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УДК 621.671:62-251 
ГИДРОСТАТИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ РАБОЧЕГО КОЛЕСА  

БЕЗВАЛЬНОГО ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАСОСА 
 

В. А. Марцинковский, д.т.н., профессор, Сумский государственный университет 
 
Рассмотрена схема и принцип работы конструкции центробежного насоса (Патент России 

№1771248), в которой рабочее колесо свободно плавает в щелевых уплотнениях, а крутящий мо-
мент привода передается на колесо через гибкий торсион. В плавающем состоянии рабочее коле-
со поддерживается радиальными силами и моментами, возникающими в кольцевых зазорах опорно-
уплотнительного узла, а также гироскопическим моментом самого рабочего колеса. В результа-
те ротор самоцентруется, занимая наиболее выгодное, стойкое по отношению к внешним воз-
мущениям, положение. Особенностью конструкции является то, что заднее щелевое уплотнение 
заменено комбинированным узлом, совмещающим функции уплотнения и саморегулируемого ради-
ально-упорного гидростатического подшипника. Благодаря этому отпадает потребность в вы-
носных подшипниках, уменьшается масса и осевые габариты насоса. 

Приведен статический расчет безвального насоса. На основании уравнения баланса расходов 
и уравнения осевого равновесия получены статические характеристики, т.е. зависимости осево-
го положения ротора и расхода от внешних воздействий: давления нагнетания и всасывания и ча-
стоты вращения. Аналитические выражения статических характеристик позволяют на стадии 
проектирования выбрать основные геометрические параметры узла, обеспечивающие желаемый 
торцовый зазор во всем рабочем диапазоне изменения внешних воздействий. 

Ключевые слова:центробежный насос, рабочее колесо, осевая сила, торсион, частота враще-
ния, щелевые уплотнения, гидростатический подшипник, статические характеристики, расход. 

1. Постановка проблемы в общем виде 
В консольных центробежных насосах осевая 

сила, действующая на ротор, воспринимается, 
как правило, радиально-упорными подшипника-
ми 1, 2, расположенными в опорной стойке 3 
(рис.1). В месте выхода вала из корпуса насоса 
устанавливают концевое уплотнение 4. Рабочее 
колесо насоса вращается в переднем 6 и заднем 
5 щелевых уплотнениях, представляющих собой 

кольцевые каналы с радиальным зазором 
0,2...0,3 мм. На щелевых уплотнениях дроссели-
руется давление, развиваемое рабочим колесом. 
Благодаря этому уплотнение обладает радиаль-
ной жесткостью (несущей способностью), срав-
нимой, а часто и на порядок большей жесткости 
подшипников скольжения [1]. Поэтому во многих 
случаях щелевые уплотнения могут успешно вы-
полнять функции радиальных опор.  

 

 
Рисунок 1 – Традиционная конструкция консольного центробежного насоса 

 

Использование щелевых уплотнений в каче-
стве радиальных опор реализовано в конструк-

ции так называемого безвального насоса (рис.2). 
В этой конструкции [2] осевая сила уравновеши-
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вается системой последовательно соединенных 
кольцевого 9 и торцового 11 дросселей, разде-
ленных разгрузочной камерой 10. Вал как несу-
щая конструкция, обеспечивающая требуемую по 
условию отстройки от критической частоты ради-
альную жесткость ротора, заменен гибким торси-
оном 13. Торсион необходим лишь для передачи 
крутящего момента от привода к рабочему коле-
су 4. Его диаметр выбирается из условия проч-
ности под действием передаваемого крутящего 
момента. 

Рабочее колесо 4 связано с торсионом сфе-

рическим шлицевым соединением 14.  Переднее 
1 и элемент 9 заднего щелевых уплотнений вы-
полняют роль радиальных гидростатических 
подшипников, а система авторазгрузки в виде 
кольцевого 9 и торцового 11 дросселей вместе с 
камерой 10 – роль радиально-упорного саморе-
гулируемого гидростатического подшипника. Ра-
диальные лопатки 7 в корпусе 5 тормозят окруж-
ной поток в задней пазухе 6, при этом в ней по-
вышается статическое давление, которое дрос-
селируется на заднем уплотнении, повышая не-
сущую способность радиальной опоры 9. 

 

 
Рисунок 2 – Схема безвального консольного насоса 

 

Поскольку вал гибкий, колесо имеет свободу 
радиальных, угловых и осевых перемещений. 
Благодаря этому в процессе работы рабочее ко-
лесо под действием гидродинамических сил и 
моментов в щелевых уплотнениях, а также гиро-
скопического момента самого колеса само-
центруется, занимает наиболее выгодное, стой-
кое по отношению к внешним возмущениям, по-
ложение. В результате, существенно уменьша-
ются амплитуды его вынужденных колебаний. На 
концевом уплотнении со стороны привода дрос-
селируется малое давление входа, а благодаря 
малому диаметру торсиона уплотнение работает 
при низких окружных скоростях, т.е. в облегчен-
ных условиях: критерий нагруженности 

смМПа1pv ⋅≤ . 
Подобно системам автоматического уравно-

вешивания осевых сил, действующих на ротор 
многоступенчатого центробежного насоса [3], 
кольцевой дроссель 9, камера 10 с переменным 
давлением 2p  и переменный торцовый дрос-
сель 11 образуют автоматический регулятор осе-
вого положения ротора. 

2. Постановка задачи 

В рассматриваемом насосе рабочее колесо 
свободно плавает в кольцевых и торцовых ще-
левых уплотнениях и имеет 5 степеней свободы: 
радиальные перемещения по двум направлени-
ям, осевое перемещение по оси вращения и два 
поворота вокруг осей, перпендикулярных оси 
вращения. Анализу радиальных колебаний рото-
ра в щелевых уплотнениях посвящена работа [4]. 
Здесь рассмотрена задача статического расчета 
осевых смещений рабочего колеса под действи-
ем давления нагнетания и частоты вращения. 

Установившееся осевое положение рабоче-
го колеса характеризуется величиной торцового 
зазора 11 и находится из условия равновесия 
осевых сил давления, действующих на покрыв-
ной 3 и основной 8 диски. При вычислении осе-
вых сил учитывается изменение давления по ра-
диусу за счет центробежного эффекта, порожда-
емого средней угловой скоростью жидкости 

ωκωω (,c =  - частота вращения ротора, κ - 
коэффициент закрутки потока). Давление на ос-
новной 8 и покрывной 3 диски на текущем радиу-
се R  определяется формулами [5] 

( ) ( )22
2

2
2

2
1B

22
2

2
1

2
1A RR5,0pp,RR5,0pp −−=−−= κρωκρω .                           (1) 
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На входе в щелевые уплотнения 1, 9 (на ра-
диусах 31 R,R ) давление уменьшается соответ-
ственно на величину: 

B
2
2

2

*BA
2
1

2

*A A
2

p,A
2

p κ
π

ρω
κ

π
ρω

== .      (2) 

По результатам работы [5] коэффициенты 
закрутки потока зависят от направления и интен-
сивности радиального течения, и для течения от 
периферии к центру их можно принимать 

9,07,0 −≈κ .Силы 2,1 TT , действующие соответ-

ственно на покрывной ( AA ) и основной ( BA ) 
диски, определяются интегрированием давлений 
(1) по радиусу. В результате интегрирования по-
лучены выражения сил, которые используются в 
расчете: 

( ) ( )*B1B2*A1A1 ppAT,ppAT −=−= .  (3) 
Осевая сила, действующая на торцовые по-

верхности узла авторазгрузки, создается давле-
нием 2p  в камере 10. Это давление находится 
из уравнения баланса расходов, которое записы-
вается для автомодельной области турбулентно-
го течения. Расход через кольцевой дроссель 9 
определяется с учетом эксцентриситета. Рабо-
чее колесо с узлом авторазгрузки представляет 
саморегулируемую систему. Целью статического 
расчета является построение статических харак-
теристик системы – зависимостей величины тор-
цового зазора 11 от внешних воздействий: дав-
ления нагнетания 1p  и всасывания ep , а также 
от частоты вращения.  

3. Изложение основного материала ис-
следований 

Уравнение осевого равновесия получим, 
приравнивая нулю сумму осевых сил давления 
на поверхности рабочего колеса: 

( ) ( ) 0ppA5,0pATpAAT e2c222e3e1 =+−′−−+′+ ; 

( ) ( ) ( ) 2
63

2
4

2
32

2
5

2
4c

2
5

2
1e RA,RRA,RRA,RRA ππππ =−=′−=−=′ .                     (4) 

После группировки слагаемых условие равновесия представим в виде 
0pATpApA 22*ee11 =−−+ ,                                                     (5) 

где обозначено: 

( ).AA
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                             (6) 

Последнее слагаемое в равенстве (5) зави-
сит от величины регулируемого торцового зазора 
11 (давление 2p  возрастает с уменьшением за-
зора), поэтому оно является регулирующим воз-
действием. 

Площадь AA  покрывного диска предопре-
деляется рабочими параметрами насоса, т.е. яв-
ляется заданной величиной, не подлежащей из-

менению. В дальнейшем будем использовать ее 
в качестве базовой при переходе к безразмер-
ным площадям. Ограничимся также случаем 

BA AA > , т.е. 0A1 > . Равенство (5) разделим 

почленно на nA pA , где np  - номинальное дав-

ление нагнетания ( )n1n pp =  и введем обозна-
чения безразмерных величин: 
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При этом равенство (5) примет вид: 
( )[ ] 22

2
21ee11 AKKAA ψψψ =Ω−−+ .                                     (8) 

В нем безразмерное регулирующее воздей-
ствие 2ψ  представлено как реакция на внешние 

возмущения Ω,, e1 ψψ . 
Чтобы получить статическую характеристику 

в безразмерном виде, нужно выразить 2ψ  через 
безразмерный торцовый зазор 

3Hzu = . Для это-
го воспользуемся равенством расходов 32 QQ =  
через цилиндрический и торцовый дроссели, 

ограничивающие камеру с давлением 2p . Для 
турбулентных режимов течения в установившем-
ся состоянии 

2*B122 pppgQ −−= , e233 ppgQ −= .      (9) 
Проводимости кольцевого, с относительным 

эксцентриситетом ε , и торцового дросселей без 
учета местных сопротивлений выражаются фор-
мулами [6]: 
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( )
33

5,1
34

n3
5,1

n33
22

5,1
23

n2
2

n22 l
HR4g,ugg;

l
HR4g,19,01gg

ρλ
π

ρλ
π

ε ===+= .                  (10) 

где 06,0,04,0 32 ≈≈ λλ  - коэффициенты 
сопротивления трения на автомодельных режи-
мах турбулентного течения в цилиндрических и 
торцовых каналах. 

Из равенства квадратов расходов 2
3

2
2 QQ =  

найдем 

( ) ( )
( ) 322

23

e
3

*B1
22

23
2

u19,01
u19,01

++′

+−+′
=

εα

ψψψεα
ψ ,                                   (11) 
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3

H
H
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⋅ ,    2
n3

2
2

23 g
g

=α = ( )22
23 19,01 εα +′ .                        (12) 

Производная      

( )
( )[ ] ( )e*B12

322
23

22
23

2
2

u19,01

19,01u3
u

ψψψ
εα

εαψ
−−

++′

+′
−=

∂
∂

 

представляет гидростатическую жесткость 
рассматриваемого опорно-уплотнительного узла. 
Отрицательное значение жесткости является 
признаком устойчивости равновесного положе-

ния ротора. 
Из сравнения выражений (8) и (11) найдем 

статическую характеристику: 

( ) ( )
( ) ( )

3
1

2
21211

*2
2

21112
23









Ω−−−−
−Ω−+−−

=
KKAAA

AKKAAAu
ee

Bee

ψψ
ψψψ

α . 

Уменьшение давления *Bψ  по радиусу ос-
новного диска на основании формул (2) и (7) вы-
ражается через безразмерную частоту вращения 

2

B

A
2*B A

AK Ω=ψ .                    (13) 

Используя эту формулу, получим оконча-
тельное выражение статической характеристики: 

( ) ( ) ( )
( ) ( )

3
1

2
21ee211

2
BA2221ee11222

23 KKAAA
AAKAKKAAA19,01u









Ω−−−−
Ω−−+−−

+′=
ψψ

ψψ
εα .             (14) 

Последняя формула позволяет построить 
зависимость торцового зазора от любого из 
внешних воздействий, а также оценить влияние 
на статические характеристики независимых 
безразмерных параметров. Важно отметить, что 
осевое смещение ротора u  связано с его ради-
альным смещением, так как 2Hr=ε , где r  - 
эксцентриситет вала относительно оси втулки 
щелевого уплотнения.  

Рабочий диапазон насоса ограничивается 
значениями давления нагнетания, при которых 
торцовый зазор не выходит за допустимые пре-

делы: maxmin uuu << . Зазор полностью раскры-
вается, т.e. ∞→u , когда знаменатель (14) об-
ращается в нуль, а это происходит  при 

( ) ( )[ ]2
21ee2

1
*1 KKAA

A
1

Ω−+−= ψψ . (15) 

Вторая граница – полное закрытие зазора: 
0u = . Этой границе соответствует равенство 

нулю числителя дроби (14) или значение давле-
ния нагнетания 









Ω








−−−

−
= 2

2
B

A
221ee

12
**1 K

A
AAKKA

AA
1

ψψ .                          (16) 

Таким образом, несколько преувеличенная 
рабочая область давления нагнетания находится 
в пределах **11*1 ψψψ << . 

Геометрические параметры опорно-
уплотнительного узла нужно выбирать так, чтобы 
на номинальном режиме 1,1 nn1 =Ω=ψ  торцо-
выйзазор был близок к базовому (номинальному) 

значению 1u,zz n == . Приравнивая выраже-
ние (14) к единице на номинальном режиме, по-
лучим равенство, из которого найдем требуемое 
по условию 1u =  отношение квадратов прово-
димостей *

23α : 
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( ) ( )
BA2221ee12

21ee21*
23 AAKAKKAAA

KKAAA
−−+−−

−−−−
=′

ψ
ψ

α .                               (17) 

Выбрав предварительно радиусы 543 R,R,R  

и длины зазоров 21 l,l из конструктивных сообра-

жений, а радиус вала 6R  из условия прочности, с 
учетом (12) найдем требуемое отношение базо-
вых зазоров 23 HH : 

31

2
33

2
42*

23
2

3

Rl
Rl

3
2

H
H

−









′= α .             (18) 

В центробежных насосах давление нагнета-
ния, пропорционально квадрату частоты враще-
ния ротора: 2

1 Bp ω= , где Β  – обобщенный па-
раметр, характеризующий геометрию проточной 
части и сохраняющий примерно постоянное зна-
чение на разных частотах вращения ротора: 

,,pp;constpB 2
1

2
n

2
n12

n

n Ω==== ψωω
ω

                        (19) 

n1nn pp, =ω  - номинальная частота вра-
щения ротора и соответствующее ей номиналь-
ное давление нагнетания. Во многих насосах 
давление всасывания, необходимое для предот-
вращения кавитации на входе в рабочее колесо, 

создается предвключенным шнеком (шнекоцен-
тробежные насосы). В этом случае давление 
всасывания, как и давление нагнетания, пропор-
ционально квадрату частоты вращения: 

2
ene

2
ene

2
nen

2
e ,pp,pC,Cp Ω=Ω=== ψψωω .                          (20) 

Подставив (19) и (20) в выражение статиче-
ской характеристики (14) и сократив на 2Ω , при-
дем к выводу, что торцовый зазор не зависит от 

внешних воздействий и сохраняет постоянное 
значение 

( )
( ) ( ) const

KKAAA
AAKAKKAAAu

3
1

21ene21

BA2221ene12
23 =









−−−−
−−+−−

=
ψ

ψ
α .      (21) 

Когда давление всасывания создается неза-
висимым от частоты вращения источником, фор-

мула (14) приводится к виду  
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ψ
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             (22) 

Полученные выражения статических харак-
теристик упрощаются, если давлением всасыва-
ния можно пренебречь: 1e pp << . 

Изменение давление нагнетания при неиз-
менной частоте вращения осуществляется путем 
изменения характеристики сопротивления сети, 
т.е. дроссельным регулированием. Поскольку 
напорная характеристика центробежных насосов 
сравнительно пологая, дроссельным регулиро-
ванием можно добиться лишь незначительного 
изменения давления нагнетания. Например, для 
насоса К 90/85 допустимое увеличение подачи на 

26% ( nQ26,1Q = ) приводит к уменьшению дав-

ления нагнетания на 24% ( n11 p76,0p = ). Мак-
симальное давление, которое можно получить за 
счет уменьшения подачи, составляет 

n11 p18,1p = . Это обстоятельство нужно иметь в 
виду при оценке допустимого рабочего диапазо-
на давления нагнетания: этот диапазон ограни-
чивается, прежде всего, напорной характеристи-
кой насоса. 

Оценим расходы. Расход через переднее 
щелевое уплотнение  

04,0,
l

HR4g,ppgQ 1
11

5,1
11

1e111 ≈≈−= λ
ρλ

π .                        (23) 

Расход через опорно-уплотнительный узел 
определяется одной из формул (9) с учетом дав-

ления (11) в камере и относительного зазора 
(14). Например, 

( ) ( );upgppugQ e2
3

n
2
n3e2

32
n3

2
3 ψψ −=−=  

( ) n
2
n3

2
ne2

32
n

2
3

2 pgQ;uQQQ =−== ψψ . 
После подстановки выражений (9) и (11), получим: 
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При номинальном значении торцового зазора 1u,zz n ==  

( ) 







Ω−−

+
== 2

B

A
2e1

23

23

A
AK

1
1uQ ψψ

α
α .                     (25) 

Последняя формула может быть использо-
вана для предварительной оценки расхода через 
каналы опорно-уплотнительного узла. 

На рис.3 для примера показаны статические 
и расходные характеристики, построенные для 
насоса типа К 90/85 по следующим исходным 
данным: 55R1 = , 130R2 = ; 85R3 = , 65R4 = , 50R5 =
, 10R6 = , 2,0HH,15l,0,2ll 21321 ===== (линейные 
размеры в миллиметрах); ,0p,МПа9,0p en ≈=

1
n c300 −=ω , 33 мкг10=ρ ; 6,0;65,0 21 == κκ

.Радиус вала выбирается из условия прочности 

на кручение по формуле [ ]3
кр6 M2R τπ= , 

мН83М кр ⋅= - передаваемый от двигателя кру-
тящий момент, [ ] МПа60=τ - допускаемое для 
данного материала касательное напряжение. 

На рис.3 приведены безразмерные зависи-
мости торцового зазора от давления нагнетания, 
построенные по формуле (14) для трех значений 
частоты вращения, расходные характеристики 
построены по формуле (24). Суммарные объем-
ные потери включают также не зависящие от 
осевого положения ротора протечки через пе-
реднее уплотнение.  
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Рисунок 3 – Статические и расходные характеристики 

 

Выводы 
Из статических характеристик видно, что с 

увеличением давления нагнетания торцовый за-
зор уменьшается, а с ростом частоты вращения - 
увеличивается. На номинальном режиме 
( )11 =Ω=ψ  торцовый зазор имеет заданное зна-
чение 3n Hzz == . Расход через гидравлический 
тракт узла уравновешивания мало зависит от 
давления нагнетания и увеличивается с ростом 
частоты вращения. 

Для режима дроссельного регулирования 
насоса формула (14) позволяет на стадии проек-
тирования выбрать геометрические параметры 
так, чтобы в рабочем диапазоне значения торцо-

вого зазора не выходили за допустимые преде-
лы. 

Экспериментальные исследования и опыт 
эксплуатации таких насосов подтвердили их пре-
имущества по сравнению с традиционными кон-
струкциями, заключающиеся в следующем: 

- снижены массогабаритные показатели за 
счет устранения выносных подшипниковых опор; 

- улучшены виброакустические характери-
стики агрегата; 

- повышены надежность и ресурс; 
- упрощено техническое обслуживание, мон-

таж и наладка. 
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Марцинковський В.А. ГІДРОСТАТИЧНІ ХАРАКТЕРИСТИКИ РОБОЧОГО КОЛЕСА 

БЕЗВАЛЬНОГО ВІДЦЕНТРОВОГО НАСОСА 
Розглянуто схему і принцип роботи конструкції відцентрового насоса (Патент Росії № 

1771248 ), в якій робоче колесо вільно плаває в щілинних ущільненнях, а крутний момент приводу 
передається на колесо через гнучкий торсіон. У плаваючому стані робоче колесо підтримується 
радіальними силами і моментами, що виникають в кільцевих зазорах опорно-ущільнювального вуз-
ла, а також гіроскопічним моментом самого робочого колеса. В результаті ротор самоцентрует-
ся, займаючи найбільш вигідне, стійке по відношенню до зовнішніх збурень, положення. Особливіс-
тю конструкції є те, що заднє щілинне ущільнення замінено комбінованим вузлом, що поєднує фун-
кції ущільнення і саморегульованого радіально-упорного гідростатичного підшипників. Завдяки 
цьому відпадає потреба в виносних підшипниках, зменшується маса і осьові габарити насоса. 

Наведено статичний розрахунок безвального насоса. На підставі рівняння балансу витрат і 
рівняння осьового рівноваги отримані статичні характеристики, тобто залежності осьового по-
ложення ротора і витрати від зовнішніх впливів: тиску нагнітання і всмоктування і частоти обе-
ртання. Аналітичні вирази статичних характеристик дозволяють на стадії проектування вибра-
ти основні геометричні параметри вузла, що забезпечують бажаний торцевий зазор у всьому ро-
бочому діапазоні зміни зовнішніх впливів. 

Ключові слова: відцентровий насос, робоче колесо, осьова сила, торсіон, частота обертан-
ня, щілинні ущільнення, гідростатичний підшипник, статичні характеристики, витрата. 

 
Martsinkovsky V.A. HYDROSTATIC FEATURES RUNNER OFF SHAFTCENTRIFUGAL PUMPS 
A scheme for construction and operation of a centrifugal pump (patent number 1771248 Russian), in 

which the impeller floats freely in the impeller, and the drive torque is transmitted to the wheel through a flex-
ible torsion. In floating state impeller is supported by radial forces and moments occurring in the annular 
gaps musculoskeletal seal assembly, as well as the gyroscopic moment of the impeller. As a result, the rotor 
self-centering, occupying most profitable, stable with respect to external disturbances, position. The design 
feature is that the rear gap seal replaced combined assembly combining a self-regulating function of the seal 
and radial thrust hydrostatic bearing. This eliminates the need for outboard bearing, reduced weight and di-
mensions of the axial pump. 

Is a static calculation non-shaft pump. Based on the balance equation of costs and axial equilibrium 
equation obtained static characteristics: depending on the axial position of the rotor and the flow from exter-
nal influences: the suction and discharge pressure and speed. Analytical expressions of static characteristics 
allow the design stage to select the basic geometrical parameters node providing the desired socket gap 
over the entire operating range of the external influences. 

Keywords: centrifugal pump impeller, axial force, torsion, rotation frequency drive, gap seals, hydro-
static bearing, static characteristics, fuel. 
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