор насоса составил H = 35,3 + 240 =275,3  м. Таким об-
разом, напор насоса обеспечен с запасом в 10 %. Расчётное зна-
чение гидравлического КПД проточной части составило: ηг =  
= 275,3/301,5 = 91,3 %.

Ориентировочные значения объёмного и внутреннего механи-
ческого КПД определены по формулам Ломакина А. А. [5,6] и со-
ставили следующие значения: ηо = 97,6 %, ηi мех = 98,2 %.

Расчётное значение КПД насоса с учётом потерь в системе раз-
грузки (2 %) и внешних механических потерь трения (1 %) по (8) 
составило [7, 8]:

 г о м  3 % 84,3 %.  iη= η η η − =  (8)
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На  рис.  3 представлена прогнозная характеристика НВПО 
1500–250. Рабочий диапазон 500–1800  м3/ч, крутизна характери-
стики Н–Q не менее 25 %. Величина допускаемого кавитационного  
запаса определена с учётом термодинамической поправки. Мак-
симальная величина мощности не превышает 700 кВт. В качестве 
привода насоса может быть использован электродвигатель N =  
= 750 кВт и n =3000 об/мин.

Выводы

1. Применение планетарного редуктора по двухвальной схеме 
исполнения позволяет:

а) сохранить соосность роторов предвключенной и  основной 
ступеней;

б) принять повышенную частоту вращения основного ротора, 
что сокращает количество ступеней, уменьшает габариты и  вес 
насосного агрегата;

в) сохранить экономическую эффективность работы насоса;

Рис. 3. Расчётная характеристика НВПО 1500–250  
с частотой вращения ротора n = 3000 об/мин



г) использовать предвключенную ступень с  пониженной ча-
стотой вращения для получения необходимой величины дина-
мического разрежения и  расширения диапазона работы насоса 
по подаче с заданной величиной Δh.

2. Результаты выполненного расчёта и  проектирования про-
точной части насоса показывают, что он по  своим энергокави-
тационным показателям не уступает аналогичным образцам им-
портного производства.
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