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ПРЕДИСЛОВИЕ

В техническом обеспечении технологических процессов 
на объектах сельского хозяйства насосы играют важную 
роль. насосы относятся к группе энергетических машин и 
служат для преобразования  механической энергии, получае-
мой от привода, в механическую энергию потока жидкости. 
Отличительной чертой насосов является их широкая распро-
страненность в современной технике.

При изложении материала авторы старались остаться, 
прежде всего, в рамках утвержденных программ по направ-
лениям подготовки (бакалавриат) 110300, 280700 и 190600. 
Вместе с тем в пособие включены дополнительные вопросы, 
которые представляются существенными для формирования 
у учащегося инженерного мышления.

Помимо ознакомления с устройством, принципом дей-
ствия и основами теории насосов в пособии рассмотрены и 
вопросы  их работ на сеть. Приведены методики пересчета 
рабочих характеристик насосов по воде как на более вязкую 
ньютоновскую жидкость, так и на вязкопластичные гидро-
смеси. Особое внимание уделено особенностям подбора цен-
тробежных насосов. Это восполняет известный пробел, 
имеющий место в изданной к настоящему времени и доступ-
ной учащимся учебной литературе.

Примеры, приведенные по тексту, представляют и прак-
тический интерес. Пособие рекомендовано к использованию 
при курсовом и дипломном проектировании.
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1. ОСНОВЫ ТЕОРИИ НАСОСОВ

Насосом называется энергетическая машина, в которой 
механическая энергия привода преобразуется в механиче-
скую энергию перекачиваемой (транспортируемой) жидко-
сти.

1.1 Основные параметры насосов

Насосы в соответствии с назначением характеризуются 
тремя основными параметрами: подача, напор и полезная 
мощность.

Подача насоса – это количество жидкости, подаваемое 
насосом в единицу времени. По физическому смыслу подача 
насоса и расход жидкости – понятия родственные. Обозначе-
ния и размерность подачи аналогичны расходу жидкости:

·объемная подача насоса – Qн, м3/с;
·массовая подача насоса – Мн, кг/с.
Массовая подача насоса Мн связана с объемной подачей 

Qн соотношением:

Мн = ρQн, (1.1)
где ρ – плотность перекачиваемой жидкости, кг/м3.

Напором насоса Нн называется приращение полной ме-
ханической энергии, получаемое единицей веса жидкости, 
проходящей через насос. Следовательно, напор насоса Нн, м 
представляет собой разность полных гидродинамических на-
поров жидкости в сечениях потока после насоса и перед ним:

Нн = Н2 – Н1; (1.2)

Нн = z2 – z1 + 
gg

pp

2

2

1

2
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uu

r

-
+

-
, (1.3)

где Нн – полный гидродинамический напор (удельная полная 
механическая энергия) жидкости, м;
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z – удаление по вертикали центра масс сечения потока-
от условной горизонтальной плоскости  сравнения, 
м;

p – абсолютное давление жидкости, Па;
υ – средняя скорость, м/с;

ρg – удельный вес жидкости, Н/м3.
Здесь подстрочные индексы «1» и «2» относятся к сече-

ниям потока жидкости соответственно на входе и выходе из 
насоса.

Если в насосе удаление всасывающего патрубка от на-
гнетательного незначительно, то можно полагать z1-z2 = 0. 
При равенстве диаметров проточных каналов указанных пат-
рубков 2

1
2
2 uu - = 0. В этом случае приближенно напор насоса:

Нн  = 
ρg

Δp

g

pp
н12 =

-

r
. (1.4)

Для объемных насосов в качестве основного параметра 
указывают не напор Нн, а создаваемое ими давление pн:

рн = ρg Нн, (1.5)
где ρ – плотность жидкости, кг/м3;

g – ускорение свободного падения, м/с2.

Величины плотностей ρ отдельных жидкостей приведе-
ны в приложении 1. Зависимость плотности воды от темпера-
туры приведены в приложении 15.

Полезная мощность насоса Nпол.н. – это удельная полная 
механическая энергия, сообщаемая насосом потоку жидкости 
в единицу времени, Вт: 

Nпол.н = ρg Qн Нн; (1.6)

Nпол.н = pн Qн , (1.7)

при условии, если:    ρ – в кг/м3;  g – в  м/с2;  Qн – в  м3/с 
Нн – в  м;  pн – в Па. 
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Коэффициент полезного действия насоса ηн – отноше-
ние полезной мощности насоса Nпол.н к потребляемой насосом 
мощности N

ηн = 
N

N .пол.н . (1.8)

Потребляемая насосом мощность  N  всегда больше по-
лезной мощности насоса  Nпол.н, так как в насосах механиче-
ская энергия привода в неполной мере преобразуется в меха-
ническую энергию перекачиваемой жидкости. Она частично 
затрачивается на преодоление гидравлического трения, мест-
ных сопротивлений, на механическое трение в подшипниках 
и т.д.

Полный коэффициент полезного действия (КПД) насоса
ηн  учитывает все виды потерь. Он определяется как произве-
дение трех КПД: гидравлического ηг,  объемного ηоб   и  ме-
ханического  ηм, то есть:

ηн  = ηг · ηоб · ηм. (1.9)

Гидравлический КПД  ηг  учитывает потери на вихреоб-
разование и на трение между слоями жидкости.

Объемный КПД  ηоб учитывает то обстоятельство, что 
часть жидкости, восприняв подводимую к ней энергию, не 
попадает из-за утечек в нагнетательный патрубок.

Механический КПД  ηм  характеризует потери механи-
ческой энергии на трение в подшипниках, а также потери на 
трение между потоком жидкости и ограничивающими его 
поверхностями.

Угловая скорость вращения вала насоса ωн,  рад/с-1:

ω = 30
н

n×p
, (1.10)

где   nн  – частота вращения вала насоса, мин -1.

Важным параметром объемных насосов является рабо-
чий объем насоса Vо, под которым понимается разность наи-
большего и наименьшего значений замкнутого объема рабо-
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чей камеры за один оборот или двойной ход рабочего органа 
(поршень, плунжер, шток мембраны) насоса.

В теории и практике расчета параметров насосов разли-
чают следующие  высоты:

- геометрическая высота всасывания насоса Нг.вс, м;
- вакуумметрическая высота всасывания насоса Нвак, м;
- допустимая вакуумметрическая высота всасывания 

насоса доп
вакН , м.

Первую из них (Нг.вс) можно измерить (или назначить 
при установке насоса), вторую (Нвак) вычисляют (то есть оп-
ределяют расчетным путем), а третью ( доп

вакН ) устанавливают 
по результатам испытаний насосов.

1-1  и  2-2 – сечения потока жидкости; 
0-0 – условная плоскость сравнения; Нг.вс –  геометрическая высота 
всасывания насоса; 1 – подводящий (всасывающий) трубопровод; 2 –
вакуумметр; 3 – входной (всасывающий) патрубок насоса; 4 – насос; 5 
– выходной (напорный) патрубок насоса; 6 – напорный трубопровод

Рисунок 1.1 – Схема установки насоса

Геометрическая высота всасывания насоса Нг.вс – это 
разность уровней  центров масс сечений потока жидкости во 
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всасывающей гидромагистрали насоса, иллюстрируемая рис. 
1.1.

Выберем и обозначим контрольное сечение в потоке 
жидкости, проходящем через трубопровод и внутреннюю по-
лость насоса (рис. 1.2, а): 1-1 – сечение на входе во всасы-
вающий трубопровод; 2-2 – сечение на выходе из него, а так-
же точку k  (рис. 1.2, а)  в районе входных кромок лопаток 
рабочего колеса на наибольшем удалении от оси его враще-
ния. Именно здесь будет наблюдаться наименьшее давление 
при работе насоса (рис. 1.2, б). Далее за входными кромками 
имеет место рост давления жидкости, обусловленный силами 
взаимодействия лопаток вращающегося рабочего колеса с 
потоком жидкости. Перед входным патрубком насоса между 
сечениями потока 1-1 и 2-2 в трубопроводе давление падает.

а – рабочее колесо; 
б – график изменения давления во всасывающем трубопроводе

Рисунок 1.2 – Меридиональное сечение напорного потока жидкости

При уменьшении давления жидкости на входе в насос 
рвх.н или с повышением частоты вращения n рабочего колеса 
давление рн –  в сечении  к-к падает. Обычно полагают, что 
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при выполнении условия  рк ≤ рs  в насосах возникает кавита-
ция. Здесь рs – давление насыщенных паров; для воды – см. 
приложение 2.

Кавитацией называется разрыв сплошности жидкости и 
образование в ней паровых и газовых пузырьков – каверн. 
Возникновение и рост пузырьков происходит при глубоком 
вакууме и температуре, включая комнатную. Поэтому, явле-
ние кавитации часто называют «холодным кипением» жидко-
сти. Парогазовые пузырьки, вынесенные потоком в область 
повышенного давления, схлапываются. В месте схлапывания 
пузырьков возникает резкое повышение давления до не-
сколько десятков мегапаскалей по причине микрогидроуда-
ров большой повторяемости. Если это происходит на поверх-
ности рабочего колеса или лопатки, то удар приходится на 
эти поверхности, что вызывает эрозию (разрушение) мате-
риала. Процессы разрушения рабочих органов лопастных на-
сосов является наиболее опасным следствием  кавитации. 

С целью определения  величины наибольшего вакуума 
перед рабочим колесом насоса (рис. 1.1, сечение 2-2) исполь-
зуем уравнение Бернулли для двух сечений потока несжи-
маемой вязкой жидкости:

21

2

222
2

2

111
1 22 -

+++=++
S

ua

r

ua

r
h

gg

p
z

gg

p
z , (1.11)

где   α –  коэффициент кинетической  энергии (коэффициент
Кориолиса), равный при турбулентном режиме 
1,05…1,15, то есть практически  α ≈ 1,0; 

21-Sh – полные потери напора между сечениями 1-1 и 2-2, м.

Здесь остальные обозначения те же, что и в равенстве 
(1.3).

Если принять во внимание следующее:
· скорость жидкости в сечении 1-1 бесконечно мала, в со-

ответствии с этим 0
2

2
11 »

g

ua
;
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· с учетом конкретного положения сечений потока и 
плоскости сравнения на рис. 1.1  z1 ≈ 0;   z2 = Нг.вс, то уравне-
ние Бернулли примет следующий вид:

21
вакатат

2

2

г.вс -å
+++= -

h
gg

рр
Н

g

p u
rr , (1.12)

где  рвак – вакуумметрическое  давление в сечении 2-2.

Решаем полученное соотношение относительно ваку-
умметрической высоты всасывания Нвак.н насоса:

вс

2

г.всвак.н 2
вак

S
u

r
h

g
НН

g

p
++== , (1.13)

где   Нг.вс – геометрическая высота всасывания насоса, то есть
расстояние по вертикали от приемного уровня 
жидкости до оси насоса, м;

h∑вс – полные потери напора во всасывающем трубопро-
воде, м;

g2

2u
– скоростная  высота  во всасывающем трубопрово-

де, м.
При эксплуатации насосных установок с лопастными 

насосами с целью недопущения кавитации должно выпол-
няться неравенство:

Нвак < доп
вакН , (1.14)

доп
вакН  = 4,5…7,5  м вод.ст, (1.15)

где доп
вакН – допустимая вакуумметрическая высота всасыва-

ния насоса.

Ее определяют по результатам испытания насосов, как 
правило, на воде.
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1.2 Краткая классификация, принципиальные схемы и

области применения насосов

Насосы предназначены для преобразования  механиче-
ской энергии  приводящего двигателя в механическую энер-
гию перекачиваемой жидкости. 

По энергетическому признаку насосы подразделяются 
на три группы. 

К первой группе относятся водоподъемные механизмы, 
изменяющие только потенциальную энергию положения 
жидкости. Черпальные машины применялись еще в древние 
времена. Сегодня в технике они почти не используются.

В насосах второй группы механическая энергия сооб-
щается жидкости за счет непосредственного изменения ее 
давления. Эти насосы работают по принципу вытеснения 
жидкости из рабочей полости и называются объемными на-
сосами.

В третьей группе насосов жидкости первоначально со-
общается кинетическая энергия, которая затем преобразуется 
в потенциальную энергию давления. Эти насосы объединя-
ются под названием динамические насосы. К динамическим 
относится большая группа лопастных насосов, а также вих-
ревые, струйные насосы и другие.

Объемные насосы перемещают жидкость путем при-
нудительного периодического изменения объема заполняе-
мой ею рабочей камеры, попеременно сообщающейся с 
входным и выходным патрубками. Это общий момент. Пояс-
ним его конкретными схемами.

Поршневой насос одностороннего действия (рис. 1.3, а) 
состоит из цилиндра 4, внутри которого размещены поршень 
3 со штоком 5, совершающие возвратно-поступательное 
движение. Имеются всасывающий 1 и нагнетательный 2 кла-
паны. 

Поршень приводится в движение кривошипно-
шатунным механизмом, состоящим из ползуна 6, шатуна 7 и 
маховика 8 с приводным пальцем 9, установленным на ра-
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диусе r. За один оборот маховика 8 поршень 3 совершает 
один двойной ход, равный  2r.

Насос работает следующим образом. При движении 
поршня 3 вправо открывается всасывающий клапан 1. При 
этом жидкость из всасывающего трубопровода поступает в 
рабочую полость. При обратном движении поршня всасы-
вающий клапан закрывается, нагнетательный клапан 2 от-
крывается и жидкость под давлением вытесняется в напор-
ный трубопровод. За каждый оборот маховика 8 в напорный 
трубопровод поступает порция жидкости. То есть объемная 
подача насоса имеет пульсирующий характер (рис. 1.3, б).

1, 2 – соответственно всасывающий и нагнетательный клапаны; 
3 – поршень; 4 - цилиндр; 5 – шток; 6 – ползун; 7 – шатун; 8 – махо-

вик; 9 – приводной палец
Рисунок 1.3 – Принципиальная схема поршневого насоса

Действительная средняя объемная подача Qн, м3/с рас-
смотренного поршневого насоса составляет:

Qн = обооб
2

2
4

ηnVηnr
πd

××=××× , (1.16)

где    d – внутренний диаметр цилиндра, м;
2r – линейное осевое перемещение (ход) поршня за один

оборот маховика, м;
n – частота вращения маховика, с-1;

V0 – рабочий объем насоса, м3;
   ηоб – объемный КПД насоса, учитывающий утечки.
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Ориентировочные значения объемного КПД поршневых 
насосов в зависимости от их размеров приведены в табл. 1.1, 
где d – внутренний диаметр цилиндра насоса.

Таблица 1.1
Ориентировочные значения объемного КПД   ηоб

поршневых насосов

Размер 
насоса

d, мм Qн, м3/с ηоб

малый менее 50 0,5…20 0,85…0,90
средний 50…150 20…300 0,90…0,95
крупный более 150 более 300 0,95…0,99

Плунжерный насос (рис. 1.4, а) состоит из корпуса 3, 
плунжера 4 с наружным диаметром  d и двух клапанов: вса-
сывающего 2 и нагнетательного 1. Возвратно-поступательное 
движение плунжера 4 может быть обеспечено кривошипно-
шатунным механизмом.

а – принципиальная схема насоса; б – график его подачи
1, 2 – соответственно нагнетательный и всасывающий клапаны; 

3 – корпус; 4 – плунжер
Рисунок 1.4 – Принципиальная схема плунжерного насоса

В случае движения плунжера 4 вправо, объем рабочей 
камеры РК возрастает, давление в ней уменьшается и в нее 
всасывается жидкость через открытый всасывающий клапан 
2 при закрытом нагнетательном клапане 1. При дальнейшем 
движении плунжера 4 влево всасывающий клапан 2 закрыва-
ется, объем рабочей камеры РК уменьшается, давление жид-
кости в ней возрастает, нагнетательный клапан 1 открывает-
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ся. Жидкость под давлением поступает в напорный трубо-
провод. 

Действительная средняя объемная подача насоса Qн, 
м3/с  составляет:

Qн =  обоб

2

60604
hhp

××=×××
n

V
n

S
d

о , (1.17)

где  d – наружный диаметр плунжера, м;
S – ход плунжера, м;
V0 – рабочий объем насоса, м3;
n – число циклов в минуту, цикл/мин;

      ηоб – объемный КПД насоса, равный 0,75…0,95.

Плунжерные насосы способны создавать высокие дав-
ления. Они получили распространение в строительных и до-
рожных машинах. Некоторые типы насосов используются 
для нагнетания жидкости в гидравлические прессы. Плун-
жерные насосы также применяют в дизелях в качестве топ-
ливных насосов, а также в современных моечных машинах 
среднего и высокого давления.

1 – корпус; 2, 4 – соответственно нагнетательная и всасывающая по-
лости; 3 – предохранительный клапан; 5, 6 – соответственно ведущая 

и ведомая шестерни
Рисунок 1.5 – Шестеренный насос с внешним зацеплением
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Шестеренный насос  (рис. 1.5) включает в себя две 
шестерни: ведущую и ведомую, которые находятся в зацеп-
лении и размещены в едином корпусе 1 с небольшими ради-
альными и торцевыми зазорами.

Особенностью эвольвентного зацепления при работе 
насоса является непрерывность контакта зубьев шестерен. 
При вращении шестерен по направлению стрелок зубья шес-
терен выходят из зацепления в полости всасывания 4, осво-
бождается объем впадин и жидкость заполняет их. Захваты-
ваемая зубьями жидкость вовлекается во вращательное дви-
жение вместе с шестернями. В полости нагнетания 2 зубья 
входят в зацепление, вытесняя жидкость из впадин.

Для надежного заполнения впадин шестерен жидкостью 
необходимо обеспечить в полости всасывания давление, пре-
вышающее противодавление Рцб, развиваемое центробежны-
ми силами, действующими на жидкие частицы при их вра-
щении. Противодавление Рцб, Па  на окружности выступов 
можно оценить по формуле:

Рцб = 
2

)( 2
1

2
2 uu -r

, (1.18)

где  и2 и  и1 – соответственно скорости на окружностях вы-
ступов и впадин, м/с;

ρ – плотность жидкости, кг/м3.

Насос снабжается предохранительным клапаном 3, сра-
батывающим, если развиваемое насосом давление по каким-
либо причинам становится выше допустимого.

Объемная подача насоса за один оборот  Qн.1, м
3/об,  оп-

ределяемая теоретически из условия равенства объемов впа-
дин и зубьев, равна:

Qн.1 = π(r2
2 – r1

2)b, (1.19)

где r2  и  r1 – соответственно радиусы выступов и впадин, м;
b – ширина шестерен, м.
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Однако объем, занимаемый впадиной, в действительно-
сти несколько превышает объем зуба. Поэтому множитель  π
в выражении (1.19) заменяют коэффициентом, равным 3,5.

Действительная объемная подача Qн, м3/с шестеренного 
насоса определяется по формуле:

Qн = об0
об

2
1

2
2

6060

)(5,3
h

h
××=

×××- n
V

пbrr
, (1.20)

где  п – число оборотов ведущей (ведомой)  шестерни, мин-1;
V0 – рабочий объем насоса, м3;

     ηоб – объемный КПД насоса, равный 0,70…0,95.

Шестеренные насосы применяют в смазочной системе 
ДВС и гидросистемах тракторов и сельскохозяйственных 
комбайнов. Они могут работать и на перекачивание воды, но 
в виду ее малой вязкости она легко просачивается через все 
имеющиеся в рабочем пространстве корпуса зазоры, что при-
водит к существенному снижению объемного КПД насоса.

Параметры ряда шестеренных насосов приведены в 
приложении 3.

Широкому использованию шестеренных насосов в сель-
скохозяйственной технике способствует простота их устрой-
ства, сравнительно высокая равномерность подачи жидкости, 
бесшумность работы, простота соединения с ДВС.

Диафрагменный насос (рис. 1.6)  имеет гибкую мембра-
ну 2, выполненную из эластичного материала. Мембрана 
прикреплена к жесткому диску со штоком 3, совершающему 
возвратно-поступательное движение. По принципу действия 
он аналогичен поршневому насосу.

Диафрагменные насосы, в частности, используют в ка-
честве бензонасоса в системе топливоподачи карбюраторных 
двигателей. 

Главным образом, диафрагменные насосы применяют 
для водоотлива при производстве строительных работ, то 
есть для подачи сильно загрязненных жидкостей.
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S- ход штока, РК – рабочая камера
1, 4 – соответственно нагнетательный и всасывающий клапаны; 

2 – мембрана; 3 – шток
Рисунок 1.6 – Принципиальная схема диафрагменного насоса

Пластинчатый насос (рис. 1.7) состоит из корпуса 3 с 
цилиндрической внутренней поверхностью, в которой  с экс-
центриситетом  е  расположен ротор 4. Он представляет со-
бой цилиндр с прорезями (пазами), в которых размещены 
прямоугольные пластины-вытеснители 5, совершающие при 
вращении ротора 4 возвратно-поступательное движение. Под 
действием центробежных сил или пружин пластины 5 своими 
внешними торцами прижимаются к внутренней цилиндриче-
ской поверхности корпуса 3 и скользят по ней. При вращении 
ротора 4 жидкость через окно поступает в межлопаточное 
пространство из всасывающего патрубка 1. Жидкость затем 
переносится пластинами к противоположному окну, из кото-
рого подается в нагнетательный патрубок 2. Окна, через ко-
торые подается и отводится жидкость, на рисунке не показа-
ны.

Воздействие на жидкость в  пластинчатом насосе анало-
гично поршневому, но здесь имеет место более удобное вра-
щательное движение и не требуются клапаны. Из-за трения 
пластины изнашиваются, а при загрязнении жидкости твер-
дыми примесями могут заклиниваться.
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Пластинчатые насосы применяют в гидроприводах ав-
топогрузчиков и гидравлических усилителях рулевых управ-
лений автомобилей некоторых марок.

е – эксцентриситет; 1, 2 – соответственно нагнетательный и всасы-
вающий патрубки; 3 – корпус, 4 – ротор; 5 – пластина

Рисунок 1.7 – Принципиальная схема пластинчатого насоса 
однократного действия

Объемные насосы являются самовсасывающими, то есть 
могут работать без предварительной заливки, перемещая 
вначале газы и пары, а затем уже жидкость.

В соответствии с ГОСТ 17 398-72 «Насосы. Термины и 
определения» динамические насосы подразделяются на ло-
пастные, трения и инерции. Наиболее распространенными 
являются лопастные насосы, к числу которых относятся цен-
тробежные, осевые и диагональные.

В центробежном насосе перемещение жидких частиц  в 
рабочем колесе с криволинейными лопатками при его враще-
нии происходит при существенном увеличении их расстоя-
ния от оси вращения. В этих насосах в преобразовании энер-
гии большую роль играют центробежные силы. В осевом на-
сосе (рис. 1.8) перемещение жидких частиц происходит при 
незначительном изменении их расстояния от оси вращения 
рабочего колеса. Осевые насосы работают по принципу греб-
ного винта. 
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Осевые насосы широко используются  в качестве цир-
куляционных насосов на тепловых электростанциях, в ирри-
гационных системах, на канализационных насосных станци-
ях. Геометрическая высота всасывания Нг.1  для осевых насо-
сов в большинстве случаев является отрицательной величи-
ной, то есть осевой насос следует располагать с подпором, 
ниже уровня жидкости в емкости, из которой жидкость отка-
чивается. 

Рисунок 1.8 – Принципиальная схема осевого насоса

В диагональных насосах перемещение жидких частиц в 
радиальном и осевом направлениях соизмеримы. Диагональ-
ные насосы по назначению, применению и конструкции ана-
логичны осевым насосам. Однако они при тех же объемных 
подачах имеют более высокое значение напора (Нн = 10…40 
м).

В сопоставимом сравнении с поршневыми насосами 
(при одинаковой мощности) лопастные насосы значительно 
легче и компактнее. Например, вал у центробежного насоса 
соединяют с валом электродвигателя с помощью муфты. В их 
конструкции отсутствуют такие  быстроизнашивающиеся де-
тали, как  уплотнительные поршневые кольца и клапаны. Не-
сомненным достоинством лопастных насосов является высо-
кая равномерность подачи. Однако центробежные насосы не 
являются самовсасывающими. Они требуют предварительной 
заливки их корпуса перед пуском перекачиваемой жидко-
стью. 
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Вихревой насос (рис. 1.9), относящийся к числу насосов 
трения, состоит из рабочего колеса 1 с лопатками и корпуса 2 
с кольцевым каналом, имеющим перемычку 3. 

При вращении рабочего колеса 1 жидкость увлекается 
его лопатками и одновременно закручивается, как показано 
на сечении А-А (рис. 1.9). Как следствие, по кольцевому ка-
налу движется спаренный вихревой валец, создающий «сцеп-
ление» жидкости с рабочим колесом.

1 – рабочее колесо; 2 – корпус; 3 – перемычка; 4 – кольцевой канал
Рисунок 1.9 – Принципиальная схема вихревого насоса

Вихревые насосы широко применяются в системах во-
доснабжения. 

Достоинства насоса: компактность, простота конструк-
ции, малая масса. При равенстве диаметров рабочих колес и 
чисел их оборотов вихревой насос развивает напор в 1,5…2 
раза больший, чем центробежный. По сравнению с центро-
бежными, вихревые насосы обладают лучшими всасываю-
щими качествами и могут вступить в работу без предвари-
тельной заливки приемной трубы перекачиваемой жидко-
стью. В немалой степени этому способствует то обстоятель-
ство, что подвод и отвод перекачиваемой жидкости в вихре-
вых насосах расположены в верхней части корпуса. Таким 
образом, после остановки  насоса в нем всегда остается опре-
деленное  количество жидкости, что способствует его оче-
редному запуску в работу без предварительной заливки. Вих-
ревые насосы используются при малых подачах и сравни-
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тельно больших напорах.  К их недостаткам относится срав-
нительно низкое значение полного КПД  ηн = 0,25…0,45.

Вихревые насосы перспективны для перекачивания сме-
си жидкости и газа, сжиженных газов. Но вместе с тем они не 
пригодны для перекачки жидкостей с большой вязкостью, 
так как увеличение вязкости вызывает резкое снижение на-
пора, полного КПД и увеличение потребляемой мощности. В 
связи с этим вихревые насосы рекомендуется использовать 
при числах Рейнольдса [10]:

Rе = 
n

иD ×
  >  40000, (1.21)

где D – диаметр рабочего колеса, м;
и – его окружная скорость, м/с ;

ν – кинематический коэффициент вязкости жидкости, 
м2/с.

Струйный насос (рис. 1.10), относящийся также к числу 
насосов трения, отличается от рассмотренных выше насосов 
тем, что у него нет подвижных частей, а рабочим органом яв-
ляется сама жидкость. Насос состоит из подводящего трубо-
провода 1, заканчивающегося соплом 2, камер смешения 3,4 
и диффузора 5. Жидкость расходом Qс истекает из сопла 2 с 
большой скоростью в камеру смешения 4, где увлекает в 
движение подсасываемую в нее жидкость расходом Q, пере-
давая ей часть своей энергии.

Струйный насос относится к разновидности эжекторных 
устройств. В эжекторах оба потока являются потоками одной 
и той же среды: например, если это вода, то насос называется 
струйным; в инжекторах рабочим потоком является поток га-
за (пара), а перекачиваемым потоком является жидкость; в 
гидроэлеваторах рабочим потоком является вода, а перекачи-
вается – смесь воды с песком, то есть пульпа.

Недостатки эжекторов: малый КПД и незначительный 
напор. Впервые эжекторы были использованы при осушении 
болот.
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1 – подающий трубопровод;  2 – сопло; 3, 4 – камера смешения;
 5 – диффузор

Рисунок 1.10 – Принципиальная схема струйного насоса

Ориентировочный спектр применения различных насо-
сов в зависимости от их напора Нн  и  объемной подачи Qн  (в 
логарифмической сетке) отражен на рис. 1.11. Объемные на-
сосы применяются в случаях, когда требуется создать высо-
кое давление при относительно малой объемной подаче Qн. 
По техническим параметрам к ним близки вихревые насосы. 

Рисунок 1.11 – Области применения насосов

Осевые насосы (как и струйные насосы) используются 
для подачи больших объемов жидкости с малым напором. 
Наиболее широкую область применения имеют центробеж-
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ные насосы, обеспечивающие сравнительно небольшие зна-
чения подач и напоров.

1.3  Устройство и принцип работы центробежных насосов

Рассмотрим наиболее простой по конструкции односту-
пенчатый центробежный насос с односторонним входом 
(рис. 1.12). Он состоит из рабочего колеса 1 с криволиней-
ными лопатками 2, насаженного на вал 3, и корпуса 4, вы-
полненного в виде улитки.

Корпус насоса состоит из рабочей камеры 5 и двух пат-
рубков: всасывающего 6 и напорного 10. Всасывающий пат-
рубок 6 подходит к центру насоса, а напорный патрубок 10 
расположен на периферии и является своего рода продолже-
нием улитки.

Как уже отмечалось, центробежные насосы не обладают 
свойством самовсасывания. Перед пуском всю внутреннюю 
полость насоса необходимо заполнить жидкостью. При рабо-
те насоса жидкость подходит к рабочему колесу 1, имея 
сравнительно небольшое давление; в межлопаточных кана-
лах давление жидкости возрастает, а на выходе становится 
достаточно большим. Для предотвращения перетекания жид-
кости из полости высокого давления в полость низкого дав-
ления в насосе между рабочим колесом 1 и корпусом 4 пре-
дусмотрено уплотнение 7. Вал насоса устанавливается на 
подшипниках. Для исключения утечки жидкости через под-
шипники на валу имеется уплотнение 8. 

Рассмотрим принцип работы центробежного насоса, по-
лагая, что его внутренняя полость заполнена жидкостью. Как 
только рабочее колесо начнет вращаться с некоторой угловой 
скоростью, то с той же скоростью начнется вращение всех
жидких частиц, находящихся в межлопаточных каналах ра-
бочего колеса. На жидкие частицы, вращающиеся вокруг оси 
вала насоса, действуют центробежные силы, что является 
причиной перемещения этих частиц в радиальном направле-
нии. На место жидких частиц, покинувших межлопаточные 
каналы, в область разрежения, то есть центр рабочего колеса, 
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поступают новые частицы через всасывающий патрубок на-
соса из водоисточника. Тем самым осуществляется непре-
рывное  движение жидкости в проточных каналах насоса.

1 – рабочее колесо; 2 – лопасть; 3 – вал; 4 – корпус; 5 – рабочая каме-
ра; 6,10 – соответственно всасывающий и напорный патрубок; 

7, 8 – уплотнение; 9 – спиральный отвод
Рисунок 1.12 – Схема центробежного насоса

Механическая энергия жидких частиц при их переме-
щении в межлопаточных каналах рабочего колеса от его цен-
тра к периферии возрастает на величину работы центробеж-
ных сил. Для преобразования части кинетической энергии 
жидкости, выходящей из рабочего колеса, в потенциальную 
энергию давления, согласно уравнению расхода для несжи-
маемой жидкости и уравнению  Бернулли корпус насоса 4 
выполнен в виде улитки, а напорный патрубок 10 расши-
ряющимся. Кроме того, данный патрубок служит для обеспе-
чения заданного направления движения жидкости от рабоче-
го колеса к напорному трубопроводу.

По числу ступеней давления центробежные насосы под-
разделяются на одно- (рис.1.12), двух- и многоступенчатые 
(рис. 1.13), в которых жидкость проходит через последова-
тельно соединенные рабочие колеса.
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В этом случае напор Нн, создаваемый насосом, равен 
сумме напоров, создаваемых каждым рабочим колесом, а 
объемная подача насоса Qн  равна объемной подаче одного 
рабочего колеса. Здесь в качестве примера можно отметить, 
что глубинные насосы, осуществляющие забор подземных 
вод для водоснабжения молочно-товарных ферм сельскохо-
зяйственных предприятий, являются центробежными много-
ступенчатыми насосами.

Рисунок 1.13 – Схема 
трехступенчатого 

центробежного насоса

Рисунок 1.14 – Схема 
центробежного насоса 

с двухсторонним входом

С другой стороны,  использование в центробежном на-
сосе рабочего колеса с двухсторонним входом (рис. 1.14)  
при неизменном напоре Нн  позволяет повысить объемную 
подачу насоса Qн . Кроме того, это позволяет снизить осевые 
усилия, и как следствие, разгрузить подшипники.

Одноступенчатые центробежные насосы применяются в 
тех случаях, когда необходимы сравнительно небольшие 
объемная подача и напор насоса. Заметим, что с увеличением 
объемной подачи возрастают и аксиальные усилия, стремя-
щиеся сместить рабочее колесо. Если в объемных насосах 
развиваемое ими давление во многом ограничивается проч-
ностью материалов корпуса, то в центробежных насосах ог-
раничению подлежит частота вращения рабочего колеса. Ее 
рост ограничен условиями прочности материала рабочего ко-
леса на разрыв из-за значительного возрастания центробеж-
ных сил. С ростом числа рабочих колес возрастают как длина 
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вала, так и число опор скольжения. Последнее выполняют с 
целью исключения недопустимых прогибов вала и биения 
при вращении.

1.4 Планы, параллелограммы и треугольники скоростей

При движении в межлопаточных каналах рабочего ко-
леса центробежного насоса каждая жидкая частица участвует 
в трех видах движения: вращательном (переносном), относи-
тельном и абсолютном.

Скорость переносного движения – это окружная ско-
рость вращения каждой жидкой частицы вместе с рабочим 
колесом, обозначим ее как и. Относительная скорость W
жидкой частицы – это та скорость, которую можно мысленно 
наблюдать при движение жидкой частицы относительно ло-
патки рабочего колеса. Абсолютной скоростью  с  жидкой 
частицы является та скорость, которую можно наблюдать, 
следя за ее движением из неподвижного пространства. 

Для построения плана скоростей для жидкой частицы на 
лопатке рабочего колеса центробежного насоса выделим две 
взаимно перпендикулярные плоскости:

· плоскость вращения рабочего колеса, перпендику-
лярную оси вала насоса;

· меридиональную плоскость, проходящую вертикаль-
но через ось насоса. 

Выберем точку 1, расположенную при входе на лопатку 
рабочего колеса (рис. 1.15). Проведем через нее три взаимно 
перпендикулярные оси: одну (ось z) – параллельно оси вра-
щения, вторую – по радиусу r, а третью – по вектору окруж-
ной скорости  и .
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Рисунок 1.15 – План скоростей жидкой частицы при входе 
на лопатку рабочего колеса

На рис. 1.15 приняты обозначения:

1zc – осевая составляющая абсолютной скорости жид-
кой частицы при входе на лопатку рабочего коле-
са;

1rc – радиальная составляющая абсолютной скорости;

1mc – меридиональная составляющая абсолютной ско-
рости;

1uc – окружная составляющая абсолютной скорости.

С учетом положений теоретической механики приве-
денные на плане скорости связаны следующими соотноше-
ниями:

111 Wuc += ; (1.22)

1z1r1m ccc += . (1.23)
Вектор меридиональной составляющей абсолютной 

скорости 1mc   перпендикулярен вектору окружной скорости 

1u , а также вектору окружной составляющей абсолютной 

скорости 1uc :
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1u11m cuc ^^ . (1.24)

Параллелограмм скоростей при выходе с лопатки рабо-
чего колеса приведен на рис. 1.16. Вектор окружной скорости 

2u  перпендикулярен радиусу  r2  рабочего колеса и направлен 
по касательной к окружности в сторону вращения. Вектор 
относительной скорости 2W  направлен по касательной к ло-
патке, образуя с обратным направлением вектора окружной 
скорости  2u  угол  β2. Угол между вектором абсолютной ско-

рости  2с  и вектором окружной скорости 2u  обозначен через 
α2.

Рисунок 1.16 – Параллелограмм скоростей 
при выходе с лопатки

Аналогично можно построить и входной параллело-
грамм скоростей для точки 1  на рис. 1.16. Как видно из пла-
на скоростей (рис. 1.15), входной и выходной параллело-
граммы скоростей в действительности не лежат в плоскости 
чертежа.

На рис. 1.17  и  рис. 1.18   изображены соответственно 
входной и выходной треугольники скоростей, построенные 
без соблюдения масштаба.
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Рисунок 1.17 
Треугольник скоростей на входе 

в рабочее колесо

    Рисунок 1.18
Треугольник скоростей на выходе 

из рабочего колеса

Они с очевидностью позволяют выразить взаимосвязь 
между скоростями известными тригонометрическими соот-
ношениями:

;cos2 111
2

1
2

1
2

1 aucuсW -+=

;cos2 222
2

2
2

2
2

2 aucuсW -+=
;cos 111u a×= cс
;cos 222u a×= cс

;2 11
2

1
2

1
2

1 ucuuсW ×-+=

.2 22
2

2
2

2
2

2 ucuuсW ×-+=

(1.25)

(1.26)

1.5 Основное уравнение лопастных машин

Рабочее колесо центробежного насоса может иметь раз-
личное число лопаток. Характер движения жидких частиц в 
межлопаточных каналах весьма сложен.

С целью упрощения рассуждений вводят два допуще-
ния:

1. Полагают, что насос имеет бесконечно большое число 
лопаток

¥®z ,
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в котором толщина лопаток величина абсолютно малая 
(δ →0). В этом случае в каждом межлопаточном канале будет 
протекать элементарная струйка жидкости, а направление 
движения жидких частиц определяется профилем лопаток.

2. Считают, что насос перекачивает идеальную жид-
кость. Потери напора на внутренне трение и завихрения от-
сутствуют: гидравлический КПД насоса равен ηг = 1.

В теории насос, у которого z →∞,  а   ηг = 1, носит на-
звание идеального.

В результате получим уравнение для определения тео-
ретического напора насоса ¥тН  при бесконечно большом 

числе лопаток.

Рисунок 1.19 – Схема движения элементарной струйки

Пусть вначале рабочее колесо идеального насоса непод-
вижно ω = 0, а жидкость движется между его лопатками с 
теми же относительными скоростями W, что и при вращении 
рабочего колеса. Сечение элементарной струйки жидкости на 
входе в межлопаточный канал обозначим 1-1, а на выходе из 
него 2-2 (рис. 1.19).

Принимая равенство z1 = z2 и скоростных высот 

g

W

g

W

22

2
2

2
1 =   для выбранных сечений элементарной струйки 

идеальной жидкости уравнение Бернулли имеет следующий 
вид:

g

W

g

p

g

W

g

p

22

2
22

2
11 +=+

rr . (1.27)

Но поскольку рабочее колесо вращается с постоянной 
угловой скоростью ω = const, то ежесекундно на жидкость 
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действуют центробежные силы, под действием которых час-
тицы жидкости отбрасываются от центра рабочего колеса 
(сечении 1-1) к его периферии (сечение 2-2):

Fцб = mω2r. (1.28)

Работа Ацб центробежных сил, перемещающих жидкие 
частицы с дуги радиусом  r1  на дугу радиусом  r2, из расчета 
на единицу весового расхода жидкости  G = mg  выражается 
уравнением:

g

uu

mg

drF

А

r

r

2

2
1

2
2

2

1

цб

цб
-

=

ò ×

= . (1.29)

Введя выражение (1.29) в уравнение Бернулли (1.27), 
имеем равенство:
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которое можно  записать в виде:
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или с учетом выражений (1.25) и (1 26) как:
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c
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Обозначим напор жидкости на входе в насос:

g

c

g

p
Н

2

2
11

1 +=
r , (1.31)

на выходе из насоса:
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g

c

g

р
Н

2

2
22

2 +=
r , (1.32)

Тогда теоретический напор насоса при бесконечно 
большом числе лопаток:

12т ННН -=¥ . (1.33)

Окончательно, согласно соотношений (1.30)…(1.33) 
формула для определения теоретического напора насоса при 

бесконечно большом числе лопаток ¥тН  примет вид:

g

cucu
Н uu 1122

т
-

=¥ . (1.34)

Равенство (1.34) известно как основное уравнение лопа-
стных машин. Оно получено Л.Эйлером.

Если перед рабочим колесом не установлены направ-
ляющие лопатки, то входной треугольник скоростей (рис. 
1.17) является прямоугольным: α1 = 90º и сu2  = 0. Это отве-
чает случаю, когда жидкость подходит к рабочему колесу на-
соса без предварительной закрутки, а скорость 1с  направлена 
по радиусу, что обеспечивает безударное вхождение частиц 
жидкости на лопатки центробежного насоса.

Тогда уравнение (1.34) для центробежного насоса при-
нимает вид: 

g

cu

g

uc
Н u 22222

т
cos ×

==¥
a

, (1.35)

где u2 – окружная скорость на выходе рабочего колеса, м/с;
с2 – абсолютная скорость на выходе рабочего колеса, м/с;

сu2 – окружная составляющая абсолютной скорости на вы-
ходе рабочего колеса, м/с;

g – ускорение свободного падения, м/с2;

¥тН – теоретический напор центробежного насоса при α1 = 

90º, м.
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Окружная скорость u2, м/с  на выходе рабочего колеса и 
его частота вращения  nн, мин-1 связаны соотношением:

u2 = 
60
2 нndp

, (1.36)

где  d2 – наружный диаметр рабочего колеса, м.

С учетом формулы (1.36)  уравнение (1.35)  можно запи-
сать как: 

g

cnd

g

cnd
Н

6060

cos 2uн222н2
т

××
=

×××
=¥

pap
. (1.37)

Как видно из уравнения (1.37), теоретический напор на-
соса ¥тН  тем выше, чем больше наружный диаметр рабочего 

колеса d2, частота вращения nн  и окружная составляющая  
абсолютной скорости сu2. Этот вывод оказался  весьма полез-
ным для практики.

1.6 Влияние конечного числа лопаток на напор насоса

Если при бесконечном числе лопаток (при ¥®z ) рас-
пределение относительных скоростей W по сечениям элемен-
тарной струйки равномерно (рис. 1.20, а), то в случае конеч-
ного числа лопаток оно неравномерно (рис. 1.20, в). Это 
можно объяснить, используя понятие относительного вихря.

Рисунок 1.20 – Движение жидких частиц в межлопаточных каналах

Пусть рабочее колесо имеет конечное число лопаток. 
Рассмотрим закрытый проточный канал, образованный двумя 
близлежащими лопатками и двумя дополнительными перего-
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родками, в которых находится идеальная жидкость (рис. 1.20, 
б). Рассматриваемая замкнутая закрытая полость с жидко-
стью вращается на валу колеса с угловой скоростью ω.  По-
скольку жидкость стремится сохранить состояние покоя, то 
по истечении некоторого промежутка времени после начала 
вращения она будет вращаться с той же угловой скоростью, 
что и рабочее колесо, но в противоположную сторону. Такое 
движение жидкости  и называется относительным вихрем.

В открытых вращающихся каналах имеет место как по-
ступательное, так и вихревое движение жидкости. Они на-
кладываются одно на другое, что и обуславливает неравно-
мерное распределение относительных скоростей W по сече-
ниям (рис. 1.20, в). На задней стенке лопаток относительная 
скорость больше, чем на передней. Вследствие этого струя на 
выходе из межлопаточного канала (при конечном числе ло-
паток: z << ∞) отклоняется в сторону, противоположную 
вращению рабочего колеса, в большей мере, чем это имело 
бы место при бесконечно большом числе лопаток. На рис. 
1.21 данное обстоятельство проиллюстрировано меньшей ве-
личиной угла β2z  при конечном числе лопаток по сравнению 
с его величиной ¥2b , имевшей бы место при бесконечно 

большом числе лопаток.

Рисунок 1.21 – Схема истечения

В результате выходной треугольник скоростей дефор-
мируется (рис. 1.22). 
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Рисунок 1.22 – Деформация выходного треугольника скоростей

Как видно из рисунка, имеет место уменьшение величи-
ны окружной составляющей сu2z  абсолютной скорости на вы-
ходе из рабочего колеса. Следовательно, согласно уравнению 
(1.35) уменьшается и напор, создаваемый насосом:

¥== тz
2u2z

тz Hk
g

cuk
Н , (1.38)

где Нтz – теоретический напор насоса при конечном числе
лопаток;

kz – коэффициент влияния конечного числа лопаток на 
напор, kz < 1.

Данный коэффициент можно определить, в частности, 
по формуле:

kz = л2sin1 bp
z

- , (1.39)

где  z – число лопаток рабочего колеса;
β2л – угол установки лопаток на выходе рабочего колеса.

Формула (1.39) справедлива при малых углах β2л .
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1.7 Влияние угла установки лопаток  β2л  на напор насоса

На подходе к рабочему колесу, жидкость обладает неко-
торым полным напором, который ранее обозначен через Н1. 
Полный напор жидкости на выходе из рабочего колеса Н2. С 
учетом соотношений (1.31…1.33) выражение для определе-
ния теоретического напора насоса ¥тН  имеет вид:

qр

2
1

2
212

т 2
НН

g

cc

g

pp
Н +=

-
+

-
=¥ r

, (1.40)

где    Нр – статический напор;
         Нq – динамический напор.

Помимо лопаток, загнутых назад по направлению вра-
щения (рис. 1.23, а) в центробежных насосах применяются 
лопатки с радиальным выходом (рис. 1.23, б) и лопатки, за-
гнутые вперед по вращению (рис. 1.23, в).

а – загнутые вперед; б – радиальные; в – загнутые назад
Рисунок 1.23 – Типы лопаток центробежного насоса на выходе 

из рабочего колеса

Зависимость теоретического ¥тН , статического Нр и 

динамического Нq напоров насоса от угла установки лопаток 
на выходе рабочего колеса β2л  показана на рисунке 1.24. 
Теоретический напор ¥тН  и динамический напор Нq с ростом 

величины угла β2л возрастают, в то время как статический 
напор насоса Нр возрастает только в интервале угла от 0º до 
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90º, а далее  по мере его увеличения напор Нр снижается и 
становится равным Нр = 0 при угле β2л = 180º

. При углах уста-
новки лопаток β2л ≥ 90º 
доля Нq в полном на-

поре ¥тН  является 

доминирующей, то 
есть существенно пре-
вышающей вклад Нр в 
полный напор ¥тН . 

Преобразование ее в 
удельную потенци-
альную энергию дав-
ления сопряжено с 
большими потерями 

удельной механической энергии жидкости.
В связи с этим, в современных центробежных насосах 

широко применяются рабочие колеса с лопатками, отогну-
тыми назад:

β2л = 20…40º. (1.41)

Применение лопаток с углом установки β2л< 20º нежела-
тельно, поскольку это ведет к необходимости повышения ли-
бо числа оборотов nн, либо наружного диаметра d2  рабочего 
колеса. Лопатки с радиальным выходом (β2л ≥ 90º) технич е-
ски целесообразны с точки зрения прочности.

Отметим, что угол установки лопатки на входе в рабо-
чее колесо β1л принимают в интервале величин  β1л  = 15…20º. 
Это позволяет войти потоку жидкости в межлопаточные ка-
налы без удара, то есть с минимальными гидравлическими 
потерями.

1.8 Коэффициенты полезного действия насосов

Потери механической энергии в насосах делятся на гид-
равлические, объемные и механические и характеризуются 

Рисунок 1.24 – Изменение напоров
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соответствующими коэффициентами полезного действия –
см. равенство (1.9):

ηн = ηг · ηоб · ηм.

Гидравлический КПД  ηг  определяется по соотноше-
нию:

тт

iт
г H

Н

H

hН н=
-

= åh , (1.42)

где Нт – теоретический напор насоса;
      Нн – действительный напор насоса;

å ih – гидравлические потери напора, определяемые как:

удвихрмтрi hhhhh +++=å , (1.43)

где hтр – потери напора на внутреннее трение между слоями 
жидкости в  проточных каналах насоса;

hм – потери напора при сужении, повороте и расширении
потока;

hвихр – потери напора на вихреобразование из-за неравно-
мерного распределения скоростей по сечениям по-
тока;

hуд – потери напора на удар при входе в рабочее колесо и 
в направляющий аппарат.

Объемный КПД насоса  ηоб  определяется как:

ηоб = 
т

н

т

iт

Q

Q

Q

QQ
=å D-

; (1.44)

,321i QQQQ D+D+D=Då (1.45)

где   Qт – теоретическая объемная подача насоса;
Qн – действительная объемная подача насоса;

å D iQ – потери объемной подачи насоса;

1QD – объемные потери через уплотнения, отделяющие
полость  высокого давления от полости низкого 
давления;

2QD – объемные потери через разгрузочные отверстия;
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3QD – объемные потери через уплотнение на валу (рис. 
1.25).

Назначение разгрузочных отверстий – снизить осевое 
усилие, действующее со стороны потока жидкости на рабо-
чее колесо и насос в целом. Наличие объемных потерь обу-
славливает излишнюю затрату подводимой к насосу мощно-
сти. Действительно, часть жидкости, восприняв механиче-
скую энергию от рабочего колеса, из-за утечек после выхода 
из межлопаточных каналов не попадает в напорный патрубок 
насоса.

Зная величины 
объемного КПД  ηоб, 
действительные подачи 
ряда объемных насосов 
можно найти по форму-
лам (1.16), (1.17), (1.20) 
и др.

Механический 
КПД насоса  ηм  учиты-
вает потери механиче-
ской энергии на трение 
между рабочим колесом 
и жидкостью, а также 

на трение в подшипниках и уплотнениях и определяется по 
формуле:

ηм = 
N

HQg

N

NN
ннтр ××

=
- r

, (1.46)

где  N – мощность, подводимая к насосу.

Подставив равенства (1.42), (1.44) и (1.46) в формулу 
(1.9), получаем выражение:

ηн = 
N

N

N

QHg

N

QHg

Q

Q

Н

Н пол.н.ннтт

т

н

т

н =
××

=
××

××
rr

, (1.47)

Рисунок 1.25 – Схема к объяснению 
утечек
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указывающее на то, что полный коэффициент полезного дей-
ствия насоса ηн  представляет собой отношение полезной 
мощности  Nпол.н   к мощности, подводимой к валу насосу N
(см. выражение (1.8)).

Определить теоретически величины коэффициентов по-
лезного действия насосов ηоб, ηг, ηм и ηн в настоящее время не 
представляется возможным. Однако ряд их зависимостей от 
определяющих факторов можно получить, используя выводы 
теории подобия насосов при обработке опытных данных.

1.9 Понятие о подобии насосов. 

Коэффициент быстроходности.

Проточные части центробежных насосов, отдельные ха-
рактерные геометрические параметры которых приведены на 
рис. 1.26, состоят из трех основных элементов: подвода пото-
ка к центробежному рабочему колесу, центробежного колеса 
с лопатками и отвода потока от него. Такое деление вытекает 
из устройства рассматриваемой гидравлической машины. 

Однако реальный гидродинамический процесс в ней 
представляет собой единое целое. Он вследствие чрезвычай-
ной сложности до сих пор не имеет достаточно точного ма-

dвх – входной диаметр рабо-
чего колеса; 

dв – диаметр вала; d1 – сред-
ний диаметр входной кромки 
лопатки; d2 – диаметр рабо-
чего колеса; b1 – ширина ло-

патки на входе;
b2 – ширина лопатки на вы-

ходе

Рисунок 1.26 – Эскиз рабоче-
го колеса при его консоль-
ном расположении на валу
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тематического описания. В связи с этим большое значение 
приобретает опыт, обобщение результатов которого выпол-
нены на основе теории подобия.

Для большинства практических случаев центробежные 
насосы являются подобными, если соблюдены условия гео-
метрического, кинематического и динамического подобия.

Геометрическое подобие насосов предполагает пропор-
циональность всех сходственных размеров проточной части 
сравниваемых насосов и характеризуется коэффициентом 
геометрического подобия:

сonst
b

b

d

d
==== ...

is

iн

is

iнl . (1.48)

Здесь и далее подстрочные индексы «н» и «s» соответ-
ствуют параметрам натурного и модельного насосов.

Геометрически подобные насосы составляют масштаб-
ную серию.

Кинематическое подобие насосов возможно только при 
условии их геометрического подобия; оно обеспечивается 
при подобии планов скоростей в сходственных точках про-
точных частей насосов, в частности, на входе и выходе из ра-
бочего колеса:

const
n

n

dn

dn

u

u

W

W

С

С i =×===== l
s

н

iss

iнн

is

iн

is

н

is

iн ... . (1.49)

Динамическое подобие предусматривает подобие векто-
ров сил, действующих на сходственные элементы кинемати-
чески подобных потоков. Выполнение  условий динамиче-
ского подобия в центробежных насосах требует равенства 
чисел Рейнольдса (Reiн = Reis) в сходственных точках проточ-
ных частей насосов.

Одним из критериев подобия насосов является так на-
зываемый коэффициент быстроходности  ns, мин-1, широко 
используемый при конструировании насосов и обработке ре-
зультатов их испытаний. 

Отношение действительных объемных подач рассмат-
риваемого Qн и модельного  Qs  насосов следующее:
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sоб3m22

ноб3m22

s

н

)(

)(

hp
hp
××××
××××

=
cbd

cbd

Q

Q
, (1.50)

где сm3i – меридиональные составляющие абсолютных скоро-
стей  непосредственно при сходе жидкости с рабо-
чих колес ( i = н; s ).

Очевидно, что с учетом взаимосвязей (1.48) и (1.49) 
данное равенство принимает вид:
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, (1.51)

а коэффициент геометрического подобия:
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С другой стороны, отношение действительных напоров 
рассматриваемого Нн и модельного Нs насосов равно:
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В соотношениях (1.52) и (1.54) равны левые части, а, 
следовательно, равны и правые части:
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(1.55)

Допущение о том, что для сравниваемых насосов:

ηоб.н = ηоб.s;    ηг.н = ηгs    и     kzн = kzs

позволит упростить равенство (1.55), записав его следующим 
образом:
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и решить полученное выражение относительно ns:
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из которого при величинах

Qs = 0,075 м3/с     и     Нs = 1 м вод.ст.

получаем известное выражение для определения коэффици-
ента быстроходности:

4/3
н

2/1
нн

s
65,3

Н

Qn
n

××
= , (1.56)

где 3,65 – коэффициент, не изменяющий физического смыс-
ла, ns;

nн – частота вращения  рассматриваемого насоса, мин-1;
Qн – действительная объемная подача насоса, м3/с;
Нн – действительный напор насоса, м.

Таким образом, коэффициент быстроходности ns – это 
частота вращения в минуту такого модельного насоса, кото-
рый геометрически подобен рассматриваемому и при напоре 
1м имеет объемную подачу 0,075 м3/с, а также одинаковые с 
рассматриваемым насосом гидравлический и объемный КПД.

Коэффициент быстроходности ns является достаточно 
универсальным показателем благодаря тому, что он одно-
временно включает в себя три наиболее существенных пара-
метра лопастных насосов: число оборотов nн, объемную по-
дачу Qн и напор Нн. При вычислении ns они для определенно-
сти принимаются из области наибольших полных КПД насо-
сов ηн.

В зависимости от величины коэффициента быстроход-
ности ns различают четыре основные вида рабочих колес ло-
пастных насосов, характерная особенность которых отражена 
в таблице 1.2.
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Таблица 1.2
Основные виды рабочих колес лопастных насосов

Вид
рабочего 

колеса

Коэффициент 
быстроходности

ns, мин-1

Сечение
лопастного колеса

Отношение
d2 / dвx

Центробежное 
тихоходное

50…80 3,0…2,5

Центробежное 
нормальное

80…250 2,5…1,4

Диагональное 250…500 1,4…0,9

Осевое 500…1200 0,8

Из таблицы 1.2 видно, что с ростом коэффициента бы-
строходности рабочие каналы лопастных насосов постепенно 
из радиальных становятся осевыми. Рабочие колеса большой 
быстроходности предназначены для создания малых напоров 
и больших подач, а рабочие колеса малой быстроходности 
используются для создания больших напоров при малых по-
дачах. Именно на это указывает выражение (1.56).
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У многоступенчатых насосов определяют коэффициент 
быстроходности ступени и в формулу (1.56) подставляют на-
пор одной ступени насоса. Рабочее колесо центробежного 
насоса с двухсторонним входом (рис. 1.14) можно рассматри-
вать как совокупность двух параллельно соединенных рабо-
чих колес. Поэтому при определении коэффициента быстро-
ходности ns такого насоса в формулу (1.56) следует подстав-
лять половину объемной подачи насоса, то есть Q/2.

Следует отметить, что коэффициент быстроходности 
лопастных насосов  влияет на величину объемного КПД этих 
насосов. В первом приближении эта зависимость устанавли-
вается с помощью следующего соотношения:

ηоб = 
666,0

s680,01

1
-+ n

, (1.57)

где ns – коэффициент быстроходности.

1.10 Характеристики центробежных и вихревых насосов

В практике эксплуатации насосов различают техниче-
ские параметры насосов и характеристики насосов. Основные 
параметры насосов рассмотрены в разделе 1.1. Из них неза-
висимыми параметрами являются объемная подача Qн  и час-
тота вращения вала насоса nн. Зависимые параметры – это 
напор насоса Нн (давление рн), полный КПД насоса ηн и по-
лезная мощность насоса Nпол.н..

Характеристики насосов – это выраженные аналитиче-
ски или графически взаимосвязи между зависимыми и неза-
висимыми параметрами насосов. Поскольку параметры насо-
сов бывают теоретическими и действительными, то различа-
ют теоретические и действительные характеристики насосов. 
Теоретические характеристики насосов отражают взаимосвя-
зи между их теоретическими параметрами. Зависимость

¥тН = f(Qт)

при постоянной частоте вращения рабочего колеса называет-
ся главной теоретической характеристикой насоса.
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С целью установления общего вида главной теоретиче-
ской характеристики центробежного насоса используют 
уравнение теоретического напора (1.35),которое справедливо 
в случае отсутствия закрутки потока на входе в рабочее коле-
со, то есть когда   α1 = 90º:

¥тН = u2 · u2c  / g.

Треугольник скоростей на выходе из рабочего колеса в 
этом случае будет иметь вид (рис. 1.27):

Рисунок 1.27 – Треугольник скоростей на выходе из рабочего колеса

Окружную составляющую абсолютной скорости на вы-

ходе из рабочего колеса u2c  из представленного треугольни-
ка скоростей можно выразить как разность:

2m22u2  cсtguc ×-= b , (1.58)

где сm2 – меридиональная составляющая абсолютной скоро-
сти при бесконечно малой толщине лопаток, равная

сm2 = Q / (πD2· b2), (1.59)

где b2 –  ширина лопастей на выходе рабочего колеса;
Q – расход рабочего колеса, который равен теоретиче-

ской подаче насоса 

Q = Qт ; (1.60)

D2 –  выходной диаметр рабочего колеса.
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Подставив выражения (1.58)…(1.60) в формулу (1.35), 
получим уравнение главной теоретической характеристики 
центробежного насоса (или теоретической напорной характе-
ристики насоса):

÷÷
ø

ö
çç
è

æ
××

-=¥ т
22

2
2

2
т Q

bD

ctg
u

g

u
Н

p
b

, (1.61)

в котором при постоянной частоте  вращения рабочего колеса 
параметры насоса  u2,  b2,  β2,  D2 остаются неизменными. 
Следовательно, теоретический напор центробежного насоса  
л и н е й н о  зависит от теоретической объемной подачи на-
соса Qт.

Теоретические характеристики центробежных насосов, 
имеющих разные формы лопаток, представлены на рис. 1.28.

1 – при радиальных лопастях рабочего колеса; 2 – при загнутых впе-
ред; 3 – при загнутых назад лопатках

Рисунок 1.28 – Теоретические напорные характеристики 
центробежных насосов

Как отмечалось ранее, для практики особый интерес 
представляют насосы с лопатками, отогнутыми назад (рис. 
1.23, а). У этих насосов с ростом теоретической объемной 

подачи Qт напор ¥тН  уменьшается по линейному закону 

(рис. 1.28).
Теоретические характеристики насосов получают без 

учета потерь. Поэтому они существенно отличаются от дей-
ствительных характеристик насосов.
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В принципе, действительную напорную характеристику 
насоса можно построить следующим образом. Сначала на 
координатном поле Н, Q (рис. 1.29) по уравнению (1.61) 
строим теоретическую напорную характеристику для случая 
бесконечно большого числа лопаток тт QН -¥ . Затем на том 

же координатном поле с учетом соотношения (1.38) строим 
теоретическую характеристику при конечном числе лопаток 

тт QН z - . Далее в два этапа строим действительную харак-

теристику насоса:
во-первых, приняв во внимание гидравлические потери 

напора ∑hi, полученные из формулы (1.43), строят график за-
висимости действительного напора от теоретической  подачи, 
то есть Нн -Qт;

во-вторых, приняв во внимание потери объемной пода-
чи из соотношения (1.45) и вычтя их из абсцисс характери-
стики Нн-Qт, получают график зависимости Нн-Qн, то есть 
действительную напорную характеристику насоса.

Однако на практике приведенный выше алгоритм по-
строения действительной напорной характеристики насоса 
практически не используют, поскольку он не учитывает дру-
гие, не менее важные факторы. Поэтому характеристики 
строят по результатам испытаний насосов на заводских стен-
дах (рис. 1.33).

Построить точные действительные характеристики цен-
тробежного насоса путем расчета невозможно, так как слож-
но учесть все действующие факторы. Поэтому их строят по 
результатам испытания насоса (рис. 1.29).

Рисунок 1.29 – Характеристики центробежного насоса, 
полученные аналитически
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Семейство действительных напорных характеристик на-
соса, построенных в координатах  Нн-Qн  для различных час-
тот вращения вала насоса nн, называется полем действитель-
ных напорных характеристик насоса (рис. 1.30).

Рисунок 1.30 – Поле действи-
тельных напорных характери-

стик

1 – кривая подобных режимов

Рисунок 1.31 – К пересчету 
характеристик насоса

На рис. 1.31 на поле действительных характеристик на-
соса нанесена одна из кривых подобных режимов насоса, для 
которой гидравлический ηг  и объемный  ηоб  коэффициенты 
полезного действия насоса полагают одинаковыми. В данном 
случае параметры насоса связаны соотношениями:

1н

2н
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= ; (1.62)

2

1н

2н

1н

2н
÷÷
ø

ö
çç
è

æ
=

n

n

Н

Н
; (1.63)

3

1н

2н

1пол.н

2пол.н
÷÷
ø

ö
çç
è

æ
=

n

n

N

N
, (1.64)

где Nпол.н. – полезная мощность насоса, определяемая по фор-
муле (1.6).
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Соотношения (1.62)…(1.64) называют формулами про-
порциональности.

Следует отметить, что эти формулы могут быть получе-
ны из уравнений подобия (1.51) и (1.53) при λ = 1;  ηоб.н = ηоб.s;  
ηг.н = ηг.s и  kz.н = kz.s.. Формулы (1.62)…(1.64) довольно часто 
используют при приближенном построении действительных 
напорных характеристик насосов, когда известна хотя бы од-
на из них при некотором числе оборотов nн.

Эксплуатацион-
ные свойства центро-
бежного насоса наи-
более полно опреде-
ляет универсальная 
характеристика на-
соса (рис. 1.32), полу-
чаемая нанесением на 
поле действительных 
напорных характери-
стик для различных 
частот вращения. 
Данная характеристи-
ка позволяет доста-
точно просто опреде-

лять число оборотов вала насоса  nн, его полный КПД  ηн  для 
любого сочетания объемной подачи  Qн  и напора  Нн  насоса. 
Как следует из универсальной характеристики насоса, для 
каждого центробежного насоса существует ограниченная об-
ласть, где он может быть использован с близким к макси-
мальному значению полного КПД.

В качестве примера на рис.1.33 приведены действитель-
ные рабочие характеристики центробежного консольного на-
соса  К160/20  при числе оборотов  nн = 1450 мин-1 и внешнем 
диаметре рабочего колеса  d2 = 264 мм. Показано изменение 
действительного напора насоса Нн, полного коэффициента 
полезного действия ηн,  полезной мощности Nпол.н и допусти-
мой вакуумметрической высоты всасывания насоса Нв

доп от 
его объемной подачи Qн. Рекомендуемая область использова-
ния насоса, которая указана на кривой Нн-Qн лежит в интер-

Рисунок 1.32 – Универсальная 
характеристика насоса 
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вале объемных подач насоса 30…58 л/с. Здесь Нв
доп  изменя-

ется от 8,5 до 6,6 м. Наибольшее значение полного КПД на-
соса 0,82, а в пределах рекомендуемой области, лежащей на 
ниспадающей ветви кривой Нн-Qн правее ее максимума, оно 
снижается до 0,75…0,77. Полезная мощность насоса Nпол.н  с 
ростом объемной подачи Qн возрастает.

Рисунок 1.33 – Действительные характеристики центробежного
консольного насоса К160/20

Характеристики вихревых насосов существенно отли-
чаются от характеристик центробежных насосов. На рис. 1.34 
в качестве примера приведены характеристики вихревого на-
соса 1,5В-1,3М  при числе оборотов   ηн = 1490 мин-1. С уве-
личением подачи  Qн  напор Нн уменьшается приблизительно 
по линейному закону, причем максимальный напор Нн имеет 
место в области минимальной подачи  Qн. В связи с этим 
включение вихревого насоса следует производить при откры-
том вентиле на нагнетательном трубопроводе. Поскольку при 
нулевой подаче напор насоса весьма высок, то вихревые на-
сосы снабжают предохранительными клапанами. Кривая ηн-
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Qн  у вихревых насосов тоже имеет достаточно ярко выра-
женный максимум. Однако  их полный КПД  ηн   редко пре-
вышает 0,3. В отличие от центробежных насосов у вихревых 
насосов с ростом объемной подачи Qн полезная мощность 
Nпол.н снижается.

Рисунок 1.34 –Действительные характеристики 
вихревого насоса 1,5В-1,3М

1.11 Влияние вязкости ньютоновской жидкости на об-
ласть применения центробежных насосов

Под вязкостью, как известно, понимают свойство жид-
костей и газов оказывать сопротивление сдвигу их слоев. При 
относительном перемещении слоев жидкости на поверхно-
стях их соприкосновения возникают касательные силы - силы 
сопротивления сдвигу, называемые силами внутреннего тре-
ния, а также силами вязкости. Физически возникновение этих 
сил обусловлено, в основном, силами молекулярного сцепле-
ния как между частицами жидкости в потоке, так и частица-
ми жидкости и твердыми стенками.

Наиболее просто взаимосвязь между напряжениями 
внутреннего трения  τ, Па  и определяющими его факторами 
выражается (для случая слоистого течения) как:
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где    Т – сила внутреннего трения, Н; 
S – площадь соприкосновения слоев, м2;

dn
d xu – градиент скорости, с-1;

         μ – динамический коэффициент вязкости, Па·с;
         ν – кинематический коэффициент вязкости, м2/с;
         ρ – плотность жидкости, кг/м3.

Жидкости, для которых справедлив закон Ньютона о 
внутреннем трении (1.65), принято называть ньютоновскими 
жидкостями.

Для чистой пресной воды кинематический коэффициент 
вязкости  ν, м2/с, зависящий от температуры  t, °С,  обычно 
определяют по формуле:

ν = 
2

6

000221,00337,01

10775,1

tt ×+×+

× -
. (1.66)

Она отражает факт обратной зависимости между темпе-
ратурой и  коэффициентом вязкости  ν  воды, так и других 
ньютоновских жидкостей. Величины кинематического коэф-
фициента вязкости  ν для отдельных жидкостей приведены в 
приложениях 1, 15.

С ростом вязкости жидкости возрастают напряжение 
внутреннего трения  τ  и, как следствие, гидравлические по-
тери напора при движении жидкостей в проточных каналах 
(потери на трение в каналах рабочего колеса, в подводящих и 
отводящих устройствах насоса, на трение жидкости о наруж-
ные поверхности рабочего колеса).
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ВУ – условная вязкость при температуре перекачки; 
1 – максимальный допустимый предел применения центробеж-
ных насосов; 2 – рекомендуемый предел их применения

Рисунок 1.35 – Области применения поршневых 
и центробежных насосов

С увеличением потерь напора внутри каналов снижается 
напор, развиваемый центробежными насосами. Их рабочие 
характеристики ухудшаются. Устранить этот недостаток по 
мере повышения вязкости жидкости не всегда представляется 
возможным. И как следствие, область практического приме-
нения центробежных насосов сужается. Это показано на диа-
грамме [6], приведенной на рис. 1.35  в координатах ВУ-Qн. 
Здесь ВУ – условная вязкость, связанная с кинематическим 
коэффициентом вязкости ν, см2/с эмпирической формулой 
Уббелоде:

ν = 0,0731 · ºВУ -
ВУo

0631.0
. (1.67)
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Как видно из диаграммы, с ростом вязкости жидкости и 
объемной подачи  Qн  область применения центробежных на-
сосов сужается.

1.12 Методика пересчета рабочих характеристик центро-
бежных насосов по воде на более вязкую ньютоновскую 

жидкость

В справочниках и паспортах насосов их технические па-
раметры и характеристики, как правило, приведены по ре-
зультатам испытаний насосов на воде. При перекачке жидко-
стей, имеющих вязкость большую, чем у воды, характери-
стики центробежных насосов отличаются от паспортных и их 
необходимо установить.

Рисунок 1.36 – Зависимости поправочных коэффициентов КQ,  Кн  и  
Кη от числа Рейнольдса Re [6, 11]

Для насосов с коэффициентом быстроходности 
ns = 50…130 пересчет характеристик для воды на характери-
стики более вязких ньютоновских жидкостей выполняют на 
основе поправочных коэффициентов КQ, Кн, Кη, установлен-
ных опытным путем. На рис. 1.3 приведены зависимости этих 
коэффициентов от числа Рейнольдса Re.

Формулы для пересчета имеют вид:
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Qн.ж = КQ · Qн; (1.68)

Нн.ж = Кн ·Нн; (1.69)

ηн.ж = Кη · ηн. (1.70)

Здесь Qн, Нн и ηн – соответственно объемная подача, на-
пор и полный КПД центробежного насоса для воды. Под-
строчный индекс «ж» соотносит параметры насосов к более 
вязкой жидкости.

Число Рейнольдса Re  и  dэ определяют по формулам [6]: 

Re = 
жэ

.н.m

n×d

Q
; (1.71)

dэ = 226,3 bd ×× , (1.72)

где Qн.m – объемная подача насосом воды при его максималь-
ном полном  КПД, м3/с;

dэ – эквивалентный диаметр рабочего колеса насоса, м;
νж – кинематический коэффициент вязкости жидкости, 

м2/с;
d2 – наружный диаметр рабочего колеса, м;
b2 – ширина лопатки на выходе рабочего колеса, м.

Методика пересчета рабочих характеристик насоса за-
ключается в следующем [6, 11]:

1. Для предварительно выбранного насоса выписывают 
численные значения параметров Qн.m и Нн.m для воды, соот-
ветствующие максимальному полному КПД  ηн.m,  а также 
диаметр рабочего колеса  d2  и ширину лопатки  b2  на выходе 
рабочего колеса.

2. Находят эквивалентный диаметр  dэ  рабочего колеса 
по формуле (1.72), подставляя в нее значения  d2  и  b2 ,.

3. Определяют величину числа Рейнольдса Re для вяз-
кой жидкости по формуле (1.71).

4. Находят численные значения поправочных коэффи-
циентов по величине числа Рейнольдса Re согласно опытным 
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данным, приведенным на рис. 1.36. Для этого число Рей-
нольдса Re мысленно откладывают на оси абсцисс. Из этой 
точки восстанавливают вертикаль до пересечения с кривыми. 
Точки пересечения вертикали с ними дают значения коэффи-
циентов КQ,  КН  и  Кη  на оси ординат.

5. По формулам (1.68)…(1.70) находят параметры насо-
са Qн.ж,  Нн.ж,  ηн.ж   для более вязкой жидкости.

6. Вычисления по п. 5 повторяют при иных величинах 
объемной подачи  Qн,  напора Нн и полного КПД  ηн  по воде.

7. Согласно результатам вычислений строят рабочие ха-
рактеристики насоса для более вязкой жидкости. При этом 
учитывают, что напор насоса при нулевой объемной подаче 
практически не зависит от вязкости ньютоновских жидкостей 
[11].

Пример 1. Для центробежного консольного насоса  
К20/30  известны его рабочие характеристики Нн-Qн,  Nпол.н.-
Qн  и   ηн -Qн,  построенные по результатам испытания насоса 
на воде  (ρ = 1000 кг/м3,  ν = 1 · 10-6 м2/с).  При частоте враще-
ния   nн = 2900 с-1  они приведены на рис. 1.37. 

Диаметр рабочего колеса насоса d2 = 162 мм,  ширина 
лопатки на выходе рабочего колеса  b2 = 10 мм.

Требуется построить рабочие характеристики насоса 
К20/30 для случая перекачки им топочного мазута. Плот-
ность мазута  ρж = 905 кг/м3,  его кинематический коэффици-
ент вязкости  νж = 44 · 10-6 м2/с.  

Р е ш е н и е

По формуле (1.72) находим эквивалентный диаметр ра-
бочего колеса

dэ = .м076,001,0162,06,3 =××

При максимальном значении полного КПД насоса ηн.m = 
0,67, согласно данным, приведенным на рис. 1.37, находим 
объемную подачу насоса Qн.м = 6,7 л/с и напор насоса Нн.m = 
28,4 м   при работе на воде.
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Рисунок 1.37 – Рабочие характеристики насоса  К20/30 
для воды и топочного мазута

При величине  Qн.m = 6,7 л/с  по формуле (1.71) опреде-
ляем число Рейнольдса Re:

Re = 3
6

3

102
1044076,0

107,6
×=

××

×
-

-
.

При значении  Re = 2 · 103 по зависимостям, приведен-
ным на рис. 1.36, находим величины поправочных коэффи-
циентов:

KQ = 0,94;   KН = 0,96   и   Кη = 0,7.

По формулам (1.68)…(1.70) находим параметры насоса 
К20/30 для топочного мазута:

Qн.ж = 0,94 · 6,7 = 6,3 л/с;

Нн.ж = 0,96 · 28,4 = 27,2 м;

ηн.ж = 0,7 · 0,67 = 0,47.
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Проводим вычисления параметров насоса Нн.ж и ηн.ж при 
величинах объемной подачи насоса по мазуту Qн.ж, равных 
0,8 · Qн.m = 5,36 л/с и 1,2 · Qн.m = 8,04 л/с. Результаты расчета 
сведены в табл. 1.3.

Таблица 1.3

Результаты пересчета параметров центробежного насоса

Объемная подача  Qн.ж, л/с
Параметр

0 5,36 6,70 8,04
Нн, м 34 31,2 28,4 26,0

ηн 0 0,65 0,67 0,65
νж · 10-6, м2/с 44 44 44 44

dэ · 10-2, м 7,6 7,6 7,6 7,6
Re 0 2000 2000 2000
KQ - 0,94 0,94 0,94
KН 0,96 0,96 0,96 0,96
Кη 0,7 0,7 0,7 0,7

Qн.ж, л/с 0 5,04 6,30 7,56
Нн.ж, м 34,0 30,0 27,2 25,0

ηн.ж 0 0,46 0,47 0,46

По результатам расчета строим рабочие характеристики 
Нн.ж -Qн.ж и  ηн.ж-Qн.ж  насоса  К20/30  по мазуту,  показанные 
на рис. 1.37  пунктирными линиями.

Определяем полезную мощность насоса Nпол.н.ж  на ре-
жиме максимального полного КПД   ηн.ж = 0,47 при перекачке 
топочного мазута:

Nпол.н.ж= ρж · g · Qн.ж.m · Нн.ж.m = 905 · 9,81 · 6,3 ·10-3 · 27,2 
= 1,52 кВт.

Наносим на координатное поле Nпол.н.ж.-Qн  (рис. 1.37) 
точку, соответствующую этой мощности. Проводим через 
нее линию, повторяющую ход кривой Nпол.н.-Qн, и получаем 
рабочую характеристику Nпол.н.ж-Qн.ж насоса по мазуту.
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1.13 Характеристики объемных насосов

У объемных насосов (поршневых, плунжерных, шесте-
ренных) теоретически объемная подача  Qн  не зависит от на-
пора  Нн (давления рн) им создаваемого. В действительности 
с увеличением напора Нн наблюдается незначительное 
уменьшение объемной подачи Qн, что объясняется возраста-
нием протечек жидкости в насосах. 

На рис. 1.38 показаны теоретическая (сплошной линией) 
и действительная (штриховой линией) напорные характери-
стики объемных насосов при постоянном  nн. Для поршнево-
го и плунжерного насоса nн – число двойных ходов поршня 
(плунжера) в минуту; для шестеренного и пластинчатого на-
сосов nн – частота вращения  ротора, мин-1. Из рис. 1.38  вид-
но, что объемные насосы обладают жесткой действительной 
напорной характеристикой. У диафрагменных насосов нали-
чие протечек указывает на их неисправность.

Рисунок 1.38 – Теоретическая 
и действительная напорные

характеристики объемных насо-
сов

Рисунок 1.39 – Характеристики 
объемных  насосов

Зависимость теоретической Qт и действительной Qн

объемной подачи объемных насосов от  nн  можно проиллю-
стрировать рисунком 1.39. С увеличением  nн  объемные по-
дачи насосов Qн и Qт возрастают практически линейно, что 
свидетельствует в пользу зависимости вида:

Qт = V0· nн; (1.73)
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Qн = V0· nн· ηоб, (1.74)

где V0 – рабочий объем насоса;
nн – число оборотов;
ηоб – объемный КПД насоса.

Для рассмотренных выше поршневого, плунжерного и 
шестеренного насосов взаимосвязь (1.64) конкретизирована 
соотношениями (1.16), (1.17) и (1.20).
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2. СОВМЕСТНАЯ РАБОТА НАСОСА И ЕГО ВНЕШНЕЙ 
СЕТИ

2.1 Понятие о характеристике сети

Насосная установка состоит из насоса и внешней сети. 
Сеть включает в себя приемный резервуар с жидкостью 1, 
всасывающий трубопровод 2, нагнетательный (напорный) 
трубопровод 4 и напорный резервуар с жидкостью 6 (рис. 2.1, 
а). На всасывающем трубопроводе 2 устанавливают прием-
ный фильтр, пятовый клапан, обратный клапан, монтажную 
задвижку (на рис. 2.1,а  не показаны), выполняющие опреде-
ленные функции, а в гидравлическом плане, выступающие 
как местные сопротивления. Они устанавливаются и в на-
порном трубопроводе. В частности, обратный клапан 5, ав-
томатически перекрывающий напорный трубопровод, ис-
ключая возможность обратного перетекания жидкости при 
остановке центробежного насоса.

1, 6 – соответственно приемный и напорный резервуары; 2, 4 - соот-
ветственно всасывающий и напорный трубопроводы; 3 – насос; 5 –

обратный клапан
Рисунок 2.1 – Схема насосной установки (а) 

и характеристика сети (б)
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Уровни свободной поверхности жидкости в приемном 1 
и напорным 6 резервуарах, называют приемным и напорным 
уровнями, а разность высот напорного и приемного уровней 
Нг – геометрическим напором сети.

Для того, чтобы перемещать жидкость по трубопрово-
дам 2 и 4 из приемного резервуара 1 в напорный 6, насос 3 
должен сообщить потоку жидкости энергию, необходимую 
для подъема жидкости на высоту Нг, на преодоление разно-
сти давлений  р2-р1 в резервуарах 1 и 6 и на преодоление 
суммарных потерь напора  ∑hi  на участках сети. Следова-
тельно, необходимо обеспечить потребный напор Нпотр, (на-
пор сети Нс), определяемый по формуле:

Нпотр = Нс = Нст + ∑hi; (2.1)

Нст = Нг +
g

pp

r
12

-
, (2.2)

где Нст – статический напор сети, м;
        Нг – геометрический напор сети, м;
          ρ – плотность жидкости, кг/м3;

∑hi – суммарные потери напора во всасывающем и напор-
ном трубопроводах, м.

По своему физическому смыслу потребный напор Нпотр

(или напор сети Нс) – это полная механическая энергия, не-
обходимая для перемещения единицы веса жидкости по тру-
бопроводам из приемного резервуара в напорный.

При турбулентном режиме движения полные потери 
напора ∑hi пропорциональны квадрату объемного расхода Qс

жидкости в трубопроводах:

∑hi = kQс
2, (2.3)

где k – коэффициент пропорциональности, определяемый с 
учетом формул Дарси и Вейсбаха.

Тогда с учетом равенств (2.2) и (2.3) уравнение (2.1) 
примет вид:

Нс = Нст + kQ2. (2.4)
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Характеристика сети – это зависимость напора сети Нс

от объемного расхода Qс жидкости в трубопроводах насосной 
установки, представленная графически, то есть - это график 
зависимости (2.4).

На рис. 2.1  слева изображена схема насосной установ-
ки, а справа – характеристика насосной установки. Уровни, 
на которых размещены элементы насосной установки, на 
схеме начерчены в масштабе оси напоров графика (рис. 2.1, 
б). Уровень жидкости в приемном резервуаре совмещен с 
уровнем оси абсцисс. Поскольку статический напор Нст не 
зависит от объемного расхода, то при построении характери-
стики сети Нс-Qс его откладывают в масштабе  по вертикали 
от начала координат и проводят линию, параллельную оси x-
ов. От точки О′  начинается криволинейная часть характери-
стики сети, описываемая уравнением (2.3). Как правило, ко-
гда говорят о характеристике сети Нс-Qс, то имеют ввиду 
именно ее.

2.2 Устойчивая работа насоса на сеть

Режимом работы  насоса называют условия его работы в 
сети, определяемые числом оборотов и объемной подачей. 
Для определения режима работы насоса на одной и той же 
координатной плоскости  Н-Q  в одинаковых масштабах на-
носят действительную напорную характеристику насоса Нн-
Qн и характеристику сети Нс-Qс (рис. 2.2). 

Режим работы насоса определяется точкой А пересече-
ния характеристик насоса и сети. Она называется рабочей 
точкой.

На устойчивом режиме работы насоса положение рабо-
чей точки А на координатной плоскости Н-Q описывается 
уравнениями материального и энергетического баланса.

Уравнение материального баланса (в различных формах 
записи):

Qн = Qс; (2.5)
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ρQн = ρQс, (2.6)

где  Qн – объемная подача насоса, м3/с;
Qс – объемный расход жидкости в сети, м3/с;

ρ – плотность перекачиваемой жидкости, кг/м3;
     ρQн – массовая подача насоса, кг/с;
     ρQс – массовый расход сети, кг/с.

Рисунок 2.2 – Рабочая точка

Уравнение материального баланса указывает на то, что 
масса жидкости (ρQн, кг/с), ежесекундно проходящая через 
насос, равна массе жидкости (ρQс, кг/с), ежесекундно прохо-
дящей через сечения всасывающего и напорного трубопро-
вода насосной установки. Это отвечает закону сохранения 
массы вещества применительно к потоку жидкости.

Уравнение энергетического баланса:

Нн = Нс; (2.7)
ρg Qн Нн = ρg Qс Нс        или (2.8)

Nпол.н = Nс, (2.9)

где       Нн – напор насоса, м;
            Нс  – потребный напор (напор сети), м;
             рg – удельный вес жидкости, Н/м3;
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 ρg Qн Нн – полная механическая энергия, ежесекундно пере-
даваемая  насосом потоку жидкости, Вт;

ρg Qс Нс – полная механическая энергия, ежесекундно вос-
принимаемая потоком жидкости, проходящей че-
рез насос, Вт;

Nпол.н – полезная мощность насоса, Вт;
Nс – мощность потока жидкости, Вт.

Уравнения (2.7)…(2.9) выражают закон сохранения и 
превращения энергии.

Для нормальной эксплуатации насосов и насосных ус-
тановок необходима их устойчивая работа, то есть после слу-
чайных возмущений их режим работы должен восстанавли-
ваться.

Действительные напорные характеристики центробеж-
ных насосов Нн-Qн имеют и восходящую ветвь, и нисходя-
щую ветвь (рис. 1.33 и 2.2). Восходящая ветвь особенно явно 
выражена у тихоходных центробежных насосов с коэффици-
ентом быстроходности ns = 50…80.

Покажем, что если рабочая точка А расположена на 
нисходящей ветви кривой  Нн-Qн, то насос не может работать 
в режиме, отличающемся от заданного точкой А (рис. 2.3). 
Иными словами, работа насоса в сети в данном случае будет 
устойчивой.

Рисунок 2.3 – К вопросу устойчивости работы насоса
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Предположим, что при увеличении подачи на величину 
dQн насос перешел работать в режим, отвечающий точке 2. 
Возникает положительная разность напоров:

dН = Нс
(1) – Нн

(2) > 0.   (2.10)

Сообщаемая насосом потоку жидкости механическая 
энергия  меньше той, которой обладает поток. Недостаток в 
системе напора Нн

(2) по сравнению с требуемым Нс
(1) приво-

дит к уменьшению кинетической энергии жидкости в сети. 
Скорость движения  жидкости в сети падает, а следователь-
но, уменьшается ее объемный расход на  dQ  до величины 
QА.

Предположим теперь, что насос перешел работать в ре-
жим, отвечающий точке 4. Возникает отрицательная разность 
напоров:

dН = Нс
(3) - Нн

(4) < 0. (2.11)

Механическая энергия, сообщаемая насосом потоку 
жидкости, превышает ту энергию, которой обладает поток.  
Механическая энергия потока должна возрастать, и она воз-
растает на величину кинетической энергии. Растет скорость 
жидкости в сети, и это приводит к росту ее объемного расхо-
да на dQ до величины QА, отвечающей рабочей точке А (рис. 
2.3). 

Следовательно, критерием устойчивой работы системы 
на нисходящей ветви кривой  Нн-Qн  является знак разности 
напора dН. Математическим же критерием устойчивой рабо-
ты системы в рабочей точке А является выполнение неравен-
ства:

c

c

dQ

dH
 > 

н

н

dQ

dH
. (2.12)

По своему геометрическому смыслу производная   
c

c

dQ

dH

представляет собой тангенс угла наклона  α  касательной к 
кривой Нс-Qс в точке А (рис. 2.3).  Следовательно, устойчи-
вой работе насоса в сети способствуют те характеристики се-
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ти Нс-Qс, которые на координатной плоскости Н, Q идут кру-
че.

Рассмотрим характерные случаи неустойчивой работы 
центробежного насоса в сети при  пологих характеристиках 
сети.

2.3 Неустойчивая работа насоса в сети (помпаж)

Помпаж – случай неустойчивой работы насоса, связан-
ный  с изменением гидростатической составляющей напора 
сети (рис. 2.4).

Насос 1 подает жидкость по напорному трубопроводу 2 
в резервуар 5 на высоте, откуда она по трубе 4 поступает к 
потребителю.

Пусть резервуар в начальный момент заполнен жидко-
стью до уровня  а. При этом насос работает в режиме, опре-
деляемом точкой  А. Если расход жидкости Q1, отводимой к 
потребителю, меньше подачи насоса QА, то уровень жидко-
сти в резервуаре будет повышаться. На координатной плос-
кости Н-Q характеристика сети Нс-Qс  будет смещаться 
вверх, а подача насоса в соответствии с действительной на-
порной характеристикой насоса Нн-Qн будет уменьшаться, 
пока рабочая точка не займет положение М. Если при этом 
подача насоса  превосходит расход Q1, с которым жидкость 
истекает из резервуара 5 по трубопроводу 4, то уровень жид-
кости в резервуаре повысится еще больше и характеристика 
сети Нс-Qс пройдет выше точки М, то есть выше характери-
стики насоса Нн-Qн (на рис. 2.4 не показано). При этом по-
требный напор Нс станет больше напора Нн, в результате  че-
го произойдет срыв подачи насоса. Под действием обратного 
движения жидкости из резервуара 5 обратный клапан 3 за-
кроется. Насос при этом будет работать при нулевой подаче
Qн = 0 и напоре Н0 холостого хода. Вследствие отсутствия 
притока жидкости в резервуар 5 уровень жидкости в нем бу-
дет уменьшаться, поскольку жидкость продолжает вытекать 
из резервуара по трубопроводу 4. После того, как уровень 
жидкости понизится до высоты, соответствующей напору Н0, 
насос снова  вступит в работу. Подача насоса резко (скачко-
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образно) возрастает до величины Qв, которая соответствует 
рабочей точке В. Уровень жидкости в резервуаре опять нач-
нет постепенно подниматься и явление повторится.

1 – насос; 2 – напорный трубопровод; 3 – обратный клапан; 
4 – отводная труба; 5 - резервуар

Рисунок 2.4 – Срыв подачи насоса с ее последующим резким возрас-
танием

В рассмотренном случае действительная напорная ха-
рактеристика насоса Нн-Qн на координатной плоскости Н, Q
не изменяла своего местоположения; что было характерно 
только для характеристики сети Нс-Qс.

Однако, на практике  встречаются противоположные 
случаи, когда при неизменной характеристике сети Нс-Qс

(скажем, при постоянном уровне жидкости в резервуаре –
рис. 2.5) на координатной плоскости Н, Q происходит сме-
щение действительной напорной характеристики насоса Нн-
Qн.

Пусть на какой-то момент произошло понижение на-
пряжения в электрической сети, питающей электродвигатель 
насоса. Число оборотов насоса nн уменьшилось на некоторую 
величину. Действительная напорная характеристика насоса 
Нн-Qн сместилась вниз (в направлении стрелки на рис. 2.5). 
Причем, это смещение произошло таким образом, что она 
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стала пересекать характеристику сети Нс-Qс в двух точках: в 
точке D на восходящей ветви и в точке С на нисходящей вет-
ви. При этом также произойдет срыв подачи насоса до нуля. 
Насос не может работать в режимах левее точки М (рис. 2.5). 
Покажем это. Пусть режим работы насоса отклонился от ре-
жима D в сторону больших подач к режиму Е. Возникает от-
рицательная разность напоров:

∆Н = Нс – Нн < 0. (2.13)

Рисунок 2.5 – Срыв подачи насоса

Насос сообщает жидкости дополнительную энергию. 
Жидкость ее воспринимает. Кинетическая энергия жидкости 
возрастает, растет скорость жидкости в сети, а также ее объ-
емный расход. Расход жидкости будет повышаться до тех 
пор, пока не достигнет значения, соответствующего режиму 
С. 

При отклонении режима насоса от точки D в сторону 
меньших подач (на рис. 2.5 не показано) напор сети Нс боль-
ше напора насоса Нн и

∆Н = Нс – Нн > 0. (2.14)

Сообщаемая насосом потоку жидкости механическая 
энергия меньше той, которую имеет поток. И как следствие, 
уменьшается кинетическая энергия жидкости в сети, ско-
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рость движения жидкости падает, уменьшается и ее объем-
ный расход, причем до нуля (Q = 0). Насос переходит на ре-
жим холостого хода. 

Таким образом, при отклонении режима работы насоса 
от режима D, он не возвращается в первоначальное положе-
ние, то есть налицо неустойчивая работа насоса. Режимы ра-
боты центробежного насоса, лежащие левее точки М на его 
действительной напорной характеристике  Нн-Qн, неустойчи-
вы. Области устойчивой и неустойчивой работы насоса пока-
заны на рис. 2.4.

Следует отметить, что при неустойчивой работе насоса 
его подача резко меняется от наибольшего значения до нуля, 
величина напора насоса колеблется в значительных пределах, 
и как следствие, возникают гидравлические удары, что со-
провождается шумом и сотрясением насосных установок. 
Это явление называется помпажем.

2.4 Регулирование режима работы центробежных насосов

В условиях эксплуатации часто оказывается необходи-
мым регулировать, то есть изменять в тех или иных пределах 
объемный расход Q жидкости, подаваемой насосом потреби-
телю. Иными словами, речь идет об изменении положения 
рабочей точки (точка А) на координатной плоскости Н, Q.

Изменить объемный расход жидкости Q можно двумя 
способами: либо за счет изменения характеристики насоса 
Нн-Qн, либо изменением характеристики сети Нс-Qс.

В связи с этим используются следующие способы регу-
лирования режима работы насоса:

Дроссельное регулирование (рис. 2.6). Чем меньше сте-
пень открытия задвижки, тем больше величина ее местного 
сопротивления ζ и величина потерь Δhзадв. И как следствие, 
характеристика сети Нс-Qс на координатной плоскости  Н, Q
пойдет круче.  Это приведет к уменьшению объемного рас-
хода жидкости (Q2 < Q1) и росту потерь напора Δhзадв. Таким 
образом, регулирование работы насоса дросселированием, 
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вызывает дополнительные потери энергии, что снижает КПД 
установки. Поэтому этот способ неэкономичен.

Рисунок 2.6 – Регулирование 
дросселированием

Рисунок 2.7 – Регулирование 
изменением числа оборотов

Регулирование изменением числа оборотов рабочего ко-
леса насоса (рис. 2.7). Изменение числа оборотов  nн  вызыва-
ет смещение действительной напорной характеристики насо-
са Нн-Qн на координатной плоскости Н, Q, что при неизмен-
ной  характеристике сети Нс-Qс приводит к перемещению ра-
бочей точки А вдоль данной характеристики, изменяя объем-
ный расход жидкости  (Q2 > Q1).

Регулирование работы насоса изменением его частоты 
вращения более экономично, чем регулирование дросселиро-
ванием. Однако для этого необходимы электродвигатели с 
регулируемой частотой вращения.

Рисунок 2.8 – Регулирование перепуском
Регулирование перепуском (рис. 2.8). Оно осуществляет-

ся перепуском части подаваемой насосом жидкости из на-
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порного трубопровода во всасывающий по обводному трубо-
проводу, на котором установлен вентиль.

При изменении степени открытия вентиля изменяется и 
объемный расход ∆Q перепускаемой жидкости, а следова-
тельно, и объемный расход жидкости Q-∆Q, поступающей из 
насоса в напорный трубопровод. Поскольку полная механи-
ческая энергия жидкости, проходящей по обводному трубо-
проводу, полезно не используется, регулирование перепус-
ком также неэкономично.

2.5 Проверка центробежных насосов на кавитацию

Как отмечено ранее, явление кавитации возникает на 
лопатках рабочего колеса вблизи их входных кромок, где 
скорость потока максимальна. Наиболее опасным следствием 
кавитации является процесс разрушения рабочих органов ло-
пастных насосов. Кавитация в них сопровождается резким 
шумом, треском и даже вибрацией насосной установки и, что 
особенно важно, падением напора, мощности, подачи и КПД.

Поэтому для обеспечения нормальной бескавитацион-
ной работы насоса минимальное давление на входе в насос 
Рвс (в сечении 2-2 на рис. 2.9) должно всегда оставаться не-
сколько больше, чем давление насыщенных паров перекачи-
ваемой жидкости при данной температуре, то есть

Рвс = Рн.п. + ΔРзап (2.15)

где Рн.п. – давление насыщенных паров при данной темпера-
туре, кПа;

    ΔРзап – кавитационный запас, кПа.

Если условие (2.15) не соблюдается, то начинается яв-
ление парообразования и кавитации, которое приводит к 
уменьшению и даже прекращению подачи насоса (насос 
«срывает»).
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Рисунок 2.9 – Схема к расчету бескавитационного режима работы 
центробежного насоса

Поэтому важно при проектировании насосных устано-
вок с лопастными насосами проверять их на отсутствие кави-
тации. Для этого определяют кавитационный запас Δh:

Δh = ΔРзап/(ρg) (2.16)

где ρ – плотность перекачиваемой жидкости, ρ = f(t, ºС);
 кг/м3;

g – ускорение свободного падения, g = 9,81 м/с2, величина 
которого зависит от типа и конструкции насоса. Для 
каждого из них устанавливается экспериментально 
значение минимального или критического кавитаци-
онного запаса Δhкр. Рудневым С.С. получена расчетная 
формула для определения критического кавитационно-
го запаса:

Δhкр = 

3/4

10 ÷
÷
ø

ö
ç
ç
è

æ

C

Qn
, (2.17)

где n – частота вращения рабочего колеса, мин-1;
Q – подача насоса, м3/с;

      С – постоянная, зависящая от конструктивных особенно-
стей насоса, так называемый кавитационный коэф-
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фициент быстроходности; С = f(ns), где ns коэффици-
ент быстроходности насоса, равный

4/3s 65,3
Н

Qn
n = . (2.18)

Численные значения С = f(ns) представлены в таблице 2.1.

Таблица 2.1
Значение кавитационного коэффициента быстроходности С

Быстроходность 
насоса, ns

50…70 71…80 81…150 151…250

Кавитационный 
коэффициент бы-
строходности, С

600…750 800 800…1000 1000…1200

Из формулы (2.17) следует, что кавитационные свойства 
насоса тем выше, чем больше величина С. Для предотвраще-
ния работы насоса в нежелательном кавитационном режиме 
обычно назначают небольшое превышение допустимого ка-
витационного запаса над критическим, то есть

Δhдоп = (1,1…1,5) Δhкр (2.19)

Зная допустимый кавитационный запас, можно найти 
для данной насосной установки (рис. 2.9) допустимую ваку-
умметрическую высоту всасывания доп

вакH   из решения урав-
нения Бернулли для двух сечений реального потока жидко-
сти:

доп
вакH  = (ра – рн.п)/(pg) – Δhдоп, (2.20)

где ра/pg –  приведенная высота атмосферного давления в за-
висимости от расположения местности над уров-
нем моря (табл. 2.2). Заводы-изготовители насо-
сов приводят в каталогах либо значение допусти-
мого кавитационного запаса Δhдоп, м, либо допус-
тимую вакууметрическую высоту всасыва-
ния доп

вакH , м.
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Таблица 2.2
Приведенная высота ра/pg, м вод.ст.

высота над уров-
нем моря, м -600 0 100 200 300 400 500 600 700 800

ра/pg, м вод.ст. 11,3 10,3 10,2 10,1 10 9,8 9,7 9,6 9,5 9,5

Для условий Пермского края высота над уровнем моря со-
ставляет 400 м, что соответствует приведенной высоте 9,8 м 
вод.ст. или 746 мм рт.ст.;
рн.п/pg – высота давления насыщенных водяных паров hн.п. в 

зависимости от  температуры воды. Значения hн.п.

приведены в табл. 2.3.
Таблица 2.3

Высота давления насыщенных водяных паров hн.п. = f(t, ºС)

Температура, 
ºС

5 10 15 20 25 30 40 50 60

hн.п., м.вод.ст. 0,0872 0,122 0,17 0,23 0,32 0,42 0,74 1,25 2,0

Зная  допустимую вакуумметрическую высоту всасыва-
ния доп

вакH  можно установить предельно допустимое возвыше-

ние насоса над горизонтом жидкости в бассейне доп
г.всН

å--= h
g

НН
2

2
доп
вак

доп
г.вс

u
, (2.21)

где υ – скорость движения воды во всасывающей трубе, м/с;
hΣ – суммарные потери напора во всасывающей трубе; 

складываются из потерь напора на трение и местные 
сопротивления, м вод.ст.

Как видно из формулы (2.21) для увеличения геометри-
ческой  высоты всасывания необходимо уменьшить потери 
напора во всасывающей трубе, а также скорость жидкости на 
входе в насос. В связи с этим всасывающую линию насоса 
проектируют как можно короче, большего диаметра по срав-
нению с нагнетательной и с минимумом местных сопротив-
лений.
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Пример 2.  Согласно рис. 2.9 насос марки  К8/18  подает 
воду из поверхностного источника потребителю по всасы-
вающей трубе диаметром  d = 50 мм и длиной 15 м при тем-
пературе 10ºС.

Проверить насос при работе на скоростном режиме 
n = 1950 мин-1 при расположении его на отметке 400 м на от-
сутствие кавитации, если допускаемый кавитационный запас 
согласно приложения 4 у этого насоса составляет Δhдоп = 4 м.  

Дано:

Qч -= 290 м3/ч   или   Qс = 0,00122 м3/с  
Н = 18 м
n = 1950 мин-1

l =  15 м;   d = 50 мм
t = 10ºС
Δhдоп = 4 м

доп
вакН - ?  

Проверить насос на кавитацию
__________________________

Р е ш е н и е  

Определяем среднюю скорость течения воды во всасы-
вающей трубе  υ   из  формулы расхода:

1,1
05,0

0022,044
22

=
×p

×
=

p
=

d

Q
υ  м/с. (2.22)

Устанавливаем  суммарные потери во всасывающей 
трубе hΣ. Поскольку всасывающая труба является гидравли-
чески короткой, то hΣ  ориентировочно принимают  удвоен-
ным потерям на трение, то есть 

g

υ

d

l
hh

2
22

2

тр ××==å l ,
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где λ – коэффициент гидравлического трения  определяем в 
следующей последовательности:

1. Устанавливаем режим течения воды путем сравнения 
действительного числа Рейнольдса Re с критическим

n
u d

Re
×

= ,

где ν – коэффициент кинематической вязкости воды, 
   при  t = 10 ºС     ν = 0,0131 · 10-4 м2/с (пр. 15):

Re = ,41985
0131,0

1005,01,1 4

=
××

что больше  Reкр = 2300 для круглых напорных потоков. Сле-
довательно, режим течения воды во всасывающей трубе тур-
булентный.

2. Устанавливают область гидравлического трения, для 
этого находим величины предельных чисел Рейнольдса

Reпр1 = 20
э

d

D    и     Reпр2 = 500
э

d

D ,

где Δ э – эквивалентная шероховатость внутренних стенок 
трубы. В соответствии с приложением 9 для сталь-
ных труб, бывших в эксплуатации, Δэ составляет 
0,15 мм

Reпр1 = 20 · 50/0,15 = 6666;      Reпр2 = 166650.

Поскольку действительное число Re соответствует не-
равенству

Reпр1 < Re < Reпр2, 

то величину коэффициента гидравлического трения опреде-
ляем по формуле Альтшуля:

λ = 0,11 
25,0

68
÷
ø
ö

ç
è
æ D

+
dRe

э ,
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λ = 0,11 0287,0
50

15,0

41985

68
25,0

=÷
ø
ö

ç
è
æ + .

3. Определяем полные потери напора  во всасывающей 
трубе:

hΣ = м1,1
8,92

1,1

05,0

15
0287,02

2

=
×

×× .

Устанавливаем коэффициент быстроходности насоса  
К8/18  согласно формулы (1.56):

ns = 3,65 ,608,56
18

0022,02900
4/3

»=
×

необходимый для определения величины кавитационного ко-
эффициента быстроходности С по данным табл. 2.1:

при ns =  60,  С = 675

Определяем значение критического кавитационного за-
паса Δhкр из соотношения (2.17):

Δhкр = 4,1
675

0022,02900
10

3/4

=÷÷
ø

ö
çç
è

æ
м

с целью  нахождения расчетной величины допускаемого ка-
витационного запаса согласно формулы (2.19):

Δhдоп.расч. = 1,5 · 1,4 = 2,1 м.

Из сравнения справочного и расчетного значений до-
пускаемого кавитационного запаса:

Δhдоп.расч ≈ Δhдоп.спр.

2,1 м < 4,0 м

следует вывод, что завод-изготовитель выпускает насос  
К8/18  практически с двойным кавитационным запасом.  Од-
нако, для предупреждения кавитации соблюдение номиналь-
ной частоты вращения рабочего колеса  nн, скорости движе-
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ния воды во всасывающем трубопроводе υ и заданной темпе-
ратуры  t является недостаточными мерами.

Для обеспечения нормальной (бескавитационной) рабо-
ты насоса необходимо также соблюдение следующего нера-
венства

допвс

2
н.п.адоп

г.вс 2
hh

gg

Р

g

Р
Н D----£ å

u
rr ,

где 
доп
г.всН – максимальное возвышение насоса над горизонтом

воды в водоисточнике, м;

)/(а gР r – приведенная высота атмосферного давления с 

учетом расположения насосной установки над 
уровнем моря. Согласно исходных данных и табл. 
2.2  )/(а gР r  = 9,8 м вод.ст;

)/(н.п. gР r – высота давления насыщенных водяных паров, 

при   t = 10ºС согласно табл. 2.3 составляет 0,122 
м вод.ст.

м4612
892

11
122089

2
доп
г.вс ,,

,

,
,,Н =-

×
--£

Таким образом, максимально допустимая высота уста-

новки насоса не должна превышать 
доп
г.всН ≤ 6,4 м.

2.6 Маркировка центробежных и вихревых насосов [7, 8]

Промышленность выпускает большое количество раз-
личных типов центробежных насосов (ЦБН). На заводах они 
могут изготовляться серийно или по индивидуальным зака-
зам. В эксплуатации находится большое количество ЦБН, 
маркированных по старым нормативным документам. При-
ведем маркировку ЦБН - как старых, так и новых насосов. 
Маркировку ЦБН необходимо знать при проектировании на-
сосной установки, при эксплуатации насосной установки, при 
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выходе из строя ЦБН и замены его на новый и т. д. В на-
стоящее время отсутствует единая методика маркировки 
ЦБН.

При маркировке ЦБН используются заглавные буквы, 
сочетание заглавных букв, прописные буквы, цифры и соче-
тание цифр. Прежние марки ЦБН, например, включали:

- цифры, обозначающие диаметр входного патрубка в 
мм, уменьшенный в 25 раз и округленный;

- прописные буквы, обозначающие тип насоса;
- цифры после букв и дефиса, обозначающие коэффици-

ент быстроходности ns, уменьшенный в 10 раз;
- цифры после знака умножения, обозначающие в мно-

гоступенчатых ЦБН число ступеней.
Приведем примеры.
Насос 4К-6 — консольный насос, диаметр всасывающе-

го патрубка насоса равен 100 мм, коэффициент быстроходно-
сти  ns = 60.

Насос 10М-8х6 — многоступенчатый насос, диаметр 
всасывающего патрубка равен 250 мм, коэффициент быстро-
ходности ns = 80, количество ступеней равно 6.

Насос 12Д-13 — насос центробежный двусторонний ти-
па Д, диаметр всасывающего патрубка равен 300 мм, коэф-
фициент быстроходности ns = 130.

В маркировке центробежных насосов в последнее время 
используют следующие обозначения:

- прописные буквы, указывающие тип насоса; цифры 
после букв, обозначающие подачу насоса Q, м3/час; 

- цифры после косой черты либо после дефиса, обозна-
чающие напор насоса Н, м. 

Например, насос К20/30 — центробежный насос кон-
сольного типа с подачей Q = 20 м3/час, напором Н = 30 м. 

В маркировке центробежных насосов наиболее часто 
используют следующие заглавные буквенные обозначения и 
их сочетания: К – консольный, КМ – консольный моноблоч-
ный, ЦН – центробежный, ЦНС – центробежный секцион-
ный, ПЦН – пищевой центробежный. ПЭ – питательный, Кс –
конденсатный, Ф – фекальный, СМ – фекальный, Д – гори-
зонтальный двустороннего входа, В – вертикальный, ЭЦВ –
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центробежный для подъема воды, с приводом от электродви-
гателя, и др.

Прописные буквы обозначают следующее: В – высоко-
напорный, С – средненапорный, А – первый вариант обточки 
рабочего колеса, Б – второй вариант обточки рабочего колеса 
и т. д.

Центробежный насос может быть соединен с различны-
ми типами электродвигателя, например, насос К20/30 – с че-
тырьмя типами электродвигателей. 

Вопрос о маркировке центробежных насосов, выпус-
каемых фирмами различных государств, может быть решен 
только после ознакомления с нормативной документацией 
этих фирм.

В обозначении вихревого насоса буквы означают тип 
насоса, первые цифры — подачу, вторые — напор. Напри-
мер, обозначение насоса ВКС-2/26 означает: насос вихревой 
консольный самовсасывающий с номинальной  подачей 2 л/с 
и номинальным напором 26 м. 

B центробежно-вихревых насосах имеются два рабочих 
колеса — центробежное и вихревое. Как правило, центро-
бежное колесо расположено перед вихревым, то есть жид-
кость попадает сначала в центробежное колесо, где создается 
небольшое давление, которое затем повышается вихревым 
колесом. При таком сочетании рабочих колес достигаются 
большие напоры при относительно малой подаче.

Центробежно-вихревые насосы типа ЦВК изготовляют с 
подачей 14…36 м3/ч и напором до 280 м. Насосы имеют осе-
вой подвод воды.

Характеристики насосов типа ЦВК близки к линейным. 
В обозначении насоса первые две буквы означают тип насо-
са, первые цифры — подачу, л/с; вторые — напор, м.

Таким образом, расшифровка маркировки насоса (на-
сосного агрегата) может быть выполнена с помощью паспор-
та насоса (насосного агрегата), соответствующего ГОСТа и 
специальной литературы.
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3. ОСОБЕННОСТИ ПОДБОРА ЦЕНТРОБЕЖНЫХ 
НАСОСОВ

3.1 Постановка задачи

Пусть имеем насосную установку, в состав которой 
входят насос 1 и две гидромагистрали: всасывающая 3 и на-
гнетательная 2 (рис. 3.1). Насосная установка подает жид-
кость снизу вверх с геометрической отметки z1 на уровень z2. 
Здесь и далее подстрочные индексы соотносят параметры к 
сечениям потока, указанным на рис. 3.1.

0-0 – условная плоскость сравнения
Рисунок 3.1 – Схема насосной установки

Всасывающая и напорная гидромагистрали работают 
полными диаметрами, а следовательно, они являются напор-
ными трубопроводами. В напорных трубопроводах вниз по 
потоку давление р падает. Падение давления во всасывающей 
(Δрвс)  и нагнетательной (Δрнаг) гидромагистралях показано на 
рис. 3.2, б. На рис. 3.2, а   приведена упрощенная схема дви-
жения жидкости в насосной установке.
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Приращение давления в насосе  Δрн  должно отвечать 
условию

Δрн ≥ Δрвс + Δрнаг + Δризб.4,  (3.2)

Δризб.4 – избыточное давление в конце нагнетательной гидро-
магистрали. 

Поделив почленно левую и правую часть выражения 
(3.2) на удельный вес перекачиваемой жидкости, получим 
следующее соотношение

ρg

pнD
≥

ρg

p

ρg

Δp

ρg

Δp изб.4нагвс ++ . (3.3)

Рисунок 3.2 – Схема изменения полного давления по потоку 
перекачиваемой насосом жидкости

Тогда с учетом равенства (1.4) в соответствии с уравне-
нием Бернулли (1.11) для реальной жидкости для случая, ко-
гда полное давление на входе во всасывающую гидромагист-
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раль  р1  равно атмосферному давлению рат, выражение при-
нимает следующий  вид

Нн ≥ Н = (z2 – z1) + (z4 – z3) + h∑.вс + h∑.наг + Нсв, (3.4)

где  Нн – напор насоса, м;
Н – потребный напор в гидромагистралях, м;

h∑.вс и h∑.наг – полные потери напора соответственно во вса-
сывающем и нагнетальном трубопроводах, м;

zi – геометрическая высота соответствующего се-
чения (рис. 3.1), м;

Нсв – свободный напор на выходе нагнетательной 
гидромагистрали. Для водоразборных точек на 
животноводческих фермах Нсв = 4…5 м; для 
одноэтажных производственных помещений 
Нсв = 10 м; для жилых домов Нсв = 8 м плюс 4 
м на каждый следующий этаж.

Если жидкость насосом подается с меньшего уровня на 
больший (рис. 3.1), то разности высот  z2 – z1  и  z4 – z3  имеют 
свое обозначение:

Нг.вс = z2 – z1   и   Нг.наг = z4 – z3 (3.5)

и называются соответственно геометрической высотой вса-
сывания и геометрической высотой нагнетания. Если при 
этом нет гарантированного напора (Нсв = 0), то располагае-
мый напор Н представляет собой потери напора потоком 
жидкости на преодоление как сопротивления земного притя-
жения движению жидкости (Нг.вс, Нг.наг), так и сопротивления 
ее движению, обусловленного вязкостью (h∑вс, h∑наг).

Если геометрические высоты  z1  и  z2 равные, то есть  
z1 = z2  (рис. 3.3), то земное притяжение не оказывает влияния 
на движение жидкости между сечениями потока 1-1 и  2-2.

Если полное давление р1 на входе во всасывающий тру-
бопровод практически равно атмосферному давлению и раз-
ность геометрических высот  z2  и  z3  ничтожна мала, то вы-
ражение (3.4) принимает вид:
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Нн ≥ Нст + h∑вс + h∑наг, (3.6)

где Нст – статический напор, м, который в данном случае ра-
вен:

Нст = z4 – z1 + 
ρg

рр 14 -
, (3.7)

0-0 – условная плоскость сравнения;
1,10 – резервуары; 2 – фильтр; 3 – всасывающий трубопровод; 

4,9 – вентили; 5 – вакуумметр; 6 – центробежный насос; 
7 – манометр; 8 – нагнетательный трубопровод

Рисунок 3.3 – Схема насосной установки

С учетом изложенного выше задачу подбора насосов 
можно сформулировать следующим образом.

Известны условия работы насосной установки:
- перекачиваемая жидкость, ее температура;
- геометрические высоты  z1,  z2, z3  и  z4 центров масс со-

ответствующих сечений потока жидкости;
- полное давление  р1  на входе жидкости во всасываю-

щую магистраль;
- избыточное давление  ризб.4  на выходе нагнетательной 

гидромагистрали (или там же гарантированный напор Нсв);
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- длины каждой из гидромагистралей  lвс и  lнаг, материал, 
из которого они изготовлены, продолжительность их пред-
шествующей эксплуатации, если последнее имело место;

- объемный расход Q перекачиваемой жидкости (или не-
обходимые данные для его вычисления).

Подобрать марку насосного агрегата (или марку цен-
тробежного насоса и приводящий его в работу электродвига-
тель).

Тем самым, насосная установка рассматривается как 
своеобразная гидравлическая система, в которой насос во 
многом подбирается по результатам расчета полных потерь 
напора  h∑вс  и   h∑наг  в напорном потоке жидкости, обуслов-
ленных присущей ей вязкостью. Насос здесь выполняет 
функцию напоросоздающего устройства.

Особенности подбора насосов для ньютоновских 

жидкостей

Прежде всего, необходимо найти полные потери напора  
h∑вс  и h∑наг. Поскольку для всасывающей и нагнетательной 
гидромагистралей они вычисляются по одним и тем же фор-
мулам, ниже подстрочные индексы «вс» и «наг» при пара-
метрах опускаем.

Полные потери напора в трубопроводах  h∑., обуслов-
ленные вязкостью жидкости, включают в себя линейные по-

тери напора  hдл  и местные потери å
=

n

1i
мih

h∑ = hдл + å
=

n

1i
мih , (3.8)

где n – число местных сопротивлений.

Простое суммирование местных потерь допустимо 
лишь в том случае, когда расстояние между местными сопро-
тивлениями  Δl достаточно велико и таким образом исключа-
ется их взаимное влияние. По рекомендациям А.Д. Альтшуля 
необходимо выполнение условия
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Δl ≥ 0,5 l
кв1ξd ×

(3.9)

Здесь λ – коэффициент гидравлического трения по длине 
трубы внутренним диаметром d, на которой распо-
ложены местные сопротивления, а  ζ1кв – коэффи-
циент первого из местных сопротивлений по пото-
ку (квадратичной области).

При больших числах Рейнольдса приближенно прини-
мают

Δl ≥ 40d. (3.10)

Линейные потери напора hдл, м вычисляют по формуле 
Дарси-Вейсбаха:

hдл = 
g

υ

d

l

2

2

l , (3.11)

где   l – длина трубы, м;
d – диаметр условного прохода, м;

       υ – скорость потока,  м/c.

Для труб диаметром до 300 мм скорость воды рекомен-
дуется принимать в пределах 0,4…1,4 м/с. Скорость выше 1,4 
м/с принимать не целесообразно по причине быстрого износа 
стенок труб и опасности разрыва их при гидравлических уда-
рах. Низкий предел скорости в расчетах не используется, по-
скольку при малых скоростях трубы быстро засоряются ме-
ханическими отложениями. 

При заданном объемном расходе Q внутренний диаметр 
d трубы и средняя скорость  υ  в сечениях потока взаимосвя-
заны:

d = 
πυ

Q4
. (3.12)
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При расчете внутренних диаметрах d по величине объ-
емного расхода следует задаваться величиной  v согласно ре-
комендацией А.С. Юрьева: 

- для всасывающей магистрали – 0,7…1,0 м/с;
- для нагнетательной магистрали – 1…1,4 м/с.
Средние скорости во всасывающей гидромагистрали 

(υвс) меньше, чем в нагнетающей (υнаг), поскольку рост пол-
ных потерь напора  h∑вс  в ней способствуют развитию кави-
тации.

После расчета внутренних диаметров  dвс  и  dнаг по 
формуле (3.12) их уточняют в соответствии с ГОСТами на 
сортаменты труб (приложения 17, 18, 19), а затем по уточ-
ненным данным определяют действительные скорости по 
формуле

2
ст

4

d

Q
υ

p
= , (3.13)

которые используют в дальнейшем расчете.
Находят величины числа Рейнольдса Re для потока 

жидкости во всасывающем и нагнетательном трубопроводе:

Re = 
ν

υd
(3.14)

где  ν – кинематический коэффициент вязкости, величины  ν
ряда ньютоновских жидкостей приведены в прило-
жении 1, м2/с.

Для удобства формулы для определения коэффициента 
гидравлического трения  λ  для потоков ньютоновских жид-
костей в круглых трубах сведены в табл. 3.1

Величины эквивалентной шероховатости Δэк внутренней 
поверхности ряда труб приведены в приложении 9.

В сельскохозяйственных системах водоснабжения для 
водоводов и водопроводных сетей преимущественно приме-
няются чугунные, стальные, асбестоцементные и пластмас-
совые трубы, реже напорные керамические и железобетон-
ные. Пластмассовые трубы имеют ряд преимуществ перед 
металлическими: в 5…10 раз меньше вес, высокая коррози-
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онная стойкость, простота обработки, увеличенный срок 
службы.

Таблица 3.1
Формулы для определения коэффициента 

гидравлического трения  λ

Режимы движе-
ния, область 

гидравлического 
сопротивления 

Интервал чисел 
Рейнольдса Re Формула

1 Ламинарный 
режим

1 << Re ≤ 2320
Re

64
=l

Турбулентный 
режим:

Re > 2320

область гладко-
го трения (гид-
равлически 
гладкие трубы)

2320< Re < 

20
экD

d
25,0

68
11,0 ÷

ø
ö

ç
è
æ=l

Re
-

Блазиус

область сме-
шанного трения 
(гидравлически 
шероховатые 
трубы)

20 
экD

d
< Re < 

500
экD

d

25,0
эк68

11,0 ÷
ø

ö
ç
è

æ D
+=l

dRe
-

Альтшуль

2

квадратичная 
область сопро-
тивления

Re > 500
экD

d
25,0

эк11,0 ÷
ø

ö
ç
è

æ D
=l

d
- Шифринсон

В квадратичной области сопротивления, то есть при вы-
полнении условия  

Re > 500
экD

d
, (3.15)

где коэффициент гидравлического трения не зависит от числа
Рейнольдса Re потока жидкости, а, следовательно, и от объ-
емного расхода Q, линейные потери напора hдл, м   вычисля-
ют по формуле

hдл = А · l · Q2, (3.16)
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где Q – объемный расход, м3/с;
l – длина трубопровода, м;

       А – удельное сопротивление труб, с2/м6.

Величины удельного сопротивления труб А для ряда 
материалов в зависимости от диаметра условного прохода  dу

приведены в приложениях 10, 11 и 12.
Если условие (3.15) не выполняется, то при расчете ли-

нейных потерь напора применяют формулу

hдл = k · А · l · Q2, (3.17)

где k – поправочный коэффициент (приложение 13).

Местные потери напора hм, м  определяют по формуле 
Вейсбаха:

hм = ζм g

υ

2

2

, (3.18)

где ζм – коэффициент местного сопротивления (величины 
справочные);

υ – средняя по сечениям скорость жидкости,  м/с;
g – ускорение свободного падения,  g = 9,8 м/с2

Местными сопротивлениями являются различного рода 
препятствия, с которыми встречается поток жидкости при 
движении, в том числе: вход в трубу, повороты, сужение и 
расширение проточных каналов, трубопроводная арматура, 
которая подразделяется на запорную (задвижки, вентили, 
краны), регулирующую и предохранительную. В частности, 
для предохранения насоса и арматуры от обратного движе-
ния воды устанавливаются обратные клапаны. Они пропус-
кают воду только в одном направлении и автоматически за-
крываются при ее движении к насосу после его отключения.

По формуле (3.8) определяют полные потери напора h∑

в гидравлически коротких трубах. В гидравлически длинных 
трубах, где 
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длh  >> å
=

n

1i
мiz , (3.19)

потерями напора в местных сопротивлениях либо пренебре-

гают ( å
=

n

1i
мiz = 0), либо принимают их как малую часть от ли-

нейных потерь  hдл, вычисляя полные потери напора в нагне-
тательной гидромагистрали насоса как

h∑наг = (1,05…1,10) hдл.наг. (3.20)

Всасывающий патрубок скважинных электронасосных 
агрегатов следует рассматривать как весьма короткий трубо-
провод, пренебрегая при определении суммарных потерь на-
пора h∑вс потерями напора по длине hдл (hдл = 0).

При известных разностях уровней z2 – z1,  z4 – z3 и сво-
бодном напоре Нсв по формуле (3.4) вычисляют потребный 
напор Н в гидромагистралях насосной установки следующим 
образом:

Н = Нг.вс + Нг.наг + Нсв + h∑вс + h∑.наг (3.21)

Насос для работы на сети подбирают следующим обра-
зом: обращаются к рабочим характеристикам конкретных 
марок центробежных консольных насосов (приложение 6). 
Затем по кривым Нн = f (Qн),  представленных на графиках, 
устанавливают марку насоса, который при подаче Qн, равной 
объемному расходу сети Qс, обеспечивал бы напор Нн, рав-
ный или несколько больше, чем напор сети Qс, то есть вы-
полнялось условие

Нн ≥ Нс, (3.22)

В приложениях 7 и 8 представлены сводные графики 
полей Нн-Qн соответственно центробежных консольных на-
сосов и насосов с двухсторонним входом. Верхняя часть ка-
ждого криволинейного четырехугольника соответствует 
нормальному диаметру рабочего колеса, нижняя часть – ко-
лесу, максимально обточенному по внешней окружности, 
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средняя пунктирная линия соответствует промежуточной об-
точке рабочего колеса. Рабочие колеса, обточенные на заво-
дах-изготовителях, применяются в модификациях насосов.

1, 2, 3…8 – напорные характеристики насосов
Рисунок 3.4 – К подбору центробежного насоса

Если условие (3.22) выполняется, то точку пересечения 
кривых  Нн-Qн   и   Нс-Qс   можно считать рабочей точкой А  
(рис. 3.4).

Определяют мощность N, кВт  на валу насоса

А

АА

н.

н.н.

1000 η

QρgH
N

×
×

= , (3.23)

где Нн.А – напор насоса в рабочей точке А, м;
Q н.А – объемная подача насоса в т. А, м3/с;
 ηн.А. – полный КПД насоса в т. А;

 ρ – плотность жидкости, кг/м3;
g – ускорение свободного падения (g = 9,81 м/с2).

Мощность приводного двигателя NДВ, если насос соеди-
нен с ним напрямую (через упругую муфту), определяют по 
формуле

NДВ = kз · N, (3.24)
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где kз – коэффициент запаса мощности, учитывающий пере-
грузки электродвигателя  при его запуске.

Для электродвигателей мощностью NДВ до 50 кВт коэф-
фициент  kз = 1,20…1,25    и     kз = 1,10…1,15  для мощно-
сти более 50 кВт.

Если условие (3.22) не выполняется, то в числе возмож-
ных решений следует назвать:

· применить насос с иной действительной напорной ха-
рактеристикой   Нн-Qн при той же частоте вращения n, мин-1

при ином типе насосов;
· подобрать новую действительную напорную характе-

ристику Нн-Qн данного насоса путем изменения частоты 
вращения n, мин-1 (используя, например электродвигатель 
постоянного тока, механические передачи);

· уменьшить потери напора в гидромагистралях насос-
ной установки, либо за счет увеличения  внутреннего диа-
метра труб, либо за счет снижения местных потерь напора. 
Последнее обеспечивается заменой резких поворотов на 
плавные, сглаживанием острых углов, сокращением излиш-
ней водопроводной арматуры.

· вместо центробежного насоса применить вихревой на-
сос, если при вычислении по формуле (1.56) коэффициент 
быстроходности ns окажется в пределах  ns = 10…50.

К параллельной работе нескольких насосов (рис. 3.5, а) 
прибегают в тех случаях, когда один насос не обеспечивает 
необходимую объемную подачу (объемный расход). Отме-
тим, что режимы работы насосов с одинаковыми характери-
стиками значительно проще, чем с различными. Кривая III, 
полученная суммированием абсцисс, взятых при различных 
напорах насосов Нн, является суммарной действительной  на-
порной характеристикой обоих насосов (рис. 3.5, б). При 
данном соединении насосов при определении потребного на-
пора Н необходимо учесть дополнительно возникающее гид-
равлическое сопротивление в сети. Для удобства монтажа 
при соединении насосов участки стыка плавно сужают, а 
также вводят дополнительные повороты. Вместе с тем, па-
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раллельная работа насосов повышает надежность водонасос-
ной установки, поскольку при отказе одного из насосов пода-
ча не прекращается, а только уменьшается.

Рисунок 3.5 – Параллельная работа центробежных насосов

Последовательная работа (рис. 3.6, а) применяется в тех 
случаях, когда один насос не может обеспечить потребного 
напора. Кривая III, полученная суммированием ординат, взя-
тых при одних и тех же объемных подачах Qн, является сум-
марной действительной напорной характеристикой обоих на-
сосов (рис. 3.6, б). 

При последовательном соединении насосов следует об-
ращать особое внимание на величину  избыточного давления 
на входе в последующий насос. Так, на входе в насос, корпус 
которого выполнен из чугуна, с учетом его прочности оно не 
должно превышать 0,8 МПа. При определении потребного 
напора Н необходимо учесть потери напора в трубопроводе, 
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соединяющем насосы. Следует отметить, что последователь-
ное соединение насосов менее экономично, чем использова-
ние одного высоконапорного насоса.

Рассмотренные выше схемы соединения насосов пред-
ставляют интерес в случаях, когда расчетный параметр насо-
са Нн и Qн намного отличаются от номенклатурных или заво-
дом-изготовителем прекращен выпуск какого-либо насоса 
без соответствующей его замены.

Рисунок 3.6 – Последовательное соединение 
центробежных насосов

Если же подбираются насосы для ньютоновской более 
вязкой, чем вода, жидкости, а также для подачи по трубам 
вязкопластичных гидросмесей, то известные рабочие харак-
теристики центробежных насосов (полученные при испыта-
ниях на воде) должны быть пересчитаны.

Пример 3. Требуется подобрать насос для обеспечения 
водой молочно-товарной фермы из подземного водоносного 
горизонта, глубина залегания которого относительно пахот-
ного горизонта составляет 75 м. Расстояние от буровой сква-
жины до водонапорной башни L = 350 м. На ферме содер-
жится крупный рогатый скот, в том числе коровы молочные 
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– 400 голов, быки и нетели – 100 голов, телята – 80 голов. На 
территории фермы находится водонапорная башня с высотой 
12 м. Схема механизированного водоснабжения приведена на 
рис. 3.7. Температуру воды принять равной  +8°С. Стальной 
водовод уложен на глубине 2 м.

1 – буровой колодец; 2 – насосная станция с погружным насосом; 
3 – водонапорная башня; 4 – водовод; 5 – животноводческое помеще-

ние
Рисунок 3.7 – Схема системы водоснабжения молочно-товарной 

фермы

Дано: Нг.вс = 0;  
Нг.наг = 75 - 2=73 м; 
Нсв = 5 м; 
lвс = 0; L = 350 м; 
lнаг= L+ Нг.наг = 423 м; 
материал водопровода – сталь; 

           жидкость – вода;  
N1, N2, N3 - соответственно поголовье коров, быков, 

телят.

Подобрать скважинный электронасосный агрегат.
________________________________________________



101

Р е ш е н и е

Определяем среднесуточный объемный расход воды на 
ферме Qср.сут, л/сут  по формуле [5]:

Qср.сут = q1N1 + q2N2 + q3N3, (3.25)

где q1, q2, q3 – среднесуточные нормы потребления воды ко-
ровами молочными, телятами и быками, 
л/гол;

N1, N2, N3 – соответственно число их голов.

Для коров молочных  q1 = 80…100 л/гол; для телят q2  = 
20 л/гол;  для быков q3 = 60 л/гол. По условию задачи   N1 = 
400 гол;  N2 = 80 гол и  N3 = 100 гол.

Получаем:

Qср.сут = (100 · 400 + 20 · 80 + 60 · 100) · 10-3 = 47,6 м3/сут.

Находим максимальный суточный объемный расход во-
ды Qсут.max, м

3/сут по формуле [5]: 

Qсут.max = αсут · αч · Qср.сут, (3.26)

где αсут – коэффициент суточной неравномерности;
αч – коэффициент часовой неравномерности.

Для систем  сельского водоснабжения коэффициент су-
точной неравномерности αсут = 1,1…1,3. На фермах с автопо-
ением коэффициент  αч = 2,0…2,5[5].

При величинах

Qср.сут = 47,6 м3/сут,    αсут = 1,3    и    αч = 2,25

получаем:

Qсут.max = 1,3 · 2,25 · 47,6 = 139,2 м3/сут.

Находим расчетный объемный расход воды в водоводе 
Q, м3/с  по формуле:



102

Т

Q
Q

×
=

3600
сут.max

, (3.27)

где Т – время работы насосной установки, ч. В данном случае 
Т = 14 ч.

Имеем:

Q = 0028,0
143600

2,139
=

×
м3/с.

Задаемся рекомендуемой средней скоростью в нагнета-
тельном трубопроводе  υр = 1,4м/с  и  по формуле (3.12) опре-
деляем расчетный внутренний диаметр:

м.05,0
4,114,3

0028,044

р
р =

×
×

=
×
×

 = 
υ

Q
d

p

По данным приложения для стальных электросварных 
труб ГОСТ 10704-76 условный диаметр  dу = 50мм.

Принимаем внутренний диаметр нагнетательного тру-
бопровода dнаг = 0,05 м, а среднюю скорость воды в нем  υнаг

= 1,4 м/с.
По формуле (1.66) при t = 8°С  находим кинематический 

коэффициент вязкости  υ  пресной воды:

υ = 2

6

800022,080337,01

1078,1

×+×+
× -

=1,38 · 10-6 м2/с.

Находим величину числа Рейнольдса Re для потока во-
ды в нагнетательном трубопроводе:

Re = 50725
1038,1

05,04,1
6

=
×

×
=

×
-ν

dυ
.

При величине эквивалентной шероховатости бывших в 
эксплуатации стальных сварных труб Δэк = 0,1 мм (приложе-
ние 9) находим числовые значения предельных чисел Рей-
нольдса  Reпр1  и  Reпр2:

Reпр1 = ;10000
1,0

5020
20

эк
=

×
=

D
d
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Reпр2 = .250000
1,0

50500
500

эк

=
×

=
D
d

Поскольку число Рейнольдса Re отвечает условию

эк

20
D
d

 < Re < ,500
экD

d
    то

коэффициент гидравлического трения находим по формуле 
Альтшуля:

.0264,0
50

1,0

50725

68
11,0

68
11,0

25,025,0

наг

эк
наг =÷

ø
ö

ç
è
æ +=÷÷

ø

ö
çç
è

æ
+=

α

Δ

Re
l

Потери напора в нагнетательном трубопроводе вычис-
ляем по формуле Дарси-Вейсбаха:

.м4,22
81,9205,0

4,1423
0264,0

2

22
наг

наг

наг
нагдл.наг =

××
×

==
g

υ

d

l
h l

Полные потери напора в нагнетательной гидромагист-
рали находим по формуле (3.20):

h∑наг = 1,05 · hдл.наг = 1,05 · 22,4 = 23,5 м.

Потребный напор Н в гидромагистралях насосной уста-
новки вычисляем по формуле (3.21):

Н = Нг.вс + Нг.наг + Нсв + h∑вс + h∑наг = 0 + 73 + 5+ 23,5 = 101,5 
м.

Таким образом, с учетом условий (3.4) и (3.22) центро-
бежный насос, работающий на рассматриваемую молочно-
товарную ферму, при объемной подаче Qн = 0,0028 м3/с = 10 
м3/ч должен обеспечивать напор не менее Нн = 101,5 м.

По данным приложения 5, где приведены технические 
данные скважинных электронасосных агрегатов для воды, 
этому условию отвечает агрегат марки 1ЭЦВ6–10–110, кото-
рый при объемной подаче Qн = 10м3/ч создает напор Нн = 
110м. 
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Находим потребную мощность электродвигателя для 
привода насоса:

кВт.4,5
67,01000

1100028,081,910002,1

1000 н

нн3
дв =

×
××××

=
×

××××
=

η

НQgρk
N

В выбранный электронасосный агрегат встроен элек-
тродвигатель марки 6ПЭДВ5,5-140, имеющий мощность 5,5 
кВт.

3.3 Вязкопластичные гидросмеси и их сопротивление 

движению

С ростом долевого содержания в воде взвешенных ино-
родных частиц ее вязкость возрастает. Кинематический ко-
эффициент вязкости ν бытовых поточных вод, содержащих 
В ≤ 600 мг/л взвешенных веществ, из которых 70…80% – ор-
ганические, при температуре  t  от 2 до 25°С может быть оп-
ределен по формуле Н.Ф. Федорова:

ν = νв + 2 · 10-8 · В · t-2, (3.28)

полученной на основе опытных данных (νв – кинематический 
коэффициент вязкости чистой пресной воды, также завися-
щий от температуры).

Однако с повышением концентрации твердых частиц 
картина меняется.

Осадки сточных вод при определенных условиях (если 
они тонкодисперсные) в состоянии покоя приобретают студ-
необразную структуру и называются гелями. Для нарушения 
покоя геля к нему необходимо приложить некоторое началь-
ное усилие. И лишь после этого гель начинает двигаться.

Когда закон Ньютона о внутреннем трении (1.65) не вы-
полняется, жидкости принято называть неньютоновскими. 

Если деформационное поведение неньютоновских жид-
костей подчиняется закону трения Шведова-Бингама:
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,
n

x
о d

d
ηττ

u
*+= (3.29)

где  τ – касательное напряжение при движении жидкости, Па;
     τо – начальное напряжение сдвига, после достижения ко-

торого жидкость  приходит в движение, Па;

n

x

d

du
– поперечный градиент скорости, с-1;

*h – коэффициент структурной вязкости, Па·с,

то они называются структурными гидросмесями.

При движении вязкая жидкость, заключенная внутри 
пространственной структуры из большого числа твердых 
частиц (передающих друг другу давление) переносится со-
вместно с ними. При этом на молекулярном уровне частицы 
жидкости сцепляются как между собой, так и с омываемыми 
твердыми стенками (подобное имеет место и в случае ньюто-
новских жидкостей), а также с твердыми частицами на гра-
ницах раздела фаз. В данной связи, структурным гидросме-
сям присущи перемещения, подобные пластическим дефор-
мациям твердого тела. Структурные гидросмеси – это вязко-
пластичные гидросмеси.

К их числу относятся влажные осадки сточных вод, тес-
тообразные  цементный, известковый, глиняный растворы, 
озерный ил, болотная масса, влажный навоз, жидкие корма и 
другие.

На числовые значения величин начального напряжения 
сдвига τо и коэффициента структурной вязкости *h  влияют 
состав гидросмеси, свойства жидкой среды (на основе кото-
рой образована смесь), крупность твердых частиц, их кон-
центрация, температура смеси.

Для схватывающихся типа цементных или бетонных 
гидросмесей наиболее благоприятны реологические парамет-
ры τо и *h  у свежеприготовленных смесей, так как имеют 
наименьшие  величины.  Жидкий навоз, имеющий более мел-
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кую дисперсную твердую фазу, обладает большими величи-
нами  τо  и  *h ; он более вязок и оказывает большее сопротив-
ление движению. С возрастанием температуры числовые 
значения  τо  и  *h  жидких кормов уменьшаются, причем наи-
более резкое их уменьшение наблюдается в интервале темпе-
ратур от 5 до 40 °С [9].  С ростом влажности W, %  гидросме-
сей величины  τо  и  *h   снижаются. С уменьшением  влажно-
сти  W, % смеси способны терять текучесть. Тогда их транс-
портировка по трубам становится невозможной.

Числовые значения τо и *h  отдельных вязкопластичных 
гидросмесей приведены в приложении 14.

По результатам многочисленных измерений установле-
но, что падение давления Δрдл, Па  по длине напорных трубо-
проводов, транспортирующих вязкопластичные гидросмеси, 
можно вычислить по формуле:

Δрдл = 
d

l

2

2url ×××
, (3.30)

где λ – коэффициент внутреннего трения;
l – длина трубопровода, м;

d – его внутренний диаметр, м;
      ρ – плотность гидросмеси, кг/м3;
      υ – средняя скорость ее движения в сечении потока, м/с.

Выражение (3.30) указывает на то, что величина паде-
ния давления Δрдл тем больше, чем больше плотность гидро-
смеси ρ, ее средняя скорость υ и длина l трубопровода и чем 
меньше его внутренний диаметр d.

Это делает обоснованным использование формулы Дар-
си-Вейсбаха для определения линейных потерь напора hдл, м:

hдл = 
gd

l

g

р

2

2
дл ul

r
=

D
, (3.31)

когда известны соотношения для определения коэффициента 
внутреннего трения λ.

Подтвержденная опытным путем взаимосвязь между 
коэффициентом внутреннего трения  λ  и  обобщенными чис-
лами Рейнольдса Rei

* [9] показана на рис. 3.8.
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Наиболее просто коэффициент внутреннего трения  λ
определяется на так называемом структурном режиме дви-
жения, где справедлива схема вязкопластичного течения, 
подчиняющаяся уравнению Шведова-Бингама (3.29).

1 – осадок (влажность 92 %),  d = 100мм;  
2 – корм (влажность 84%),  d = 150мм; 
3 – навоз (влажность 86%),  d = 200мм  

Рисунок 3.8 – Зависимость λ = f(Rei
*) для различных

вязкопластичных гидросмесей

Здесь коэффициент  λ  вычисляют по формуле: 

*
=

Re

64l , (3.32)

где Re* - обобщенное число Рейнольдса, равное

Re* = 

2
0

г

8u

t
u
h

r

+*
d

. (3.33)

Формулу (3.32)  и  (3.33) применяют в интервале обоб-
щенного числа Рейнольдса

Re* ≤ (1,5…3,0) · 103 (3.34)
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(величина в скобках зависит от внутреннего диаметра  d  труб 
и концентрации гидросмесей).

3.4 Методика пересчета рабочих характеристик центро-
бежных насосов с воды на вязкопластичную гидросмесь

Как отмечалось ранее, характеристики центробежных 
насосов получают по результатам их испытания на воде. При  
использовании насосов для перекачки вязкопластичных жид-
костей, их рабочие характеристики необходимо пересчитать.

В основе пересчета лежат опытные значения поправоч-
ных коэффициентов:

н

н.г
Q Q

Q
k = ; (3.35)

н

н.г
н Н

Н
k = ; (3.36)

пол.н

пол.н.г
N N

N
k = . (3.37)

Здесь подстрочный индекс «г» соотносит подачу Qн, напор 
Нн и полезную мощность Nпол.н насоса к  вязкопластичным 
гидросмесям. 

Графики зависимостей поправочных коэффициентов kQ, 

kН, kN от числа Рейнольдса  Re [9] приведены на рис. 3.9.
Число Рейнольдса Rе  определяют по формуле [9]:

Re = 
*×

×
h

r

2

н.гг
d

Q
, (3.38)

где Qн.г – объемная подача насосом гидросмеси, м3/с;
d2 – наружный диаметр рабочего колеса, м;

  ρг – плотность гидросмеси, кг/м3;
 η* – коэффициент структурной вязкости гидросмеси, 

Па·с.
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kQ ,  kН ,  kN  = f (tg Re)
Рисунок 3.9 – Графики зависимостей  kQ ,   kН    и   kN

от логарифма числа Рейнольдса 

Методика пересчета рабочих характеристик центробеж-
ного насоса с воды на вязкопластичную гидросмесь заключа-
ется в следующем [9]:

1. Для предварительно выбранного насоса выписывают 
значения Qн.m, Нн.m и    Nн.m  при максимальном полном КПД 
насоса  ηн.m по воде, а также диаметр его рабочего колеса  d2.

2. Подсчитывают величину условного числа Рейнольдса 
IRe  по формуле (3.38) , подставляя в нее  Qн.m  и значения   ρг

и   η*  для гидросмеси:

*×
×

=
ηd

Qρ
Re

2

н.mгI
. (3.39)

3. Находят логарифм условного числа Рейнольдса IRe –
IRelg .

4. По графику на рис. 3.9  для найденного значения IRelg
определяют значения поправочных коэффициентов в первом 

приближении NНQ
III и kk,k .

5. По формулам (3.35)…(3.37) вычисляют ориентировоч-

ные значения пол.н.гн.гн.г
III и NН,Q .
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6. По полученной величине  н.г
IQ из формулы (3.38)  на-

ходят величину числа Рейнольдса IIRe , а затем 
IIRelg  и ко-

эффициенты NНQ
IIIIII и kk,k   во втором приближении, и 

опять находят по формулам (3.35)…(3.37) значения 

пол.н.г.гнн.г
IIIIII и NH,Q .

Количество таких повторных вычислений зависит от 
величины коэффициента структурной вязкости  η*; чем она 
больше, тем больше число приближений.

По найденным значениям Нн.г.m  и  Qн.г.m  на координат-
ную плоскость  Нн-Qн наносится точка, отвечающая макси-
мальному полному КПД насоса  ηн.г.m при его работе на дан-
ной вязко-пластичной гидросмеси. Через эту точку и точку с 
координатами  Нн.о.г и Qн.о = 0 (задвижка закрыта) проводится 
кривая Нн.г-Qн.г, причем величина  Нн.о.г  вычисляется по фор-
муле:

Нн.о.г = н.о
r

Н
ρ

ρ
, (3.40)

где Нн.о – напор насоса на воде (при Qн = 0);
    ρ и ρr – соответственно плотность воды и гидросмеси.

Пример 4. Предварительно выбран погружной фекаль-
ный насос ПФ125/400. При максимальном полном КПД и 
частоте вращения nн = 1500 мин-1 он имеет объемную подачу 
Qн.m = 240 м3/ч, напор Нн.m = 46 м, напор при закрытой за-
движке Нн.о = 58 м, полезную мощность Nн.m = 30 кВт. Диа-
метр рабочего колеса d2 = 610 мм. Необходимо произвести 
пересчет рабочей характеристики насоса Нн-Qн с воды на 
вязко-пластичную гидросмесь, имеющую начальное напря-
жение сдвига τо = 14 Па, и коэффициент структурной вязко-
сти η* = 0,425 Па·с и плотность ρг = 1010 кг/м3.

Р е ш е н и е
Поскольку численные значения τо и η* гидросмеси вели-

ки пересчет рабочей характеристики насоса с воды на гидро-
смесь проводим по методу последовательных приближений.
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В первом приближении:
- по формуле (3.39) находим величину условного числа Рей-
нольдса:

260
42506103600

2401010

н

н.mгI =
××

×
=

×
×

=
* ,,ηd

Qρ
Re  ;

- находим величину:
42260I ,lgRelg == ;

- по графикам, приведенным на рис. 3.9, определяем величи-
ны поправочных коэффициентов:

960051640 NНQ III ,k;,k;,k === .

Вычисляем приближенные значения объемной подачи, 
напора и полезной мощности насоса:

/чм6153240640 3н.mQн.г II ,,QkQ =×=×= ;

м34846051н.mНн.г II ,,НkН =×=×= ;

кВт82830960Nпол.нпол.н.г N
II ,,kN =×=×= .

Во втором приближении:
- определяем величину числа Рейнольдса:

,,
,,

,

ηd

Qρ
Re 2166

42506103600

61531010

н

н.гг I
II =

××
×

=
×

×
=

*

22,22,166 =lg ;

- по графикам на рис. 3.9, находим величины коэффициентов:

930041560 NНQ
IIIIII ,k;,k;,k === ;

- находим объемную подачу, напор насоса  и полезную мощ-
ность насоса:

/чм4134240560Q 3н.mQн.г
IIII ,,kQ =×=×= ,

м84746041н.mНн.г IIII ,,НkН =×=×= ,

кВт92730930пол.н.mNпол.н.г
IIII ,,NkN =×=×= .

В третьем приближении аналогично получаем:
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,,
,,

,

ηd

Qρ
Re 4145

42506103600

41341010

н

н.гr II
III =

××
×

=
×

×
=

*
2,2145,4lgIII ==lgRe ,

930031550 NНQ
IIIIIIIII ,k;,k;,k === ,

/чм132240550 3
н.mQн.г

IIIIII =×=×= ,QkQ ,

м44746031н.mНн.г
IIIIII ,,НkН =×=×= ,

кВт92730930пол.н.mNпол.н.г
IIIIII ,,NkN =×=×= .

В четвертом приближении аналогично получаем:

.,
,,ηd

Qρ
Re 8142

42506103600

1321010

н

riv н.г
III

=
××

×
=

×
×

=
*

Различия между числами Рейнольдса

0180
8142

81424145
iv

ivIII

,
,

,,

Re

ReRe
=

-
=

-
,

не велико, приближение заканчиваем.
Тем самым, определено положение точки В1 (Qн.г.m = 132 

м3/ч, Нн.г.m = 47,4 м) на координатной плоскости Нн-Qн (рис. 
3.10), отвечающее максимальному полному КПД насоса   
ηн.г.m   для гидросмеси.

Находим напор насоса для гидросмеси при закрытой за-
движке (Qн.о.г = 0):

м.4,5758
1010

1000
н.о

г
н.о.г =×== Н

ρ

ρ
Н

Через точки с координатами  Нн.о.г = 57,4 м;  Qн.о.г = 0  и  
Нн.г.m = 47.4 м; Qн.г.m = 132 м3/ч  проводим кривую, при-
ближенно отвечающую рабочей характеристике Нн.г -Qн.г на-
соса при его работе на рассматриваемой гидросмеси. Полу-
ченная рабочая характеристика будет использована ниже.
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В – точка, отвечающая максимальному полному КПД насоса на воде;
В1 –  расчетная  точка для вязкопластичной гидросмеси

Рисунок 3.10 – Напорные характеристики насоса ПФ 125/400

3.5 Особенности подбора центробежных насосов

для вязкопластичных гидросмесей

В настоящее время основными способами транспорти-
рования вязкопластичных гидросмесей являются следующие: 
1) по открытым каналам самотеком; 2) с помощью транс-
портных средств; 3) по трубопроводам с помощью пневмо-
нагнетателей, а также насосов различных конструкций 
(поршневые, шнековые, центробежные и другие). Данные на-
сосы имеют уплотнения и детали, способные противостоять 
постоянному гидроабразивному и коррозионному воздейст-
вию со стороны транспортируемых гидросмесей, а также 
осевым ударным нагрузкам на подшипники в момент, когда 
проточные каналы засоряются твердыми включениями.

Потери напора Н, м  в насосной установке определяют 
по формуле:
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Н = Нz.наг + h∑наг, (3.41)

где Нz.наг – потери напора на преодоление разности высот 
между концом и началом нагнетательного трубо-
провода, м;

h∑.наг – полные потери напора, м.

Отметим, что соотношение (3.41) следует из формул 
(3.3) и (3.4) при z1 = z2 = 0  и  h∑вс = 0 (ввиду отсутствия вса-
сывающей гидромагистрали) и р1 = р4 = рат,  где   рат – атмо-
сферное давление.

При горизонтальном расположении нагнетательного 
трубопровода величина Нz = 0. Если транспортировка гидро-
смеси в какой-то мере соответствует схеме «сверху вниз», то  
Нz < 0.

Приближенно внутренний диаметр трубопровода вы-
числяют по формуле [11]:

гпр 25,1 Qd = , (3.42)

где  Qг – объемный расход гидросмеси, м3/с.

Тогда, приняв стандартный внутренний диаметр  dст

трубы, средняя скорость согласно (3.13) равна:

2
ст

г4

πd

Q
υ = .

Потери напора по длине трубопровода определяют по 
формуле Дарси-Вейсбаха (3.11). Здесь коэффициент гидрав-
лического трения λ вычисляют по формулам (3.32) и (3.33), 
если известны величины начального напряжения  сдвига  τо  и 
коэффициент структурной вязкости η* гидросмеси. При оп-
ределении обобщенного числа Рейнольдса Re* необходимо 
помнить, что структурный режим движения, для которого 
справедливы формулы (3.32) и (3.33), сменяется переходным 
при величине Re* = (1,5…3,0)·103, зависящей от внутреннего 
диаметра d труб и концентрации гидросмесей. При величинах 
Re* > (1,5…3,0) ·103 коэффициент гидравлического трения λ
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не зависит от чисел Рейнольдса *
iRe потоков гидросмесей в 

трубах.
Нагнетательные гидромагистрали насосных установок 

для транспортировки вязкопластичных гидросмесей выпол-
няют по принципу «один насос – один трубопровод».

В печати имеются опытные данные по величинам мест-
ных сопротивлений для случая движения вязкопластичных 
гидросмесей в трубах, но они требуют подтверждения на 
различных гидросмесях. Поэтому полные потери напора  
h∑наг  в нагнетательной гидромагистрали вычисляют по фор-
муле:

h∑наг = (1,10…1,15) hдл.наг (3.43)

Потери напора  Нz, м   на преодоление разности высот 
между концом и началом трубопровода находят по формуле:

Нz = г.наг
г Н

ρ

ρ
, (3.44)

где Нг.наг – геометрическая высота нагнетания, м;
ρг и ρ – соответственно плотность гидросмеси и воды, кг/м3.

Рабочие характеристики пересчитывают с воды на за-
данную вязкопластичную гидросмесь либо для предвари-
тельно выбранного насоса, либо для ряда насосов. При под-
боре насосов при принятой объемной подаче Qн.г должно вы-
полняться условие

Нн.г ≥ Н (3.45)

Здесь Н – потери напора в нагнетательном трубопроводе, а 
Нн.г – напор насоса при его работе на заданную гидро-

смесь.

Пример 5. Установить, возможна ли транспортировка 
насосом ПФ 125/400 при частоте вращения  nн = 1500 мин-1

бесподстилочного жидкого навоза крупного рогатого скота 
влажностью  W = 86% по трубопроводу длиной  lтр = 1,2 км 
при его внутреннем диаметре  d = 250 мм и объемном расхо-
де Qг = 0,035 л/с. Геометрическую высоту подъема  Нг.наг

принять равной 1м.
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Р е ш е н и е

Находим среднюю скорость υ в сечениях трубопровода:

υ = м/с71,0
25,014,3

035,044
22

=
×

×
=

pd

Q
.

По опытным данным, приведенным в приложении 14, 
принимаем величины реологических параметров бесподсти-
лочного навоза: τо = 14 Па; η* = 0,425 Па·с;   ρг = 1010 кг/м3.

Вычисляем величину обобщенного числа Рейнольдса 
Re*:

Re* = .172

71,08

14

25,071,0

425,0
1010

8 22
о

г =

×
+

×

=
+*

υυd

η
ρ

t

Движение рассматриваемой вязкопластичной гидросме-
си будет происходить на структурном режиме, так как вы-
полняется условие: Re* < 1,5 · 103. Следовательно, для опре-
деления коэффициента гидравлического трения можно ис-
пользовать формулы (3.32) и (3.33).

Имеем величину коэффициента внутреннего трения

λ = 37,0
172

6464
==*Re

.

Согласно соотношений (3.11), (3.41), (3.43)…(3.45) при-
ходим к равенству:

gd

lυ
λН

ρ

ρ
Н

2
1,1

2

г.наг
г

н.г += .

Пересчет рабочей характеристики  Нн-Qн  насоса  
ПФ125/400 при nн = 1500мин-1 с воды на рассматриваемую 
вязкопластичную гидросмесь выполнен в примере 2. При ве-
личине объемного расхода Q = 0,035 м3/с = 126 м3/ч на гра-
фике зависимости Нн.г-Qн.г (рис. 3.10) вблизи точки В1 имеем  
численное значение напора насоса Нн.г = 47,7 м. После под-
становки числовых значений величин

λ = 0,37;  υ = 0,71 м/с;  d = 0,25 м;  ρг = 1010 кг/м3; 

ρ= 1000 кг/м3; Нг.наг = 1 м;  Нн.г = 47,7 м

в последнее равенство получаем:
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,7,47
25,081,92

71,0
37,01,11

1000

1010 2

=
××

×
×+×

l

или
0,0418 · l = 46,69.

Имеем длину трубопровода

,м1117
0418,0

69,46
==l

которая на 6,9% меньше заданной длины  lтр = 1,2 км. Следо-
вательно, транспортировка возможна.
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ПРИЛОЖЕНИЯ
Приложение 1

Плотность ρ и кинематический коэффициент вязкости  ν
жидкостей [10]

Жидкость t, ºС ρ, кг/м3 ν, 10-4, м2/с
Бензин автомобильный 18 712…761* 0,0065
Бензол 20 876…880 0,0007
Вода пресная 20 1000 0,01
Глицерин безводный 20 1260 8,7
Гудрон 15 930…950 -
Деготь каменноугольный 20 1030 -
Дизельное топливо 20 831…861 0,018…0,060
Керосин 18 790…860* 0,025
Мазут 80 890…940** 0,438…1,18
Масло индустриальное 50 880…920 0,04…1,18
Масло льняное 20 910…940 -
Масло трансформаторное 50 886 -
Масло турбинное 50 900 0,28…0,48
Масло моторное 20 886…916 -
Молоко цельное 20 1029 0,0174
Нефть натуральная 18 760…900* 0,25…1,40
Патока 18 1450*** 600
Пиво 15 1040 -
Ртуть 15 13546 0,0011
Сероуглерод 20 1260…1290 0,0029
Скипидар 16 870 0,0183
Спирт:
         этиловый безводный 20 789 0,0151
         метиловый 15 810 -
Хлористый натрий (рас-
твор с 26% NaCl)

20 1110 0,0153

Эфир этиловый 20 715…719 0,0039
* - при  t = 20ºС;   ** - при  t = 15ºС;    *** - при  t = 0ºС
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Приложение 2

Зависимость давления насыщенных паров  рs  воды 
от температуры

t, ºС 5 10 15 20 25 30 40
рs, кПа 0,874 1,227 1,700 2,337 3,200 4,240 7,370

Приложение 3
Основные параметры шестеренных насосов [11]

КПД
Марка насо-

са

Рабочий 
объем, 

см3

Подача, 
л/мин

Давление 
нагнетания,

МПа

Частота 
вращения, 

мин-1

Мощность 
насоса,

 кВт объемный полный

НШ6Т1 6..3 11,3 2,5 2000 0,67 0,9 -

НШ6Е-3 6,3 10 16 1920 3,97 0,85 -

НШ10Е 10 13,8 10 1500 2,94 0,92 -

НШ10Е-2 10 17,7 10 1500 5,52 0,92 -

НШ32-У 31.7 47,3 10 1500 10,9 0,92 -

НШ32У-2 32 56 14 1920 16,0 0,92 -

НШ32-2 32 55,6 14 1920 15,4 0,92 -

НШ46-У 45,7 63,1 10 1500 - 0,92 -

НШ50У-2 49,1 86,7 14 1920 25,7 0,92 -

НШ50-2 50 86,9 14 1920 23,8 0,92 -

НШ67 69 96,2 14 1500 26,5 0,92 -

НШ100-2 98,8 139 14 1500 37,5 0,94 -

НШ250А-2 245 345 14 1500 92,7 0,94 -

НШ10-10-2 10/10 17,7/17,7 14 1920 11,0 9,92 -

НШ32-10-2 32/10 55,6/17,7 14 1920 20,2 0,92 -

НШ32-32-2 32/32 55,6/55,6 14 1920 30,7 0,92 -

НМШ 25 25 31,9 16 1500 1,25 0,85 -

НМШ 25Р 25 25,5 0,25 1200 1,20 0,85 -

НМШ 50 25 31,9 1,6 1500 2,50 0,85 -

НМШ80-1 80 163 1,0 2400 4,71 0,85 -
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Приложение 4
Параметры центробежных консольных насосов 

Подача
Марка 
насоса 

(агрегата) м3/ч л/с
Напор, 

м

Частота 
враще-
ния ра-
бочего 
колеса, 
мин-1

Допускаемый
кавитационный

запас,
м

Мощность 
насоса.

кВт 

КПД 
насоса,

%

Диаметр 
рабочего 
колеса, 

мм

K8/18(1,5K-
8/18; l,5K-6)

8 2,2 19 2900 4 0,8 51 128(105)

К20/18 (2К-
20/18; 2К-9)

20 5,5 18 2900 4 1,45 67 129(106)

К20/30 (2К-
20/30; 2К-6)

20 5,5 30 2900 4 2,65 63 162(132)

К45/30 (ЗК-
45/30; ЗК-9)

45 12,5 30 2900 4,5 5,4 70 168(143)

К45/55 (ЗК-6) 45 12,5 55 2900 4,5 10,5 64 218(195)

К90/20 (4К-
90/20: 4К-18)

90 25 20 2900 5,5 6,5 78 148(136)

К90/35 (4К-12) 90 25 35 2900 5,5 11 77 174(163)

К90/55 (4К-8) 90 25 55 2900 5,5 18,5 73 218(200)

К90/85 (4К-6) 90 25 85 2900 5,5 33 65 272(250)

К160/20(6К-12) 160 44,5 20 1450 4,5 10,9 81 264(240)

К160/30 (6К-8) 160 44,5 30 1450 4,5 18 78 328(290)

К290/18(8К-18) 290 80,5 18 1450 4,5 16,5 84 268(250)

K290/30 (8К-
12)

290 80,5 30 1450 4,5 28 82 315(300)

Примечание: В скобках приведены диаметры рабочего коле-
са при максимально допустимой его обточке
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Приложение 5
Основные технические данные скважинных электронасосных 

агрегатов для воды

Обозначения 
типоразмеров

Подача, 
м3/ч

Напор, 
м

Мощность 
электродви-
гателя, кВт

КПД 
агрегата, 

%

Масса, 
кг

Внутренний 
диаметр 

скважины, 
мм

 (не менее)
2ЭЦВ4-1,6-
30

30 0,4 21 25

2ЭЦВ4-1,6-
50

50 0,7 21 30

2ЭЦВ4-1,6-
65

65 0,7 24 35

2ЭЦВ4-1,6-
85

1,6

85 1,0 27 38

100

2ЭЦВ4-25-65 25 65 1,0 32 35 100

2ЭЦВ4-4-20 20 0,4 21 25
2ЭЦВ4-4-30 30 0,7 27 28
2ЭЦВ4-4-45

4
45 1,0 32 30

100

3ЭЦВ6-6,3-
85

6,3 85 2,8 46 12 150

3ЭЦВ6-6,3-
125

6,3 125 4,5 45 73 150

1ЭЦВ6-10-50 50 2,8 46 69
3ЭЦВ6-10-80 80 4,5 47 68
1ЭЦВ6-10-
110

110 5,5 51 85

1ЭЦВ6-10-
140

140 8,0 52 100

1ЭЦВ6-10-
185

185 8,0 53 110

1ЭЦВ6-10-
235

10

235 11,0 51 130

150

3ЭЦВ-6-16-
75

16 75 5,5 52 86 150
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1ЭЦВ-6-16-
110

110 8,5 50 190

1ЭЦВ-6-16-
140

140 11,0 50 146

1ЭЦВ6-16-
160

160 16,0 50 170

3ЭЦВ8-16-
140

140 11 56 146

3ЭЦВ8-25-
100

100 11 57 140

1ЭЦВ8-25-
100

100 11 57 140

2ЭЦВ8-25-
100

100 11 58 150

3ЭЦВ8-25-
150

150 22 58 345

2ЭЦВ8-25-
150

150 16 58 160

3ЭЦВ8-25-
300

25

300 32 58 355

200

3ЭЦВ8-40-60 40 60 11 54 165
3ЭЦВ8-40-
180

40 180 32 55 375
200

2ЭЦВ10-63-
65

65 22 60 200

2ЭЦВ10-63-
110

63 110 32 62 245

2ЭЦВ10-63-
150

63 150 45 61 295

1ЭЦВ10-63-
270

63 270 65 61 450

3ЭЦВ10-120-
60

120 60 32 60 270

3ЭЦВ10-160-
35

160 35 22 58 240

1ЭЦВ10-160-
65

160 65 45 60 360

250
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3ЭЦВ12-160-
65

160 65 45 60 36

1ЭЦВ12-160-
65

160 65 45 60 360

1ЭЦВ12-160-
100

160 100 65 62 418

1ЭЦВ12-210-
25

210 25 22 61 212

2ЭЦВ12-210-
55

210 55 45 62 420

2ЭЦВ12-255-
30

255 30 32 60 254

300

1ЭЦВ14-210-
300

210 300 250 63 1610 350

1ЭЦВ16-375-
175

375 175 250 64 1480 400
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Приложение 6
Рабочие характеристики отдельных центробежных консоль-

ных насосов
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Приложение 7

Сводный график полей  Нн-Qн  насосов типа  К  [10] 
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Приложение 8
Сводный график полей  Нн-Qн  насосов типа  Д  [10]
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Приложение 9

Численные величины эквивалентной шероховатости

Трубы, их материал ∆экв, мм
Трубы, их матери-

ал и состояние ∆экв, мм

Цельнотянутые трубы

- новые технические 

гладкие из стекла, ла-

туни, меди

- то же из алюминия

- стальные новые

- стальные после не-

скольких лет эксплуа-

тации, битумизирова-

ные

Стальные сварные 

трубы

-новые

- бывшие в эксплуата-

ции

- умеренно заржавлен-

ные

- сильнозаржавленные

Клепанные стальные  

трубы

- покрытые изнутри ла-

ком с хорошим состоя-

нием поверхности

- внутри просмоленные

-поверхность труб в 

0,0015…0,01

0,015…0,06

0,02…0,05

0,15…0,3

0,04…0,1

0,1…0,15

0,3…0,7

2…4

0,3…0,4

1,2…1,3

Чугунные трубы

- новые чистые

- новые, битуми-

зированные

- асфальтирован-

ные

- бывшие в экс-

плуатации

- со значительны-

ми отложениями

- очищенные, по-

сле нескольких лет 

эксплуатации

- сильно корроди-

рованные

Бетонные и дру-

гие трубы

- бетонные, хоро-

шая поверхность с 

затиркой

- то же при сред-

нем качестве ра-

бот; железобетон-

ные

- то же при грубой 

0,25…1

0,15

0,12…0,3

1…1,5

2…4

0,3…1,5

0,3

0,3…0,8

2,5
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Трубы, их материал ∆экв, мм
Трубы, их матери-

ал и состояние ∆экв, мм

плохом состоянии, не-

равномерное перекры-

тие соединений

Оцинкованные сталь-

ные трубы

- новые чистые

- из листовой стали, но-

вые

- то же, бывшие  в экс-

плуатации

≥ 5

0,07…0,15

0,15

0,18

шероховатой по-

верхности

- асбестоцемент-

ные, новые

- то же бывшие в 

эксплуатации

- деревянные лот-

ки из строганных 

досок

- то же, из нестро-

ганных досок

- керамические

- рукава и шланги 

резиновые

3…9

0,05…0,1

0,6

0,5…8

0,8…10

1,25

0,03
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Приложение 10
Коэффициенты гидравлического трения и удельные сопро-

тивления для расчета стальных водопроводных труб в облас-
ти квадратичного сопротивления

Стальные водогазопро-
водные (ГОСТ 3362-75)

Стальные цельнотянутые
(ГОСТ 10704-76 и 8696-

74)
Условный

проход
dу, мм

λкв А, с2/м6 λкв А, с2/м6

8 0,0855 211 000 000
10 0,0790 31 430 000
15 0,0740 8 966 000
20 0,0655 1 660 000
25 0,0614 427 800
32 0,0575 91 720
40 0,0550 44 480
50 0,0510 11 080 0,048 3 686,0
60 0,047 2 292,0
70 0,047 3 009
75 0,044 929,4
80 0,045 1 167 0,042 454,3
90 0,043 529,4

100 0,041 281,3 0,040 172,9
125 0,039 86,22 0,038 76,36
150 0,037 33,94 0,036 30,65
175 0,035 20,79
200 0,034 6,959
250 0,031 2,187
300 0,0284 0,8466
350 0,028 0,3731
400 0,0268 0,1859
450 0,0258 0,09928
500 0,025 0,05784
600 0,024 0,02262
700 0,023 0,01098
800 0,022 0,005514
900 0,0218 0,002962
1000 0,021 0,001699
1200 0,0198 0,0006543
1400 0,0190 0,0002916
1500 0,0186 0,0002023
1600 0,018 0,0001437
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Приложение 11
Коэффициенты гидравлического трения и удельные сопро-

тивления для расчета чугунных водопроводных труб в облас-
ти квадратичного сопротивления

Трубы, изготовляемые по ГОСТ
5525-75Условный

проход 9583-75 и 21053-75
новые

бывшие в
 эксплуата-

ции
dу, мм λкв А, с2/м6 λкв А, с2/м6

50 0,0509 11 540 13 360
80 0,044 953,4

100 0,041 311,7 339,1 368
125 0,0388 96,72 103,5 111
150 0,036 37,11 39,54 41,8
200 0,033 8,092 8,608 9,03
250 0,032 2,528 2,638 2,75
300 0,0298 0,9485 0,9863 1,03
350 0,029 0,4365 0,4368 0,46
400 0,028 0,2189 0,2191 0,233
450 0,027 0,1186 0,1187 0,119
500 0,026 0,06778 0,06782 0,068
600 0,025 0,02596 0,02596 0,026



136

Приложение 12

Удельные сопротивления    А (с2/м6)   для расчета водопро-
водных труб, изготовляемых из различных материалов

При скорости
υ = 1,2 м/с

При скорости υ = 1 м/с

стальные 
электросварные 
ГОСТ 10704-76

асбестоцементные 
ГОСТ 539-80 

класса

пластмассовые 
МРТУ-6-05-917-76

типа

Диаметр 
условного 
прохода
dу, мм

новые б/у ВТЗ; 6; 
9

ВТ 12 СЛ С Т

20 2695000
25 757000
32 204800
40 63290
50 6 851 19780
63 5929
75 835,3 2390
90 926,8
100 119,8 267 187,7
110 323,9
125 53,88 106 76,08 166,7
140 91,62
150 22,04 45 31,55 39,54
160 45,91
175 15,03 19
180 24,76
200 5,149 9,27 6,898 8,632 14,26
225 7,715
250 2,187 2,58 2,75 2,227 4,454
280 2,459
300 0,8466 0,96 0,914 1,083
315 0,8761
350 0,3731 0,41 0,4342 0,5115
355 0,4662
400 0,1859 0,206 0,2171 0,2579 0,2502
450 0,09928 0,109 0,1351
500 0,05784 0,062 0,07138 0,08489 0,06322
560 0,03495
630 0,01889
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Приложение 13
Значения поправочных коэффициентов   k   к расчетным зна-

чениям удельных сопротивлений   А   для водопроводных 
труб

Материал труб
Скорость

υ, м/с стальные и 
чугунные

асбестоцементные пластмассовые

0,2 1,41 1,308 1,439
0,25 1,33 1,257 1,368
0,3 1,28 1,217 1,313

0,35 1,24 1,185 1,268
0,4 1,2 1,158 1,23

0,45 1,175 1,135 1,198
0,5 1,15 1,115 1,17

0,55 1,13 1,098 1,145
0,6 1,115 1,082 1,123

0,65 1,1 1,069 1,102
0,7 1,085 1,056 1,084

0,75 1,07 1,045 1,067
0,8 1,06 1,034 1,052

0,85 1,05 1,025 1,043
0,9 1,04 1,016 1,024
1,0 1,03 1,0 1,0
1,1 1,015 0,986 0,981
1,2 1,0 0,974 0,96
1,3 0,963 0,943
1,4 0,953 0,926
1,5 0,944 0,912
1,6 0,936 0,899
1,7 0,928 0,877
1,8 0,922 0,876
1,9 0,916 0,865
2,0 0,91 0,855
2,1 0,905 0,846
2,2 0,9 0,837
2,3 0,895 0,828
2,4 0,891 0,821
2,5 0,887 0,813
2,6 0,883 0,806
2,7 0,88 0,799
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Материал труб
Скорость

υ, м/с стальные и 
чугунные

асбестоцементные пластмассовые

2,8 0,876 0,792
2,9 0,873 0,786
3,0 0,87 0,78
3,2 0,864
3,4 0,859
3,6 0,855
3,8 0,85
4,0 0,846

Приложение 14
Основные физико-реологические характеристики отдельных

вязкопластичных гидросмесей

Гидросмесь
Влажность 

W, %
Плотность

ρ, кг/м3

Коэффициент 
структурной 
вязкости η*,

Па·с

Начальное 
напряжение 
сдвига τ0, Па

76,4 1050 6,60 34,6
81,3 1100 2,03 13,7
85,0 1090 0,97 6,8

Кормосмесь:
комбикорм 60% 
+ сахарная свекла 
40% 86,7 1080 0,88 2,25

69 1120 5,50 16,0
74 1100 2,50 8,8
78 1090 1,75 6,3

Кормосмесь:
комбикорм 40% 
+ картофель за-
паренный 60% 82 1070 0,75 3,75

86 1010 0,425 14,0
88 1010 0,250 7,0
90 1010 0,175 2,7

Бесподстилочный 
навоз КРС

92 1020 0,130 1,1
83,5 1040 7,1 4,12
86,5 1040 2,6 1,73
88,0 1030 0,7 0,37
89,1 1030 0,2 0,12

Бесподстилочный 
свиной навоз 

93,8 1020 0,023 0,04
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Приложение 15
Коэффициент кинематической вязкости воды  v, см2/с

t,°С v, см2/с t,°С v, см2/с t,°С v, см2/с t,°С v, см2/с t,°С v, см2/с

0 0,0179 12 0,0124 24 0,0092 36 0,00706 48 0,00568

1 0,0173 13 0,0121 25 0,0089 37 0,00693 49 0,00558

2 0,0167 14 0,0117 26 0,0087 38 0,00679 50 0,00549

3 0,0162 15 0,0114 27 0,0086 39 0,00666 51 0,00541

4 0,0157 16 0,0112 28 0,0084 40 0,00654 52 0,00532

5 0,0152 17 0,0109 29 0,0082 41 0,00642 53 0,00524

6 0,0147 18 0,0106 30 0,0080 42 0,00630 54 0,00515

7 0,0143 19 0,0103 31 0,00783 43 0,00618 55 0,00507

8 0,0139 20 0,0101 32 0,00767 44 0,00608 56 0,00499

9 0,0135 21 0,0098 33 0,00751 45 0,00597 57 0,00492

10 0,0131 22 0,0096 34 0,00736 46 0,00587 58 0,00484

11 0,0172 23 0,0094 35 0,00721 47 0,00577 59 0,00477
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