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Перелік умовних позначень та скорочень 

 

Умовні позначення 

 

2

2

2Dn

H
KH   - коефіцієнт напору, хв/м; 

3

2nD

Q
KQ   - коефіцієнт подачі, хв/с; 

75,0
65,3

H

Q
nns   – коефіцієнт швидкохідності; 

Н – напір, м; 

D – діаметр, м; 

n – частота обертання, об/хв; 

Q – подача рідини, м
3
/с; 

η – коефіцієнт корисної дії; 

ω – кутова швидкість обертання, рад/с; 

ρ – густина, кг/м
3
; 

g – прискорення вільного падіння, м/с
2
; 

β – кут встановлення лопаті, градус; 

W – відносна швидкість, м/с; 

U – колова швидкість, м/с; 

V – абсолютна швидкість, м/с; 

S – довжина осьового зазору, м; 

p – тиск, Па; 

τ – густота лопатевої решітки; 

z – кількість лопатей; 

L – довжина, м; 

Г – циркуляція потоку м
2
/с; 

С – коефіцієнт; 

l – довжина хорди лопаті, м; 



6 

t – крок решітки, м; 

х – координата вісі абсцис; 

у – координата вісі ординат; 

h – гідравлічні втрати, висота, м; 

N – потужність, Вт; 

m – маса, кг; 

σ – похибка вимірювань; 

δ – відносна гранична похибка вимірювань; 

Δ – абсолютна гранична похибка вимірювань; 

s – дисперсія; 

Е – показник економічного ефекту, %. 

 

Індекси 

 

u – проекція на коловий напрямок; 

r – проекція на радіальний напрямок; 

z – проекція на осьовий напрямок; 

m – меридіональний параметр; 

ст – параметр ступеня; 

рк – параметр робочого колеса; 

ном – номінальний параметр; 

опт – параметр в оптимальній точці; 

роз – розрахунковий параметр; 

гідр – гідравлічний параметр; 

т – теоретичний параметр; 

вт – параметр втулки; 

х – індекс, що визначає коефіцієнт лобового опору; 

у - індекс, що визначає коефіцієнт підйомної сили; 

пер – параметр на периферії; 

ср – середнє значення. 
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Скорочення 

 

ЕЦВ – насос електричний відцентровий для води; 

РК – робоче колесо; 

СА – статорний апарат; 

ККД – коефіцієнт корисної дії; 

ПП – програмний продукт; 

СумДУ – Сумський державний університет. 
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ВСТУП 

 

Актуальність теми. Протягом багатьох років існування системи 

водопостачання України виникали і вирішувались проблеми забезпечення населення 

якісною питною водою, тому актуальною залишається проблема створення 

максимально ефективного обладнання для видобутку води, здатного працювати з 

мінімальними капітальними вкладеннями та мінімальними затратами 

енергоресурсів. Вирішення цієї проблеми ніколи не залишалося закритим, а 

науково-технічний прогрес сприяє виникненню більш сучасних механізмів, 

розвитку нових технологій та методів підготовки води. 

Слід звернути увагу на те, що останнім часом чи не головною причиною 

незадовільної якості питної води є значне забруднення поверхневих водойм – 

основних джерел питного водопостачання – у зв’язку з викидами у них великої 

кількості неочищених та недостатньо очищених промислових, господарсько-

побутових та сільськогосподарських стічних вод, дощових та талих вод з полів, 

територій сіл та міст [1]. Використання підземних вод з артезіанських свердловин 

стає все більш перспективним завдяки їх максимальній наближеності до споживача, 

зручності облаштування та експлуатації водозаборів, чистоти видобутої води і 

економічності у порівнянні з відкритими поверхневими водозаборами. 

На даний момент для видобування артезіанської води з підземних джерел в 

Україні використовуються в основному заглибні свердловинні насоси типу ЕЦВ (Е – 

електропривідні, Ц – відцентрові (російською - "центробежные"), В – для води). 

Експлуатація насосів даного типу супроводжується рядом ускладнень [2] – низьке 

значення середнього експлуатаційного ККД, короткий строк експлуатації до 

ремонту (9 – 12 міс.), підвищений знос деталей насоса, що в свою чергу, призводить 

до значної перевитрати електроенергії та низької ремонтопридатності насоса. 

Вказані ускладнення добре усвідомлюються основними виробниками насосів 

даного типу [3, 4], і більшість з них активно реалізує програми з розробки та 

освоєння модернізованих зразків насосних агрегатів з герметичним привідним 
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двигуном, проточними частинами з покращеним гідравлічним ККД, 

удосконаленими опорами ковзання та ін. Дані модернізації дозволяють з одного  

боку, суттєво підвищити якість насосних агрегатів та подовжити строк їх служби, та 

з іншого є лише тимчасовим рішенням. Типорозмірний ряд свердловинних насосів 

типу ЕЦВ базується на ГОСТ 10428-89 і орієнтований на використання передусім 

низькодебетних свердловин порівняно великих діаметрів. У той же час, аналіз змін 

за останні роки у параметрах свердловинних насосних агрегатів світових фірм - 

лідерів [5, 6] вказує на стійку тенденцію до збільшення подач насосів при 

одночасному зменшенні їх умовного діаметрального габариту. Дана тенденція 

вочевидь пов'язана з різким підвищенням вартості будівництва та облаштування 

свердловини з ростом її діаметру. Крім того, використання насосів з високою 

подачею дозволяє зменшити на 10-12%, по відношенню до об'єму видобутої води, 

експлуатаційні витрати [1]. 

В умовах збереження вищевказаної тенденції значні перспективи матиме 

використання в свердловинних насосах з високою подачею осьових ступенів низької 

швидкохідності, які мають ряд переваг:  

- високий гідравлічний ККД; 

- просту та компактну конструкцію, що особливо актуально в обмежених 

умовах свердловини; 

- при зносі осьових робочих коліс у процесі експлуатації осьове зусилля (яке 

є одним з основних руйнуючих факторів для насосів типу ЕЦВ) не зростає, як у 

відцентрових машинах, а зменшується, що дозволяє значно підвищити ресурс 

опорного вузла та насоса в цілому та уникнути підвищеного споживання 

електроенергії. 

Та вирішальною перевагою використання осьових робочих органів у 

свердловинних насосах для водопостачання є те, що вони дають можливість при 

незмінних діаметральних розмірах насоса у кілька разів підвищити подачу у 

порівнянні з існуючими конструкціями, що дозволяє в рази знизити вартість 

свердловини при тому ж об’ємі видобутої води [7]. 
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Перепоною на шляху широкого використання таких ступенів є відсутність 

досвіду їх розробки та відпрацьованого ряду проточних частин такого типу на різні 

параметри. 

Таким чином, дана робота присвячена розробці малогабаритного осьового 

ступеня низької швидкохідності та типорозмірного ряду багатоступінчастих 

заглибних свердловинних насосів на їх основі. Економічність насосів такого типу не 

повинна поступатися економічності насосів типу ЕЦВ. Вирішення даної проблеми 

вимагає вивчення та узагальнення знань про структуру течії та природу втрат в 

елементах проточної частини, що дозволить виявити критерії, які визначатимуть 

діапазон застосування осьових проточних частин низької швидкохідності у 

заглибних свердловинних насосах, а також виявити основні закономірності, які 

можна буде використати для створення методики прогнозування характеристики 

ступеня такого типу. 

Таким чином, тема дослідження є актуальною, так як використання осьових 

проточних частин низької швидкохідності у заглибних свердловинних насосах 

дозволить досягати максимальної ефективності систем артезіанського 

водопостачання та подібних систем за рахунок відносно великого значення ККД 

насосних агрегатів такого типу та можливості збільшення подач при мінімальних 

габаритах установки. 

Тому для розробки зазначених проточних частин необхідне відповідне 

науково-методичне забезпечення, створенню якого і присвячена дана робота. 

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами. Дисертаційна 

робота виконувалася згідно з планом науково-дослідних робіт кафедри прикладної 

гідроаеромеханіки Сумського державного університету відповідно до науково-

технічної програми Міністерства освіти і науки, молоді та спорту України. Здобувач 

була виконавцем держбюджетних науково-дослідних робіт: «Дослідження робочих 

процесів динамічних машин» (№ 0110U001950) та «Створення ефективних 

енергозберігаючих систем опалення та гарячого водопостачання на базі 

багатофункціональних теплогенеруючих агрегатів» (№ 0111U001386). 
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Мета та задачі дослідження. Мета дослідження – підвищення енергетичної 

ефективності малогабаритного осьового ступеня свердловинного насоса за рахунок 

визначення особливостей робочого процесу та обґрунтування раціональних 

геометричних параметрів проточної частини. 

Задачі дослідження:  

- обґрунтувати доцільність використання малогабаритних осьових ступенів 

низької швидкохідності у свердловинних багатоступінчастих насосах для систем 

водопостачання; 

- уточнити математичну модель робочого процесу малогабаритного осьового 

ступеня свердловинного насоса з робочим колесом, що має лопаті малого 

подовження; 

- визначити раціональні діапазони основних геометричних параметрів 

осьового ступеня на основі встановлення характеру їх впливу на напірні та 

енергетичні характеристики; 

- провести експериментальні дослідження роботи малогабаритного осьового 

ступеня низької швидкохідності з метою підтвердження адекватності уточненої 

математичної моделі робочого процесу; 

- розробити методику проектування малогабаритного осьового ступеня 

низької швидкохідності; 

- розробити типорозмірний ряд малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності для свердловинних насосів. 

Об’єктом дослідження є робочий процес малогабаритного осьового ступеня 

низької швидкохідності. 

Предметом дослідження є вплив геометричних параметрів малогабаритного 

осьового ступеня на його напірні та енергетичні характеристики. 

Методи дослідження. Під час вирішення поставлених задач 

використовувались аналіз та наукове узагальнення відомих літературних джерел, що 

дозволило обґрунтувати актуальність теми дослідження, сформулювати його мету та 

задачі. Аналітичне дослідження структури втрат напору в проточній частині 

малогабаритного осьового ступеня дозволило уточнити існуючу модель робочого 
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процесу. Чисельне дослідження, виконане на основі законів збереження енергії та 

матерії в диференціальній формі, які є фундаментальними в технічній гідродинаміці, 

дозволило визначити раціональні діапазони основних геометричних параметрів 

ступеня та їх вплив на напірні та енергетичні характеристики. Фізичний 

експеримент, що містив дослідження роботи малогабаритного осьового ступеня 

низької швидкохідності та насоса на його основі, був виконаний з метою 

підтвердження адекватності математичної моделі робочого процесу. 

Наукова новизна отриманих результатів:  

– уперше обґрунтовано доцільність використання малогабаритних осьових 

ступенів низької швидкохідності (ns = 250 – 400) у заглибних свердловинних 

багатоступінчастих насосах для систем водопостачання, а також установлено, що 

подальше зниження коефіцієнта швидкохідності ступенів зазначеного типу є 

недоцільним через значне зниження його економічності; 

– визначено особливості робочого процесу ступеня, зумовлені стисненням 

основного потоку пограничним шаром, наявністю масивного тривимірного сліду, 

що сходить із лопаті, а також вихором, що виникає внаслідок перетікання рідини 

через радіальний зазор робочого колеса; уточнено структуру втрат напору в 

міжлопатевих каналах ступеня; 

– встановлено зв'язок між густотою решітки, зазорами між лопатевими 

системами робочого колеса та статорного апарата, типом профілю малогабаритного 

осьового ступеня низької швидкохідності та його напірними й енергетичними 

характеристиками; 

– визначено залежності взаємозв’язку основних параметрів ступеня від 

коефіцієнта швидкохідності. 

Практичне значення: 

– визначено раціональні діапазони варіювання основних геометричних 

параметрів малогабаритного осьового ступеня свердловинного насоса; 

– запропоновано методику інженерного розрахунку малогабаритних осьових 

ступенів низької швидкохідності з урахуванням особливостей їх робочого процесу; 
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− спроектовано типорозмірний ряд проточних частин свердловинних насосів 

для систем водопостачання; 

− спроектовано та виготовлено свердловинний насос на основі 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності. 

Основні результати дослідження були впроваджені в навчальний процес 

Сумського державного університету в дисциплінах «Гідродинамічні машини та 

передачі», «Теорія турбомашин» та «Розрахунки та проектування насосів» (для 

студентів спеціальності 6,7.05050205 «Гідравлічні машини, гідроприводи та 

гідропневмоавтоматика»). Крім того, результати роботи впроваджені на 

підприємствах НВП «Насостехкомплект» (м. Суми) та ТОВ «Гідроелектросистеми» 

(м. Суми). Ці впровадження підтверджені відповідними актами. 

Особистий внесок здобувача. Основні результати дисертаційної роботи 

отримані автором самостійно. 

У роботі [8] здобувач виконала аналіз конструкцій для перекачування 

газорідинних сумішей, підготовчі роботи для проведення чисельного дослідження, 

аналіз отриманих результатів. У роботі [1] самостійно провела аналіз сучасного 

стану проблем експлуатації свердловинних насосів для систем водопостачання, 

аналіз вартості їх життєвого циклу та визначила основні переваги осьових ступенів 

низької швидкохідності. У роботах [9; 10] виконала аналіз існуючих методик 

проектування осьових проточних частин. У роботах [11; 12; 13] здобувач самостійно 

виконала аналіз конструкцій та експлуатаційних характеристик свердловинних 

насосів вітчизняних та закордонних виробників, запропонувала заходи щодо 

підвищення точності вимірювань на експериментальному стенді, провела 

випробовування, виконала обробку отриманих результатів. У роботі [14] здобувач 

самостійно провела аналіз існуючих рекомендацій щодо вибору осьового зазору між 

лопатевими решітками робочого колеса та статорного апарата. У роботі [15] провела 

аналіз існуючих рекомендацій щодо вибору периферійної густоти решітки профілів 

лопаті. Крім того, у роботах [9 – 20] здобувач самостійно проводила чисельні 

дослідження та здійснювала аналіз отриманих результатів. 
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Апробація результатів роботи. Основні положення дисертаційної роботи 

доповідалися та обговорювалися на: 

- І Всеукраїнській міжвузівській науково-технічній конференції «Сучасні 

технології в промисловому виробництві» (м. Суми, 2010 р.); 

- науково-технічній конференції викладачів, співробітників, аспірантів та 

студентів Сумського державного університету (м. Суми, 2011 р.); 

- 4th International Meeting on Cavitation and Dynamic Problems in Hydraulic 

Machinery and Systems IAHR-WG2011 (м. Бєлград, Сербія, 2011 р.); 

- XVІІ Міжнародній науково-технічній конференції “Гідроаеромеханіка в 

інженерній практиці” (м. Черкаси, 2012 р.); 

- ІІ Всеукраїнській міжвузівській науково-технічній конференції «Сучасні 

технології в промисловому виробництві» (м. Суми, 2012 р.); 

- XІІІ Міжнародній науково-технічній конференції “Промислова гідравліка та 

пневматика” (м. Чернігів, 2012 р.). 

Публікації. Матеріали дисертаційної роботи відображені в 9 статтях, 6 із 

яких опубліковані у фахових виданнях, затверджених Міністерством освіти і науки, 

молоді та спорту України, 3 – у зарубіжних виданнях (зокрема, 1 стаття у виданні, 

що входить до наукометричної бази Scopus). Матеріали дисертаційної роботи 

використовувались у звітах з НДР. 

Структура та обсяг дисертаційної роботи. Робота складається зі вступу, 

чотирьох розділів, висновків, списку використаних джерел і додатків. Повний обсяг 

дисертаційної роботи становить 148 сторінок. Дисертаційна робота містить 53 

рисунки, 5 з яких – на окремих аркушах, 12 таблиць по тексту, 5 додатків на 9 

сторінках, список використаних літературних джерел із 123 найменувань на 15 

сторінках. 
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1 СТАН ПРОБЛЕМИ, ОБҐРУНТУВАННЯ АКТУАЛЬНОСТІ ТЕМИ 

ДОСЛІДЖЕННЯ 

 

1.1 Системи водопостачання. Переваги артезіанського водопостачання 

 

Останнім часом в Україні загострилася проблема забезпечення населення 

якісною питною водою [1]. Однією з причин незадовільного стану питної води є 

значне забруднення поверхневих водойм – основних джерел питного 

водопостачання. Крім того, ситуація ускладнюється застарілими системами 

водопостачання, які потребують негайної модернізації. 

Система водопостачання повинна забезпечувати подачу води з природних 

джерел до споживача, а при необхідності здійснювати її очищення. З цією метою в 

систему водопостачання повинні бути включені водозабірні споруди, призначені 

для отримання води, станції очищення та відстоювання, акумулюючі ємності, 

насосні станції, водоводи та водорозподільні мережі для передачі води до місць 

споживання. Принципова схема системи водопостачання представлена на 

рисунку 1.1. 

 

Рисунок 1.1 – Принципова схема системи водопостачання 

 

Системи водопостачання можна класифікувати за рядом основних ознак. 

За призначенням вирізняють [21] системи водопостачання населених пунктів 

(міст, селищ), системи промислового водопостачання (промислові водопроводи), які 

в свою чергу розрізняють за галузями промисловості, системи 
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сільськогосподарського водопостачання. За характером використовуваних 

природних джерел розрізняють системи, у яких використовується вода з 

поверхневих джерел (річок, озер та ін.), системи, у яких використовується вода з 

підземних джерел, або ж змішані. 

Водні ресурси практично усіх поверхневих джерел України характеризується 

помірним та високим рівнем забруднення. Основні забруднювачі – перевантажені 

каналізаційні очисні споруди та мережі, які перебувають у незадовільному 

технічному стані [22]. В таких умовах все більш перспективним стає використання 

вод з артезіанських свердловин. Артезіанська вода залягає відносно глибоко в 

водоносних пластах (від 100 м до 1000 м [23]), що забезпечує збереження її 

природних властивостей та виключення антропогенного та техногенного впливу. 

Крім того, артезіанське водопостачання у порівнянні з відкритими поверхневими 

водозаборами більш економічне завдяки його максимальній наближеності до 

споживача, зручності облаштування та експлуатації водозаборів у порівнянні з 

поверхневими. 

До основних недоліків [23] артезіанського водопостачання можна віднести, 

по-перше, підвищений вміст розчиненого заліза та підвищену жорсткість води, 

через що необхідно додатково використовувати спеціальні фільтри. По-друге, це 

можливий вміст солей, що можуть шкідливо позначитися на здоров’ї людини. І по-

третє, це досить велика вартість буріння свердловини. Проте, у цілому вода 

артезіанських свердловин вважається більш якісною, ніж вода з поверхневих 

джерел. 

Основним обладнанням для підйому води зі свердловин є установки 

заглибних свердловинних насосів, їх типову схему представлено на рисунку 1.2. У 

загальному випадку вони складається з насосного агрегату, обладнання гирла 

свердловини, комплекту контрольної та пускорегулюючої апаратури, трубопроводів 

обв’язки, запірно-регулюючої арматури та накопичувальної ємності або 

мембранного баку. У більшості випадків такі установки призначені для роботи в 

автоматичному режимі і не вимагають присутності людини. 
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Рисунок 1.2 – Схема установки свердловинного насоса: 1 – агрегат 

електронасосний, 2 – система управління та захисту, 3 – струмопідвідний клапан, 4 

– водопідйомні труби, 5 – експлуатаційна колона, 6 – кондукторна колона, 7 – 

гирловинна голівка, 8 – фільтр, 9 – природній гравійний фільтр, 10 – обсадна труба, 

11 – манометр, 12 – трьохходовий клапан, 13 – засувка, 14 – зворотній клапан, 15 – 

датчик сухого ходу 

 

Загальна вартість організації системи водопостачання зі свердловини 

визначається декількома основними складовими. По-перше, це вартість 
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облаштування свердловини, а саме її буріння, підготовка та наладка процесу подачі 

води зі свердловини до споживача. Варто зазначити, що вартість буріння 

свердловини за даними [7] різко зростає із збільшенням її діаметру (приблизно за 

кубічною залежністю). По-друге, це вартість життєвого циклу насосного 

обладнання, яке входить до складу свердловинних установок. Як показав 

проведений аналіз [10], приблизно 80% вартості життєвого циклу насоса буде 

складати вартість споживаної електроенергії.  

Крім того, варто зазначити, що типорозмірний ряд свердловинних насосних 

агрегатів, що випускаються вітчизняними виробниками, орієнтований, в основному, 

на експлуатацію низькодебетних свердловин порівняно великого діаметра. В той же 

час, аналіз продукції закордонних виробників вказує на стійку тенденцію до 

збільшення подач насосів при одночасному зменшенні їх умовного габариту 

(рис. 1.3). 

 

Рисунок 1.3 – Порівняння полів характеристик заглибних насосів для 

свердловин з умовним радіальним габаритом 8 дюймів вітчизняних та європейських 

виробників 

 

Тому для зменшення як капітальних, так і експлуатаційних затрат система 

водопостачання зі свердловини при заданій продуктивності повинна мати наступні 

якості: 
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- мати настільки малий діаметр свердловини, наскільки дозволяють місцеві 

геологічні умови при забезпеченні необхідного дебіту – для зниження вартості 

буріння та обладнання свердловини; 

- насосний агрегат у складі насосної установки повинен мати по можливості 

максимальний середньоексплуатаційний ККД – для максимального зниження 

вартості експлуатації; 

- насосний агрегат повинен мати високу надійність – для зниження витрат на 

ремонт та простій. 

Мається на увазі, що сама система водопостачання правильно спроектована 

та підібрана під вимоги та особливості конкретного споживача, бо в іншому випадку 

практично не можливо уникнути додаткових витрат, пов’язаних перш за все з 

перевитратою електроенергії [25]. 

Таким чином, для зниження вартості систем артезіанського водопостачання 

необхідно, перш за все, визначити таку конструкцію насосного агрегату, яка б 

відповідала усім вищезгаданим вимогам. 

 

1.2 Основні конструктивні схеми заглибних свердловинних насосів. 

Проблеми експлуатації 

 

Загалом свердловинні насоси умовно можна класифікувати за рядом ознак. 

За призначенням виділяють побутові та промислові свердловинні насоси, за 

умовним габаритом свердловини та параметрами, що може забезпечити насос, 

виділяються декілька груп: 

1. Умовний габарит свердловини 3, 4 інколи 5 дюймів: використовуються в 

основному для питного водопостачання житлових будинків, присадибних ділянок, 

зрошення садів та городів, осушення схильних до підтоплень підвальних приміщень 

тощо. 

2. Умовний габарит свердловини 5…6 дюймів: використовуються в 

основному для водопостачання котеджних селищ, ферм, невеликих промислових та 

комунальних підприємств та ін. 
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3. Умовний габарит свердловини – 8 дюймів: призначені для 

водопостачання  промислових підприємств, селищ тощо. 

4. Умовний габарит свердловини 10…12 дюймів: в основному 

використовуються в житлово-комунальних господарствах міст районного значення, 

на великих промислових підприємствах. 

5. Умовний габарит від 14 дюймів: призначені для використання в 

житлово-комунальних господарствах. 

Заглибні свердловинні насосні агрегати, які входять до складу 

свердловинних установок, мають деякі особливості конструкції, обумовлені 

специфічними умовами експлуатації: агрегат підвішується на напірному 

трубопроводі та працює повністю зануреним у воду, має жорсткі габаритні 

обмеження за зовнішнім діаметром для забезпечення можливості безаварійного 

спуску у свердловину, комплектується спеціальним двигуном, який кріпиться 

безпосередньо до корпуса насоса та приводить його у рух через жорстку, як 

правило, втулкову муфту. 

У складі установок для видобутку води із свердловин українські 

підприємства, що займаються водопостачанням та водовідведенням використовують 

переважно насосні агрегати типу ЕЦВ, основні виконання, яких представлено на 

рисунку 1.4. Насоси, що входять до їх складу, як правило, багатоступінчасті, з 

робочими колесами відцентрового чи діагонального типу. Проте, експлуатація 

насосів даного типу супроводжується рядом ускладнень. 

Переважна більшість конструкцій насосів типу ЕЦВ, технологічних процесів 

та необхідного оснащення для їх виготовлення були розроблені у другій половині 

минулого століття, і якість технічних рішень, які використовувались при 

проектуванні, а також закладені в конструкцію матеріали не задовольняють потреб 

сучасних споживачів і, незважаючи на чисельні модернізації, не завжди 

відповідають сучасному науково-технічному рівню [1]. 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

г) 

Рисунок 1.4 – Основні конструктивні схеми насосів типу ЕЦВ: 

а) виконання 1 – насоси з робочими колесами, зафіксованими на валу, осьове 

зусилля сприймається опорним вузлом, розміщеним в електродвигуні, обойми 

лопатевих відводів – штамповані; б) виконання 2 – насоси з циліндричними 

обоймами з труб з дисками, які фіксують відводи в осьовому напрямі, розділяють 

міжступеневі порожнини та створюють шпаринні ущільнення робочих коліс; 

в) виконання 3 – насоси з відлитими («горшковими») лопатевими відводами, ступені 

насосів – діагонального типу, робочі колеса зафіксовані на валу, осьове зусилля 

сприймається опорним вузлом, розміщеним в електродвигуні; г) виконання 4 – 

моноблочні електронасосні агрегати (робоче колесо розмішено на валу 

електродвигуна) 

 

Зважаючи на те, що, в сучасних умовах необхідне зменшення вартості 

життєвого циклу свердловинних насосів, розглядати необхідно насосні агрегати 

високої подачі, якими є свердловинні насоси типу ЕЦВ з діагональними ступенями 

(рис. 1.5). 
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Рисунок 1.5 – Ступінь діагонального свердловинного насоса 

 

Розглядаючи конструкції свердловинних насосів високої подачі та високого 

коефіцієнту швидкохідності з діагональними ступенями можна зазначити, що вони 

мають деякі особливості. Складна просторова форма лопатей робочих коліс та 

лопаток напрямних апаратів, а також їх значні осьові габарити негативно 

позначаються на металоємності насоса, технологічності конструкції та вартості його 

виробництва, а також на значенні ККД. Крім того, забезпечення роботи 

діагональних ступенів на вищих, ніж зазначені у ГОСТ 10428-89, подачах є досить 

проблематичним. 

Крім ускладнень, пов’язаних із конструкцією насосів типу ЕЦВ, суттєвими є 

ускладнення пов’язані з властивостями середовища, що перекачується. Наявність у 

воді кислот, сірководню, заліза та ін. призводить до швидкої корозії деталей насоса, 

утворення свищей і виходу його з ладу [25]. Аналогічні явища виникають при 

перекачуванні води, насиченої газами: так звана робота в режимі «сухого ходу», 

коли насос перекачує не тільки ту воду, що поступає знизу, але й збагачену киснем з 

верхніх шарів свердловини. Крім того, в даному режимі насос разом з водою 

захоплює повітря і нагрівається, тобто додатково створюються сприятливі умови 

для корозії [3]. Руйнування деталей насосів відбувається також через так звану 

біокорозію. 
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Наявність твердих включень в середовищі, що перекачується, призводить до 

підвищеного зносу конструктивних елементів проточної частини, різкого 

зменшення ресурсу та поступового падіння параметрів насоса. Вода, що 

перекачується, змащує підшипники ковзання насоса (пара тертя гума-сталь), тому 

будь-який абразивний матеріал в ній призводить до їх швидкого виходу із ладу, що 

в свою чергу призводить до руйнування всього агрегату. 

Усе вищевказане в сукупності призводить до коротких строків експлуатації 

до ремонту (9-12 місяців), підвищеного зносу деталей насоса, що призводить до 

суттєвих перевитрат електроенергії та до низької ремонтопридатності насоса. 

Крім того, в багатьох випадках параметри насоса і його ККД занижені по 

відношенню до даних, приведених у каталогах [26]. У більшості випадків це може 

пояснюватися тим, що вітчизняні виробники насосів при проектуванні [2] обирають 

технічні рішення, направлені на мінімізацію вартості виробу, при виробництві 

використовують недорогі малостійкі матеріали та спрощену технологію 

виробництва, що часто негативно відображається на якості виробу та його 

довговічності. 

Такий стан проблем вказує на те, що резерв можливостей покращення 

відцентрових та діагональних ступенів заглибних свердловинних насосів майже 

вичерпано і необхідно знаходити нові конструктивні рішення, в тому числі і 

використання нових типів проточних частин в насосах даного типу. 

 

1.3 Перспективи використання осьових проточних частин в 

свердловинних заглибних насосах 

 

Модернізація насосного обладнання на даний момент має два напрями: 

модернізація привідного електродвигуна та модернізація насосної частини. 

Модернізація привідного двигуна, в основному, полягає у створенні 

герметичного заглибного електродвигуна, що виключає контакт внутрішньої 

порожнини двигуна з перекачуваним середовищем, яке може містити абразивні та 
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агресивні компоненти. Це значно підвищує довговічність двигуна і забезпечує 

стабільність його роботи протягом усього терміну експлуатації. 

Модернізація насосної частини у більшості випадків теж має два напрями. По-

перше, це вдосконалення міжступеневих ущільнень та ущільнень робочих коліс, 

опор вала за рахунок створення нових конструкцій та використання зносостійких 

матеріалів [2]. По-друге, це, власне, вдосконалення проточної частини. 

Проте, як показують останні дослідження [4], доводка існуючих проточних 

частин заглибних насосів майже вичерпала себе, і вирішення даної проблеми 

потребує більш кардинальних змін, наприклад, використання проточних частин 

нового типу в заглибних свердловинних насосах. 

Аналіз існуючих конструкцій насосів показує [27-29], що є можливість зміни 

діагональної проточної частини на осьову низької швидкохідності (ns ≈ 300) зі 

значенням ККД на рівні традиційних (наземних) осьових насосів. 

Перші відомі нам спроби створення багатоступінчастих насосів осьового типу 

для свердловин були виконані в 70-х роках минулого століття в роботах А.Н. Папіра 

[27, 28]. Нажаль, недосконалість тогочасного технологічного оснащення не 

дозволила створити якісний дослідний зразок насоса. Звичайно, це негативно 

позначилося на його енергетичних та напірних характеристиках (рис. 1.6) [28]. Тому 

дослідження в даному напрямі було призупинено, а створена конструкція так і 

залишилася на рівні дослідного зразка. 

Використання осьових ступенів низької швидкохідності у складі заглибних 

свердловинних насосів для видобутку води дозволить суттєво покращити вказані 

насоси за рахунок наступних переваг: 

- є всі підстави очікувати збереження рівня ККД (85-90%) при зниженні 

коефіцієнта швидкохідності до ns = 250; 

- при заданих параметрах вони забезпечують найбільш просту та компактну 

конструкцію, що особливо актуально в обмежених габаритах свердловини; 
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а)    б) 

 

Рисунок 1.6 – Заглибний свердловинний насос осьового типу для 

свердловини з внутрішнім діаметром 150 мм: а) загальний вигляд; б) 

характеристики заглибного свердловинного насоса 

 

- при зносі осьових робочих коліс у процесі експлуатації осьове зусилля (яке є 

одним з основних руйнуючих факторів для насосів типу ЕЦВ) не зростає, як у 

відцентрових машинах, а зменшується, що, з однієї сторони, дозволяє значно 

підвищити ресурс опорного вузла та насоса в цілому, а з другої - уникнути 

підвищеного споживання електроенергії. 

Та, вочевидь, вирішальною перевагою використання осьових робочих органів 

у свердловинних насосах для водопостачання є те, що вони надають можливість 

різко підвищити подачу насоса у порівнянні з відцентровими ступенями. 

Відповідно, при наявності на водозаборі свердловин з високим дебітом можливо в 

1,5 - 2 рази збільшити об'єми води, що видобувається, з мінімальними капітальними 

затратами - без будівництва нових свердловин. Отже, використання осьових 

ступенів для вдосконалення свердловинних насосів надає ряд переваг як відносно 

конструкції насоса, так і відносно системи свердловина - насос - трубна мережа - 

споживач. 

Зважаючи на те, що в даний момент практично відсутня інформація щодо 

проектування свердловинних багатоступінчастих насосів з осьовими проточними 

частинами низької швидкохідності (ns = 250…400), необхідно, перш за все, виконати 
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огляд конструктивних рішень та методик проектування уже існуючих осьових 

насосів. 

Класичні одноступеневі осьові насоси (рис. 1.7) з коефіцієнтом 

швидкохідності ns = 700…1000 знайшли широке використання в системах зрошення, 

насосних станціях першого підйому систем водопостачання, водних атракціонах 

тощо. Таким насосам притаманна велика подача, високе значенням ККД, проста 

конструкція, компактність. 

  

 а)        б) 

Рисунок 1.7 – Осьові насоси: а) вертикальне виконання: 1 – робоче колесо, 2 – 

камера, 3 – випрямний апарат, 4 – нижній підшипник, 5 – корпус, 6 – вал, 7 – шток 

приводу механізму лопатей, 8 – верхній підшипник; б) горизонтальне виконання: 1 – 

упорний підшипник, 2 – корпус підшипника, 3 – ущільнення, 4 – вал, 5 – корпус, 6 – 

робоче колесо, 7 – випрямний апарат. 

 

Якщо розглядати багатоступінчасті осьові насоси, то вони поширені значно 

менше і використовуються у окремих специфічних областях. 

Так багатоступінчасті осьові насоси використовуються у складі 

окислювально-кисневих контурів рідинних ракетних двигунів [30, 31]. Проточна 

частина насосів даного типу (рис. 1.8) складається з декількох ступенів. Кожний із 

ступенів представляє собою робоче колесо з профільованими осьовими лопатками, 
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що обертається з високою швидкістю та статорного елементу, розміщеного після 

кожного робочого колеса. Для таких насосів характерні великі колові швидкості, 

високі значення питомої роботи, агресивні робочі середовища, і, що особливо 

важливо, підвищені вимоги до кавітаційної стійкості насосів. 

 

Рисунок 1.8 – Бустерний насосний агрегат окиснювача ракетного двигуна: 1 – 

ступінь низького тиску, 2 – корпус, 3 – підшипник, 4 – міжступеневий канал, 5 – 

ступінь високого тиску, 6 – підшипник, 7 – дифузор, 8 – фланець. 

 

Крім того, в суднобудуванні використовують дво-, трьо- та багатоступінчасті 

водометні рушії, які мають осьову насосну частину. За даними приведеними в 

[29, 32], приблизно 40% усіх плаваючих машин оснащені водометними рушіями.  

Для забезпечення антикавітаційних характеристик використовують 

двоступінчасті конструкції (рис. 1.9), при цьому перший ступінь проектується 

малонавантаженим з метою забезпечення підвищених антикавітаційних якостей. 

Багатоступінчасті осьові проточні частини використовуються і для 

перекачування багатофазних рідин. Так у патенті [33] M. Rayll розглянуто ступінь 

осьового насоса (рис. 1.10 а) для перекачування багатофазних рідин в нафтогазовій 

промисловості. 

Така конструкція необхідна для того, щоб забезпечити високі значення напору 

ступеня при заданих швидкостях. За даними роботи [34] насоси такого типу 
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використовуються для перекачування продукту нафтових свердловин з об’ємним 

вмістом газу до 95%. 

 

Рисунок 1.9 – Схема двоступінчастого водометного рушія 

 

В патенті [35] G. Wong, F. Catterfeld, C. Hauenstein розглянуто 

багатоступінчастий осьовий насос (рис. 1.10 б), спроектований для перекачування 

рідин, які містять велику кількість твердих включень, наприклад, для перекачування 

вугілля або пульпи. Основними конструктивними елементами цього насоса є 

вхідний пристрій та десять секцій, кожна з яких складається з осьового 

двозаходного робочого колеса та статорного апарату. 

   

   а)       б) 

Рисунок 1.10 – Осьові проточні частини а) ступінь осьового насоса для 

перекачування багатофазних рідин [33]: 1 – робоче колесо, 2 – статорний апарат, 3 – 

корпус, 4 – вал, 5 – втулка; б) зовнішній вигляд ступеня для перекачування пульпи 

та вугілля [34] 

 

В патенті [36] О. Деснера та Є. Вахітової описується багатоступінчастий 

осьовий насос для перекачування рідини, яка містить нерозчинений газ, тверді 
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домішки, хімічно активні речовини. Цей насос складається з декількох ступенів 

осьового типу, при цьому лопаті робочого колеса виконані таким чином, що кути 

встановлення лопаті кожного з наступних робочих коліс – менше, ніж попередні. 

Крім того, на кафедрі прикладної гідроаеромеханіки СумДУ було розроблені 

багатоступінчасті шнекові свердловинні насоси [37-39] для використання в 

нафтовидобувній промисловості. Такі насоси мають шнекову проточну частину, яка 

є різновидом осьової. Розгортка циліндричного перетину шнека постійного кроку, 

який використовується в даних роботах, представляє собою решітку прямих 

пластин. Для забезпечення напору ступенів даного типу, натікання потоку на лопаті 

відбувається при великих кутах атаки, тобто потік ударно обтікає лопатку, тим 

самим спричинюючи значні гідравлічні втрати, а відповідно, і помірні значення 

ККД. Крім того, лопатки досліджуваних шнеків є циліндричними, тому проточні 

частини такого типу досить прості у виготовленні, але їх енергетичні 

характеристики поступаються відповідним відцентровим або діагональним насосам. 

Аналізуючи існуючі конструкції гідравлічних машин, що базуються на 

осьових робочих органах, можна сказати, що вони мають ряд особливостей: високий 

гідравлічний ККД (близько 90%), висока продуктивність (подача до 12000 м
3
/год), 

можливість перекачування багатофазних рідин, високі антикавітаційні якості. 

Таким чином є всі підстави вважати, що діагональну проточну частину насосів 

типу ЕЦВ можливо замінити на осьову низької швидкохідності (рис. 1.11).  

 

Рисунок 1.11 – Малогабаритний осьовий ступінь низької швидкохідності 
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Такі зміни конструкції насосного агрегату, забезпечать зниження вартості 

життєвого циклу систем артезіанського водопостачання. Проте використання 

проточних частин такого типу обмежується відсутністю методики їх проектування. 

1.4 Аналіз методик проектування осьових робочих коліс 

 

Для створення заглибного свердловинного насоса з осьовою проточною 

частиною низької швидкохідності варто намітити можливі шляхи її проектування. 

Враховуючи те, що осьові традиційні насоси (ns = 700…1000), у порівнянні з 

відцентровими та діагональними, характеризуються високими значеннями подачі та 

нижчими значеннями напору, для створення конкурентоспроможної осьової 

проточної частини необхідно отримати максимально високе значення коефіцієнта 

напору КH, при обмеженому значенні коефіцієнта подачі КQ. Таким чином, перш за 

все, необхідно виконати аналіз існуючих методик проектування осьових проточних 

частин і визначити можливість їх використання при проектуванні малогабаритних 

осьових ступенів низької швидкохідності з ns = 250 – 400. 

Не зважаючи на те, що перші роботи, пов’язані зі створенням методик 

проектування осьових робочих коліс, з’явилися більше ста років тому, актуальність 

теми не втратилась, що пояснюється рядом причин. По-перше, складністю процесів, 

які відбуваються у проточних частинах робочих органів насосів такого типу та, 

подекуди, недостатньою їх вивченістю. По-друге, потребами інженерної практики, 

пов’язаними з необхідністю створення високоефективного насосного обладнання. 

Ранні розрахунки течії [40] в осьових турбомашинах, в основному, 

виконувалися з використанням теорії радіальної рівноваги потоку. В основі цієї 

теорії, яка повністю справедлива лише для осьових турбомашин з циліндричною 

втулкою та периферією, лежить припущення, що на виході з робочого колеса існує 

тільки осьова складова швидкості, а радіальна дорівнює нулю. 

Для такого припущення рівняння кількості руху спрощується та приймає 

вигляд [41]: 

r

V

dr

dp u

2
  
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де Vu – колова складова абсолютної швидкості м/с. 

Такі теорії основним чином стосуються розрахунку приросту напору на основі 

одновимірних рівнянь. Щодо втрат в міжлопатевому каналі, то вони враховані в 

роботі [42] за допомогою емпіричних закономірностей, отриманих для втрат на 

тертя в трубі. 

Проте, якщо розглядати осьові робочі органи низької швидкохідності, які 

мають ряд специфічних особливостей (високе втулкове відношення 0,75…0,85, мале 

відносне подовження лопатей та низький коефіцієнт подачі в порівнянні з 

класичними осьовими насосами), що призводять до виникнення складної 

тривимірної течії в міжлопатевих каналах, не можна говорити про відсутність 

радіальної складової швидкості. Крім того, дані методи розрахунків не дають 

результатів необхідної точності при проектуванні класичних осьових насосів, тому 

на даний час вони використовується для попередніх розрахунків та першого 

наближення в більш складних методах розрахунків. 

На даний момент, найбільш поширені методи розрахунку осьових проточних 

частин – двовимірні. Це пояснюється тим, що вони, не зважаючи на свою простоту 

та доступність, дають результати, точність яких задовольняє потреби інженерних 

розрахунків. Дані методи проектування беруть свій початок в 20-х роках минулого 

століття, коли лопатеві робочі колеса почали проектувати з урахуванням 

особливостей кожної лопатки як ізольованого профілю. В теорії осьових 

гідромашин найбільш широке застосування отримала схематизація потоку в 

проточній частині, у відповідності до якої припускається, що рідина в області 

робочого колеса протікає по циліндричним поверхням, вісесиметричним з віссю 

робочого колеса [43]. Це дозволяє використовувати для проектування та 

дослідження лопатевих насосів досить розвинутий апарат гідродинамічної теорії 

прямих плоских решіток профілів. 

В роботах [27, 44-47] представлена теорія двовимірних течій через решітки 

профілів. Для уточнення даних теорій були розроблені методи визначення 

взаємного впливу лопаток [48-50]. Один із найпоширеніших на даний час методів 

розрахунку – напівемпіричний метод Вознесенського-Пєкіна. Він базується на 
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додаванні плоскопаралельного потоку рідини до потоку, який створюється 

особливостями (вихорами, стоками, витоками), які розташовуються на скелеті 

решітки. Скелет розраховують, вирішуючи інтегральні рівняння [45]. Спочатку 

розраховується прямолінійна решітка нескінченно тонких дужок кола, після чого 

вони заміняються рядом точкових вихорів, розташованих по лінії дужки із 

щільністю v(S) (рис. 1.11). 

Недоліком даного методу є те, що при врахуванні взаємного впливу профілів 

решітки нехтують впливом товщини профілю. Вплив кінцевої товщини 

враховується тільки як стиснення потоку тілом лопаті. Крім того, в якості 

еквівалентної профілю дужки визначено дужку кола, що обмежує проектувальника 

при гідродинамічному розрахунку решітки впливати на розподіл швидкостей 

зміною форми дужки. Проте така форма є і найбільш простою у виготовленні. 

  

 
Рисунок 1.11 - Схема для розрахунку решітки профілів методом І.М. 

Вознесенського – В.Ф. Пєкіна [45] 
 

 

Метод Лєсохіна-Сімонова [43, 47, 51] є подальшим розвитком методу 

розрахунку тонких дужок довільної форми. Побудову профілів кінцевої товщини 

виконують шляхом призначення максимальної товщини та закону розподілу товщин 

одного з профілів, що мають високі енергетичні та антикавітаційні характеристики 

(профілі ВІГМ, NACA, Clark, Мунк та ін.) 

Теоретично, головною перевагою методу Лєсохіна є можливість визначати 

швидкості на профілі, і, як наслідок, усвідомлено конструювати та відпрацьовувати 
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форму профілю, тобто покращувати його енергетичні та антикавітаційні якості. 

Проте розрахунок даним методом використовується мало, через те, що дійсний 

напір, що отримується на випробувальному стенді, значно відрізняється від 

розрахункового. 

Інший поширений метод розрахунку осьових робочих коліс – це метод 

підйомних сил. Розрахунок полягає у виборі крилових профілів для декількох 

радіусів лопаті робочого колеса та у визначенні кутів установки лопатки на 

відповідних радіусах [49]. При цьому приймають постійне значення напору для 

різних ліній течії. 

Коефіцієнт підйомної сили решітки профілів розраховується за формулою 

[45]: 

)sin(

cos2
2 





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де t – крок решітки, м; 

l – хорда профілю, м; 

Vz – осьова швидкість, м/с; 

Wcp – середня швидкість натікання, м/с; 

U – колова швидкість, м/с; 

λ – кут між вектором підйомної сили та перпендикуляром до хорди профілю, 

вибираємо або по характеристиці профілю, або приймається рівним 3…50
0
. 
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Рисунок 1.12 - Параметри решітки профілів осьового колеса [45] 

 

 

За атласом обирають профіль, для якого отримане значення Сур складає 

приблизно (0,8…0,85) Су та за характеристикою знаходять відповідне значення кута 

атаки. 

Основним недоліком методу підйомних сил є відсутність чітких вказівок щодо 

вибору коефіцієнтів Су, Сх та кута λ. Зважаючи на те, що метод базується на 

результатах продувок окремих профілів або решіток [49], розходження їх 

розрахункових та отриманих робочих характеристик, як правило, досить значні і 

необхідна відповідна експериментальна доводка нових проточних частин. Крім того, 

використання даного методу додатково обмежене наявністю та змістом відповідного 

атласу продувок профілів. 

Методом розрахунку лопаті, розробленим у роботах Д. Я. Суханова, В. І. 

Богдановського, А. С. Єреміної та їх учнів, розрахована більшість осьових насосів 

типів ОПВ, ОВ та ОГ, які увійшли до ГОСТ 9366—80 «Осьові насоси». 

Характерною особливістю даного метода є призначення нерівномірного 

розподілу по радіусу осьових швидкостей та циркуляції (таблиця 1.1) [46]. 
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Таблиця 1.1 – Розподіли осьових швидкостей та циркуляції по висоті лопаті 

Kii rrr /
 

1,00 0,92 0,83 0,74 0,66 0,58 0,50 

срaiaia 111 /   1,12 1,04 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 

срaiaia 222 / 
 

1,20 1,08 1,01 1,00 1,00 1,04 1,12 

срaiaii rrГ 222 / 
 0,70 0,87 0,99 1,00 1,00 0,96 0,88 

 

Визначення відносного кроку та відносної кривизни середньої лінії профілю 

за формулами: 

74,1705,01062510591,0/ 525  

iSOSO rnnLt 062,0044,00466,0049,0/  iiPP rrHHLf  

де nsо – коефіцієнт швидкохідності в оптимальній точці. 

Зважаючи на те, що дані формули є емпіричними, і отримані вони були при 

експериментальних дослідженнях осьових насосів з діапазоном швидкохідності 

ns = 700…1000, вони мають частковий характер і можуть бути використані тільки 

для осьових проточних частин певного та досить обмеженого діапазону параметрів, 

і при проектуванні осьових робочих коліс низької швидкохідності скоріше за все не 

забезпечать необхідної точності отриманих результатів. 

Що стосується методик, наведених у роботах [37-39], то вони розроблені для 

шнекових проточних частин, не враховують особливостей профільованої лопатки і 

не можуть в повній мірі бути використаними для малогабаритних осьових ступенів 

низької швидкохідності. 

Теорії двовимірної течії в лопатевих решітках є основою для розуміння 

гідродинаміки лопатевих машин. Вони можуть бути використані (з достатньою 

точністю) для оцінки обтікання лопаток осьових гідромашин. Насправді ж потік в 

будь-якій лопатевій гідромашині є тривимірним; він не може бути ні 

вісесиметричним, ні усталеним; цей потік – вихровий, процеси в ньому незворотні, і 

завдяки наявності рухомих і нерухомих поверхонь вплив пограничного шару стає 

суттєвим. 

Суттєве значення для точного розрахунку течії у всіх лопатевих гідромашинах 

має врахування всіх значних нев’язких (загромадження лопатями, поворот потоку, 
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втулкове відношення і т.д.) та в’язких (ріст пограничного шару, дисипація енергії 

тощо) ефектів. 

Так, в роботах [53, 54] використовуються тривимірні рівняння кількості руху 

та нерозривності. Дані рівняння вирішуються за допомогою кінцево-різницевої 

сітки, що покриває простір міжлопатевого каналу, а течія описується за допомогою 

циліндричної системи координат r ,  , mz : 
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Де 
mzw , w , rw  – осьова, колова та радіальна складові відносної швидкості, 

відповідно; 

mzF
, F , rF  – компоненти в’язких сил, що перетворюються в нуль при 

розгляді для нев’язкого випадку. 

На втулці, стінках камери та поверхнях лопатей повинна виконуватися 

гранична умова 0nwR


, де n


 - напрямний вектор нормалі межі каналу, а Rw


 – 

повна відносна швидкість. 

В роботах [55, 56] представлено метод проектування осьових органів, який 

охоплює деякі основні ефекти в’язкості. Припускається, що розподіл напружень 

зсуву рідини, що протікає в каналах – лінійний вздовж каналу: від поверхні тиску до 

поверхні розрідження. Значення напружень зсуву на стінці – відомі з емпіричних 

даних відносно коефіцієнта поверхневого тертя для чотирьох- лопатевого 

плоскоспірального каналу з роботи [57]. Додатковою вимогою є виконання умов 

прилипання, відповідно до якої на поверхні лопаті складові швидкості рівні нулю. 

Але автори зазначають, що розрахунки радіальної складової швидкості, проведені за 

цією теорією, мають в кращому випадку лише якісний характер, крім того, ця теорія 

є лише наближеною за рахунок використання різних спрощень та допущень. 
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Автори роботи [58] стверджують, що при проектуванні осьових робочих коліс 

за двовимірною теорією розрахункові параметри, прийняті при проектуванні, 

відрізняються від експериментальних приблизно на 25-30%. Це говорить про те, що 

параметрів, які використовуються у двовимірній теорії, не достатньо для опису 

геометрії робочого колеса. Тому вони пропонують розширити двовимірні теорії 

проектування за рахунок досліджень робочих коліс, які мають малі кути 

встановлення лопаті та впливу товщини профілю на параметри робочого колеса. 

При проектуванні лопаті робочого колеса автор [58] використовує теорію 

ізольованих аеродинамічних профілів з коригуючими коефіцієнтами, які враховують 

тривимірність потоку, а також інтерференційні явища. Лінії обтікання профілю 

визначаються через розгляд складових швидкості – тангенціальної складової 

швидкості та складової, викликаної інтерференційними явищами, яка залежить від 

декількох факторів: втулкового відношення, кута установки лопаті, значення 

циркуляції, числа лопатей. 

Для визначення швидкостей викликаних інтерференційними явищами 

спочатку виконують розрахунок, при якому лопать робочого колеса «видалена». 

Потім розраховують інтерференційні швидкості, які виникають від взаємодії з 

іншими лопатями робочого колеса в цій області (це основа двовимірних методів) та 

додають до значень швидкостей, які викликані вихроутвореннями в області вісі 

насоса. 

Отже, поправка на тривимірність потоку складається з коефіцієнту, що 

враховує вплив інтерференційних явищ від взаємодії лопатей робочого колеса, 

коефіцієнту, що враховує вплив центрального низхідного вихору на інші лопасті, 

впливу центрального низхідного вихору на «видалену» лопать та коефіцієнту, що 

враховує циклічні явища, викликані «видаленою» лопаттю. 

Автори зазначають, що для покращання кавітаційних умов розрахунковий 

напір краще отримувати за рахунок кривизни профілю, а не за рахунок зміни кутів 

атаки. Звичайно, для вигнутих профілів безударний вхід можливий приблизно при 

нульовому (відносно хорди) куті атаки та згладженому розподілі тисків. Якщо 
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розподіл тисків має велику від’ємну область на вхідній кромці, то вірогідність 

виникнення кавітації значно збільшується. 

В роботах [59, 60] автори пропонують розраховувати гідродинамічні 

характеристики турбомашин методом дискретних вихорів. Даний метод дозволяє 

визначити стаціонарні та нестаціонарні, лінійні та нелінійні гідродинамічні 

характеристики досліджуваних об’єктів як при безвідривному, так і при відривному 

обтіканні. 

Варто зауважити, що всі методики проектування були розроблені для 

класичних осьових проточних частин з коефіцієнтом швидкохідності ns = 

700…1000. У працях А.Н. Папіра [29, 61] наведені дані щодо створення осьових 

проточних частин з ns > 1000. При розробці їх лопатевих систем за основу була 

прийнята методика проектування осьових насосів для вказаного вище діапазону 

коефіцієнта швидкохідності. Але при випробуваннях спроектованих за нею насосів, 

дійсний напір, який створювався лопатевою системою при розрахунковому 

положенні лопатей, був суттєво меншим від прийнятого при проектуванні. 

Аналогічна ситуація спостерігається і при проектуванні осьових ступенів 

низької швидкохідності. В роботі [9] було проаналізовано можливість використання 

існуючих методик проектування для розробки осьових ступенів із коефіцієнтом 

швидкохідності ns = 250. В цілому, дослідження підтвердило початкове припущення 

щодо необхідності уточнення існуючих методик при проектуванні осьових РК 

низької швидкохідності, оскільки було отримано значні розходження між 

розрахунковими та дійсними параметрами ступеня. Так, розходження по напору 

складали від 5% до 30%, а оптимальні подачі зміщувалися по відношенню від 

запланованих в сторону більших подач на 8…16%. 

Щодо коефіцієнту корисної дії, то він складав ≤ 80%, що для свердловинних 

насосів є прийнятним значенням. Зважаючи на те, що методики проектування не 

дають необхідної точності для створення геометрії малогабаритних осьових 

проточних частин низької швидкохідності, є всі підстави очікувати, що при 

визначенні раціональних діапазонів основних геометричних параметрів, які 

впливають на енергетичну ефективність ступеня, значення ККД буде збільшено. 
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Таким чином, результати дослідження показали, що існуючі методики не 

дають результатів необхідної точності та потрібне створення методики 

проектування малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності. 

 

1.5 Визначення мети та задач дослідження, об’єкту, предмету та методів 

дослідження 

 

Виконаний літературний огляд дозволяє наступним чином сформулювати 

мету даної роботи – підвищення енергетичної ефективності малогабаритного 

осьового ступеня низької  швидкохідності свердловинного насоса для систем 

водопостачання. 

Для досягнення поставленої мети необхідно вирішити ряд задач. 

Аналіз літератури показав, що широке використання вищезгаданих ступенів 

на даний момент є проблематичним через відсутність відомостей про особливості 

роботи та відсутність досвіду їх проектування. Тому першочерговою задачею є 

вивчення гідродинамічних особливостей течії в елементах проточної частини, в 

тому числі структури втрат в малогабаритному осьовому ступені низької 

швидкохідності. 

Базуючись на аналізі гідродинамічних особливостей роботи ступеня, 

необхідно спроектувати модельну проточну частину та провести розрахунково-

експериментальну перевірку впливу геометричних параметрів лопатевих решіток 

ступеня на його напірні та енергетичні характеристики. 

Наступним завданням є розробка основних положень методики проектування 

лопатевих систем нового типу та проточних частин на їх базі. 

Проте, необхідно розглядати не тільки задачу відпрацювання окремої 

проточної частини під насосний агрегат з конкретними параметрами, а й задачу 

створення відповідного типорозмірного ряду модельних проточних частин (якісна 

реалізація саме такого підходу при створенні малогабаритних осьових ступенів 

низької швидкохідності зумовила б їх використання на багато років вперед, та 

створення на їх базі великої кількості різноманітних за параметрами, призначенням 
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та конструктивному виконанню насосних агрегатів). Таким чином, наступною 

задачею роботи є створення типорозмірного ряду заглибних свердловинних насосів. 

У якості об’єкта дослідження розглядається робочий процес в проточній 

частині проміжного ступеня багатоступінчастого заглибного свердловинного 

насоса. На рисунку 1.11 представлено загальний вигляд досліджуваного ступеня. 

При вирішенні поставлених задач використовувалися аналіз та наукове 

узагальнення відомих літературних джерел, аналітичне та чисельне дослідження, 

фізичний експеримент. 

В основу програмного засобу (ANSYS CFX) при проведенні чисельного 

моделювання покладено закони збереження та руху в диференційній формі, які є 

фундаментальними в технічній гідродинаміці. Для перевірки та обґрунтування 

адекватності отриманих результатів виконувалося експериментальне дослідження 

інтегральних характеристик проміжного ступеня та насосного агрегату на стенді та 

порівняння отриманих результатів з чисельним моделюванням. 

Точність та достовірність отриманих експериментальних даних забезпечено 

використанням методики проведення випробувань, що відповідає міждержавному 

стандарту ДСТУ 6134-2009 (ИСО 9906:1999) «Насоси динамічні. Методи 

випробувань», а також допустимою похибкою вимірювання фізичних величин. 

Приведений вище вибір у якості об’єкта дослідження робочого процес 

проміжного ступеню багатоступінчастого осьового свердловинного насоса носить 

загальний характер і для вирішення поставлених задач вимагає деякої конкретизації. 

В рамках даної роботи планується увага була зосереджена на визначенні 

раціональних співвідношень геометричних параметрів лопатевої решітки ступеня 

для створення методики проектування малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності. Для цього необхідно вивчити фізичну природу втрат в елементах 

досліджуваної проточної частини в робочому діапазоні (0,8Qном – 1,2 Qном). 

Предметом же дослідження було обрано напірні та енергетичні 

характеристики малогабаритного осьового ступеня низької швидкохідності 

багатоступінчастого свердловинного насоса. 
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В зв’язку з перспективою створення типорозмірного ряду осьових 

свердловинних насосів для водопостачання, типорозміри насосів повинні 

відповідати основному принципу уніфікації [62], який полягає в необхідному 

збільшенні різноманітності насосів одного класу при обмежених ресурсах та 

мінімальному збільшенні складових елементів конструкції. Під елементами 

конструкції маються на увазі складові частини насосів, технічні рішення, вимоги до 

насосів, що встановлюються в технічній документації, технологічні процеси їх 

виготовлення, методи випробовувань і т.д. 

Якщо розглядати насос як складну систему, що складається з елементів з 

своїми властивостями, що обумовлюють використання насосу в даній системі, то 

можна виділити проточну частину насоса, а саме його проміжний ступінь як 

предмет уніфікації. Даному елементу системи притаманні основні властивості, які 

відповідають за діапазон роботи насоса. За даних умов визначення уніфікації можна 

сформулювати наступним чином: необхідне збільшення діапазону роботи насоса по 

подачі з однаковою величиною напору, що забезпечується мінімальною кількістю 

типорозмірів ступеня. 

Існування такого типорозмірного ряду свердловинних насосних агрегатів 

дозволить розробникам насосів відійти від існуючої практики створення машин на 

конкретні умови та використовувати блочно-модульний принцип проектування; 

виробникам – збільшити серійність, а споживачу – легко комплектувати необхідну 

йому конфігурацію насосних систем з обмеженого числа вихідних насосних 

ступенів, тим самим зменшуючи вартість життєвого циклу не тільки самих насосів, 

але й систем, у яких вони використовуються. 

Для формування типорозмірного ряду автори роботи [62] пропонують ввести 

наступні обмеження: 

1. Для значень подачі насоса, яка приймається в якості вихідного 

параметра, повинні бути використані геометричні ряди переважних (бажаних) чисел 

за ГОСТ 8032-84 «Предпочтительные числа и ряды предпочтительных чисел». 

Якщо перенести дане обмеження на досліджувані насоси, враховуючи 

потреби сучасного ринку заглибних свердловинних насосів для водопостачання та 
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існуючий типорозмірний ряд свердловинних насосів типу ЕЦВ (ГОСТ 10428—79), 

можна зробити висновок, що доцільно буде використовувати наступні значення 

подач: 125 м
3
/год, 160 м

3
/год, 200 м

3
/год, 250 м

3
/год. 

2. Частота обертання насоса (синхронна) знаходиться в ряду 50/р Гц, де р – 

кількість пар полюсів. 

Зважаючи на те, що для створення заглибного свердловинного насосного 

агрегату на основі малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності буде 

використовуватися стандартний заглибний електродвигун, синхронна частота 

обертання якого рівна 3000 об/хв (50 Гц), то дане обмеження буде виконуватися в 

повному обсязі. 

3. Типорозмірний ряд насосів повинен забезпечувати виникнення 

конструктивного ряду лінійних та кутових розмірів форми проточної частини насоса 

на основі явищ подібності. 

4. Значення затраченої потужності при відповідній частоті обертання 

забезпечується існуючими (або перспективними) електродвигунами. 

5. Необхідний надкавітаційний напір не викличе складностей при виборі 

насоса. 

Зважаючи на те, що даний насос – свердловинний, працює завжди з 

підпором, тому проблема кавітації стоїть не так гостро і складностей з 

забезпеченням необхідного надкавітаційного напору зазвичай не виникає. 

У роботі [63] для спрощення технології виробництва пропонується 

встановити єдиний ряд зовнішніх діаметрів D2 робочого колеса і за рахунок обточки 

варіювати значеннями напору. У свердловинних насосах на зовнішній діаметр 

робочого колеса накладає обмеження діаметр обсадних труб свердловини, тому в 

одному умовному габариті свердловини зовнішній діаметр робочого колеса буде 

залишатися постійним. Для спрощення ж як геометрії проточної частини, так і 

технології виробництва доцільно обирати єдине значення діаметру втулки робочого 

колеса dвт в одному умовному габариті свердловин. Це дозволить виготовляти 

ступені на різні подачі, які відрізняються лише лопатевою системою. 
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Проблема визначення рядів напорів – окрема тема дослідження, вирішується 

конкретно для кожної галузі та не висвітлюється в рамках даної роботи. В даній 

роботі напори ступенів приймаються однаковими, а напори насосів визначаються 

вимогами системи та отримуються зміною числа ступенів. 

 

1.6 Висновки 

 

Виконаний інформаційно-аналітичний огляд сучасного стану проблем, 

пов’язаних з роботою заглибних свердловинних насосів для артезіанського 

водопостачання дозволяє зробити наступні висновки: 

- загострення світової проблеми постачання якісної питної води, 

обумовлене зростаючим забрудненням поверхневих водойм, вимагає нових рішень в 

системах водопостачання; 

- основна частина експлуатаційних витрат насосного обладнання, що 

використовується на українських водоканалах, складає витрати на електроенергію, 

ремонт та заміну обладнання, тому їх зниження є актуальним та сприяє загальному 

зниженню вартості життєвого циклу систем водопостачання. Тому на сучасному 

етапі розвитку систем водопостачання метою наукових пошуків стає визначення 

нових напрямів в підвищенні ефективності роботи свердловинних заглибних 

насосів, так як в області їх проектування та експлуатації встановлена велика 

кількість перспективних та ще не вирішених задач; 

- при збереженні сучасних тенденцій розвитку насособудування в області 

свердловинних насосів значні перспективи має створення осьових проточних частин 

низької швидкохідності, які мають високий гідравлічний ККД та можуть 

забезпечувати високі значення подач при мінімальних радіальних габаритах, що 

вкрай важливо для свердловин. 

- для створення насоса такого типу варто в першу чергу намітити можливі 

шляхи проектування малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності; 

- на даний момент існує велика кількість робіт, спрямованих на розробку 

методик проектування осьових робочих коліс. Кожна з них в своїй основі враховує 
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лише окремо вибрані умови, які характерні для певного типорозміру насосних 

агрегатів, або для певної конструкції; 

- аналіз існуючих методик проектування осьових проточних частин 

показав, що при проектуванні малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності неможливо використовувати існуючі методики без уточнення та 

доопрацювання; 

- на основі проведеного літературного огляду для досягнення поставленої 

мети намічені основні задачі дослідження, які полягають у наступному: визначення 

особливостей робочого процесу досліджуваного ступеня, в тому числі структури 

втрат в проточній частині; визначення раціональних діапазонів основних 

геометричних параметрів ступеня; формулювання положень методики проектування 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності та створення їх 

типорозмірного ряду. В якості об’єкта дослідження розглядається робочий процес в 

проточній частині проміжного малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності багатоступінчастого свердловинного насоса. В якості методів 

проведення дослідження обрано аналіз та наукове узагальнення відомих 

літературних джерел, аналітичне та чисельне дослідження, експериментальне 

дослідження; 

- намічено шляхи створення типорозмірного ряду малогабаритних осьових 

ступенів низької швидкохідності. В якості основного параметру уніфікації обрано 

подачу ступеня. Типорозмірний ряд буде складатися з чотирьох типорозмірів 

ступенів на подачі 125 м
3
/год, 160 м

3
/год, 200 м

3
/год, 250 м

3
/год, напір насосу буде 

регулюватися кількістю ступенів. Створення даного типорозмірного ряду дозволить 

задовольнити потреби вітчизняного ринку насосного обладнання для систем 

артезіанського водопостачання. 
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2 ДОСЛІДЖЕННЯ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ ТА ВПЛИВУ НА НЬОГО ОСНОВНИХ 

ГЕОМЕТРИЧНИХ ПАРАМЕТРІВ МАЛОГАБАРИТНОГО ОСЬОВОГО СТУПЕНЯ 

НИЗЬКОЇ ШВИДКОХІДНОСТІ 

 

2.1 Особливості конструкції малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності 

 

Як зазначалося в попередньому розділі, на даний момент не існує чіткої 

методики проектування осьових робочих коліс низької швидкохідності, оскільки 

існуючі методики в основному розраховані на класичні осьові проточні частини з 

коефіцієнтом швидкохідності ns = 700 – 1000, і не дають результатів необхідної 

точності для досліджуваних проточних частин. Як було показано в статті [9], при 

проектуванні малогабаритного осьового ступеня на значення коефіцієнту 

швидкохідності ns = 265, три найбільш широко використовувані методики 

проектування дали значні розходження проектних параметрів з дійсними. 

Для встановлення основних геометричних параметрів та особливостей 

ступеня розглянемо його конструкцію та схему руху рідини, яка представлена на 

рисунку 2.1. 

Як уже зазначалося, ступінь виконувався виходячи з забезпечення 

максимально можливого напору з метою зменшення кількості ступенів в насосі, а 

відповідно, їх розмірів, ваги та вартості. Досліджуваний ступінь має практично 

граничні для осьових РК значення коефіцієнту напору (за даними [64] максимальне 

значення Кн складає 0,25 – 0,27) та досить низьке значення коефіцієнту витрати 

(KQ = 0,185). У порівнянні, класичні осьові робочі колеса проектуються звичайно на 

коефіцієнти подачі порядка KQ = 0,5 та коефіцієнти напору Кн = 0,12 – 0,15. 

Перш за все необхідно звернути увагу на те, що зовнішній діаметр робочого 

колеса є незмінним, сталим параметром, що залежить від умовного габариту 

свердловини. Дослідження проводилося для умовного габариту 8 дюймів, бо за 

аналізом ринку, даний габарит свердловин найбільш затребуваний. Таким чином, 
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виходячи з конструктивних міркувань, зовнішній діаметр робочого колеса доцільно 

обрати рівним 155 мм. 

 

Рисунок 2.1 – Схема руху рідини в проміжному малогабаритному 

осьовому ступені низької швидкохідності 

 

Для забезпечення напірних характеристик значення втулкового відношення 

також нехарактерне для осьових робочих коліс і знаходиться в діапазоні 0,75 – 0,85 

[65-67], значення більші, ніж зазначені, призведуть до критичного зменшення 

висоти лопаті, яке є неприйнятним, а значення менші, ніж зазначені, не дозволять 

забезпечити необхідного рівня напірних характеристик. Виходячи з 

вищезазначеного та з конструктивних міркувань доцільно обрати 8,0d . 

Зважаючи на значення втулкового відношення, висота лопаті робочого 

колеса малогабаритного осьового ступеня низької швидкохідності прийме 

нехарактерно малі значення порядку 10 – 20 мм. Така висота лопаті неминуче 

призведе до викривлення епюр швидкості (у порівнянні з класичними осьовими 

робочими колесами) за рахунок збільшення впливу на основний потік в 

 

 
D2 

dвт 

DCA 

dвала 
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міжлопатевому каналі пограничного шару, а також впливу струмини, що витікає 

через радіальний зазор, на основний потік. 

Крім того, необхідність забезпечення високих напірних характеристик 

призводить до збільшення кута установки лопаті. 

Зважаючи на те, що метою дослідження є створення малогабаритного 

осьового ступеня низької швидкохідності з підвищеною енергетичною 

ефективністю, то його основними параметрами є енергетичні характеристики при 

заданому рівні значення напору (Кн = 0,25). Основними геометричними 

характеристиками, що впливають на ККД осьової проточної частини є перш за все 

густина лопатевої решітки, крім того, втулкове відношення, зазор між лопатевою 

решіткою робочого колеса та статорного апарата, міжступеневі зазори, форма 

профілю лопаті (його відносна товщина, закон розподілу товщини, форма вхідних 

кромок тощо). 

Зважаючи на вище викладене, необхідне проведення дослідження основних 

геометричних величин ступеня для визначення їх раціональних діапазонів 

варіювання, що дозволить створити високоефективний малогабаритний осьовий 

ступінь для багатоступінчастих свердловинних насосів. 

 

2.2 Робочий процес малогабаритного осьового ступеня 

 

Робочий процес в проточній частині проміжного ступеня представляє собою 

перетворення та перерозподіл величин кожної з форм енергії, тому в якості моделі 

робочого процесу може бути використана модель розподілу енергії. В основі 

прогнозування характеристик проміжного малогабаритного осьового ступеня 

будемо вважати розрахунок балансу енергії. При цьому виконується розрахункове 

розділення гідравлічних втрат між елементами проточної частини та наступний 

перерахунок ідеальних характеристик із врахуванням складових втрат [68]. 

Робоче колесо – єдиний робочий орган насоса, де відбувається приріст повної 

питомої енергії рідини, що виражається рівнянням (2.2) без урахування втрат. 
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 характеризує приріст кінетичної енергії 

рідини в робочому колесі (динамічний напір). Сума двох інших членів визначає 

статичний напір (енергію тиску). Якщо віднести статичний напір робочого колеса до 

теоретичного – отримаємо значення коефіцієнта реактивності, який характеризує 

приріст потенційної енергії тиску в робочому колесі.  

Зважаючи на те, що коефіцієнт реактивності досліджуваного робочого колеса 

складає 0,85 (тобто у робочому колесі 85% повної питомої енергії рідини 

перетворюється в потенційну енергію тиску, відповідно 15 % перетворюється у 

статорному апараті), можна сказати, що основні гідравлічні втрати будуть мати 

місце в саме робочому колесі. Тому в роботі основна увага буде приділятися 

малогабаритному осьовому робочому колесу. 

Таким чином, для визначення напору, що створюється ступенем 

використаємо залежність: 

2SQНН Тркст  ,      (2.1) 

де НТрк – теоретичний напір робочого колеса; 

Q – подача ступеня; 

S=f(ζΣ) – коефіцієнт, що враховує втрати напору, де ζΣ – сумарний коефіцієнт 

втрат. 

Гідравлічні втрати мають складну природу, тому складні з точки зору їх 

теоретичного та експериментального дослідження. Основною причиною цього є 

складність фізичних процесів, що відбуваються в динамічних насосах. Рух в’язкої 

рідини в загальному випадку супроводжується розсіюванням енергії, тобто 

гідравлічними втратами. Причиною виникнення цих втрат є опір в’язкої рідини 

змінам форми каналів проточної частини. 

В загальному випадку гідравлічні втрати в проточній частині 

малогабаритного осьового ступеня можна представити у вигляді: 

САРК hhh  ,   (2.3) 
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де ΔhРК – втрати напору в робочому колесі; 

ΔhСА – втрати напору в статорному апараті. 

Так як САРК hh  , то 
g

V
hh m

PKРК
2

2

   [43, 69], 

В міжлопатевому каналі осьового ступеня розрізняють декілька видів втрат: 

профільні, торцеві, вторинні та шпаринні втрати. Кожен вид втрат характеризується 

відповідним коефіцієнтом втрат. 

Відповідні коефіцієнти втрат найчастіше визначають за наступними 

формулами [69]: 
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     (2.4) 

де ζпр – коефіцієнт профільних втрат; 

ζт – коефіцієнт торцевих втрат; 

ζш – коефіцієнт втрат у шпарині; 

ζв – коефіцієнт вторинних втрат; 

ζ∑ – сумарний коефіцієнт втрат; 

схпр – коефіцієнт лобового опору профілю; 

b/t – густота решітки; 

β – кути потоку; 

  – відносний радіальний зазор; 

су – коефіцієнт підйомної сили; 

mт ≈ 0,016, mш ≈ 0,5, mв ≈ 0,016 – коефіцієнти; 
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b

h
h   – відносне подовження лопаті (h – висота лопаті, b – довжина хорди 

лопаті на середньому перетині). 

Проте, як показують дослідження [70], дані залежності не завжди дають 

результати необхідної точності. А зважаючи на те, що досліджувана проточна 

частина має ряд особливостей, необхідне уточнення формул для визначення 

коефіцієнтів втрат напору. 

Будь-яку лопатеву машину, в тому числі і насос на основі малогабаритних 

осьових ступенів низької швидкохідності, можна розглядати як поєднання 

послідовно з’єднаних між собою нерухомих каналів та каналів, що обертаються, 

профілів різної форми та довжини, при чому кожний з них має певні гідравлічні 

опори. 

Для розрахунку втрат в цих випадках зазвичай використовують схему поділу 

на три складові: втрати напору, обумовлені тертям об стінки каналу Δhт, втрати, 

пов'язані з розширенням каналу Δhр, і втрати, пов'язані з поворотом потоку. 

Останню складову враховувати не будемо, оскільки вона однакова для всіх hпри 

фіксованому значенні втулкового відношення. Крім того, врахуємо втрати в 

радіальному зазорі. При розрахунках будемо вважати, що натікання потоку на 

лопаті відбувається з нульовим кутом атаки. 

Для приблизної оцінки гідравлічних опорів дифузорних каналів складної 

форми у ряді випадків [69-71] використовується поняття так званого еквівалентного 

дифузора, у якого осьова довжина, площі вхідного та вихідного перетинів рівні 

відповідним параметрам вихідного дифузорного каналу. Використання двох 

геометричних параметрів еквівалентного дифузору, а саме кута розкриття та 

ступеня розширення, знайшло широке використання в інженерних розрахунках. 

Проте для проточних частин, утворених лопатями малого подовження (як у випадку 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності) даний метод не дає 

результатів необхідної точності. В роботах [69, 70] було введено поняття місцевого 

кута розкриття дифузора, що дало можливість підвищити точність отримуваних 
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результатів. Скористаємося даним підходом для оцінки ефективності роботи 

ступеня. Кут розкриття еквівалентного дифузора: 

)(2
dl

dS

P

l
arctgм  ,     (2.5) 

де Р – змочений периметр, S – площа поперечного перетину, l – поздовжня 

координата каналу. 

Знайдемо значення αм в міжлопатевому каналі, виходячи з наступних 

припущень: решітка складається з нескінченно тонких профілів, середня лінія 

профілю – дужка кола, параметри решітки на середньому радіусі характерні для 

всього міжлопатевого каналу. 

Представимо решітку, як це показано на рисунку 2.2, дужками одного й того 

ж радіусу R, центри яких віддалені на деяку відстань О1О2. Дана відстань рівна 

діагоналі трикутника з катетами а та b; фронтальні лінії 1-1 та 2-2 проведемо 

паралельно О1О2. Основним параметром, що буде визначати функції P(l) та S(l), є 

величина a=f(φ), при чому в кожній точці ліній а та l перетинаються під прямим 

кутом. Для визначення a(φ), побудуємо на діагоналі О1О2 два кола діаметром 

2

21OO
d  . 

 

Рисунок 2.2 – Розрахункова схема визначення місцевого кута розкриття 

еквівалентного дифузора 
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Нескладно показати, що О1О2 = АВ = t, де t – крок решітки та, крім того 

а = CD = EF,   2/ . 

Шляхом нескладних перетворень, можна отримати наступний вираз: 

)cos( 1
R

l
ta л   , 

де βл1 – кут установки лопаті, l – поточне значення довжини дужки кола. 

Враховуючи, що 
z

D
t 2
 , а S=ha, можна отримати наступну формулу для 

місцевого кута розкриття еквівалентного дифузора міжлопатевого каналу: 
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Таким чином, отримали формулу для кута місцевого розкриття дифузору, що 

пов’язує всі основні геометричні параметри решітки. 

На рисунку 2.3 представлено залежності місцевого кута розкриття дифузору 

від відносної довжини каналу робочого колеса малогабаритного осьового ступеню 

низької швидкохідності. При цьому під відносною довжиною каналу розуміється 

відношення поздовжньої координати каналу до максимальної довжини каналу 

(
maxl

l
l  ). 

 

Рисунок 2.3 – Залежність значень місцевого кута розкриття дифузору від 

відносної довжини каналу 
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Розрахунки кута αм для досліджуваних робочих коліс показують, що αм 

змінюється вздовж вісі каналу, зменшуючись до виходу з нього практично по 

лінійному закону; градієнт даного значення поступово зростає при збільшенні 

відносної висоти лопаті. Варто зауважити, що з врахуванням тілесності профілів 

(при малих відносних товщинах профілю) характер представлених кривих якісно 

мало зміниться. 

Проведені розрахунки місцевого кута дифузору вказують на те, що 

зменшення відносної висоти лопаті призводить до зниження загальної дифузорності 

каналу. Можна також припустити, що одним із способів підвищення ефективності 

вінця є профілювання, що забезпечує найменші величини αм та його градієнту в 

будь-якій точці. Скориставшись формулою для αм, виконаємо якісні оцінки втрат 

напору в вінцях з різними відносними висотами лопаті, як це робиться при розгляді 

криволінійних дифузорів. 

Коефіцієнти втрат від тертя та повороту потоку визначимо виходячи з 

місцевих кутів розкриття еквівалентного дифузора вздовж осьової лінії 

міжлопатевого каналу, вважаючи, що параметри решіток та потоку на середньому 

радіусі характерні для всієї лопаті. При розрахунках приймемо умову, що коефіцієнт 

втрат на розширення не буде залежати від кутів атаки профілів решіток. 

Як відомо з робіт [73, 74], величина Δhт в елементарному дифузорі 

визначається за наступною залежністю: 
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де λт – гідравлічний коефіцієнт тертя; 

W – відносна швидкість в каналі; 

F – площа перетину дифузора. 

Таким чином, коефіцієнт втрат напору на тертя буде рівним: 
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де n – ступінь розширення дифузору. 
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Для визначення коефіцієнта втрат від розширення каналу, скористаємося 

співвідношенням, що запропоновано у роботі [75]: 

df
ff

n

p 2

0

м

1
)

1
1)((2   ,     (2.9) 

де f – місцевий ступінь розширення каналу, n – загальний ступінь 

розширення, )( м  - коефіцієнт пом’якшення удару. 

Вважаючи, що залежність φ(αм) в міжлопатевому каналі така ж, як і у 

випадку прямого круглого дифузора, апроксимуємо φ(αм) наступною формулою: 
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Зважаючи на те, що значення місцевого кута розкриття дифузору менше 5
0
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 , тоді легко отримати: 
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Коефіцієнт втрат у радіальному зазорі розрахуємо за формулою, що 

пропонується в роботі [45]: 

г

шт
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  ,      (2.12) 

де lш – довжина зазору; 

ζвх – коефіцієнт опору на вході в зазор (ζвх = 0,3 – 0,5); 

Dг – гідравлічний радіус зазору, який можна визначити за формулою 
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За допомогою формул (2.6 – 2.13) було визначено коефіцієнти втрат в 

міжлопатевих каналах досліджуваних робочих коліс для випадку, коли кут атаки 

α = 0. Дані відповідних розрахунків наведено на рисунку 2.4. 

 

Рисунок 2.4 – Залежність коефіцієнтів втрат у міжлопатевому каналі 

малогабаритного осьового колеса низької швидкохідності від відносного 

подовження лопаті 

 

Аналізуючи криві, зображені на рис. 2.4, варто зазначити, що отримана крива 

сумарного коефіцієнту втрат має чітко виражений мінімум, що знаходиться в 

діапазоні значень відносного подовження лопаті 0,2 – 0,4. Крім того, з чотирьох 

складових сумарного коефіцієнту втрат, найбільші значення має коефіцієнт втрат 

напору в радіальному зазорі. 

Апроксимуючи криві, зображені на рис. 2.4 за допомогою ПЕВМ з 

середньоквадратичною похибкою менше 1%, було отримано систему рівнянь: 
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Таким чином, було визначено, що доцільно проектувати малогабаритні 

осьові ступені низької швидкохідності з відносним подовженням лопатей у 



56 

діапазоні 0,2 – 0,4, оскільки гідравлічні втрати у цьому діапазоні будуть 

мінімальними. 

Виходячи з формул (2.14) можна отримати значення втрат напору в робочому 

колесі досліджуваного ступеня: 

g

V
h m

2

2

  . 

Таким чином, визначено структуру та уточнено методику розрахунку втрат у 

міжлопатевих каналах малогабаритного осьового робочого колеса. 

 

2.3 Методика проведення чисельного експерименту 

 

Попередню перевірку та підтвердження потрібної точності співвідношень 

(2.14) було виконано на основі результатів чисельного розв’язання (за допомогою 

програмного продукту ANSYS CFX) математичної моделі робочого процесу насоса, 

адекватність якої доведена результатами експериментальних досліджень. 

В основу даного програмного продукту закладено метод чисельного 

вирішення фундаментальних законів гідромеханіки [76]: рівнянь руху в’язкої рідини 

з рівнянням нерозривності, що забезпечує обґрунтованість використання результатів 

чисельного дослідження. Неодноразова апробація даного програмного продукту [12, 

13, 77-79] підтвердила його придатність до вирішення задач насособудування. 

Моделлю потоку рідини прийнято чисельне розв’язання рівнянь Рейнольдса 

[80, 81], що описують турбулентні течії. Метод осереднення Рейнольдса полягає в 

заміні характеристик потоку, що випадково змінюються (швидкість, тиск, густина) 

сумами осереднених та пульсаційних складових. В разі стаціонарної течії 

нестискуваної ньютонівської рідини рівняння Рейнольдса записуються у 

наступному вигляді: 

. (2.15) 

Де змінні, що осереднені по часу, відмічені рискою зверху, а пульсаційні 

складові – апострофом. Ліва частина рівняння (нестаціонарний член) описує зміну 
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кількості руху рідкого об’єму внаслідок зміни в часі осередненої складової 

швидкості. Ця зміна компенсується осередненими зовнішніми силами , 

осередненими силами тиску , в’язкісними силами . Крім того, 

в праву частину рівняння входять турбулентні напруження (напруження 

Рейнольдса) , що враховують додаткові втрати та перерозподіли енергії в 

турбулентному потоці. 

Для замикання рівнянь Рейнольдса використана модель турбулентності k-ε, 

що враховує особливості течії біля твердих стінок і у зовнішньому потоці та 

забезпечує задовільні результати для розрахунків потоків, що обмежуються 

стінками. 
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Параметри ε та μτ визначаються наступним чином: 
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Константи k – ε моделі [82, 83]: Сμ = 0,09, Сε1 = 1,44, Сε2 = 1,92, σk = 1,0, 

σε = 1,3. 

Розрахунок течії виконувався в стаціонарній постановці. Робоче середовище 

(вода за нормальних умов) приймалося нестисливим, режим течії – турбулентний. 

При проведенні чисельного дослідження були прийняті наступні 

припущення: 



58 

- потік на вході в розрахункову область – вісесиметричний; 

- відсутні витоки у міжступеневих ущільненнях. 

Для проведення чисельного дослідження були створені тривимірні моделі 

проточних частин (рис. 2.5). 

  

а)     б) 

Рисунок 2.5 – Приклад геометричної моделі міжлопатевих каналів: а) 

робочого колеса; б) статорного апарата  

 

З метою економії ресурсів можливо використовувати геометричну модель, 

що є лише частиною повного об'єму рідини. У даному випадку модель містила один 

канал робочого колеса і два канали статорного апарату. 

Для перевірки сіткової незалежності були побудовані розрахункові сітки, які 

мали для робочого колеса по 0,4 млн., 0,8 млн., то 1,6 млн., призматичних комірок, 

для статорного апарату – по 0,3 млн., 0,6 млн. та 1,2 млн. відповідно (приклади сіток 

наведено на рис. 2.6). Аналіз інтегральних величин, отриманих за результатами 

чисельного дослідження, для сіток з різною густиною показав, що при кількості 

комірок більше 0,8 млн. для робочого колеса та більше 0,6 млн. для статорного 

апарата результати відрізняються не більше, ніж на 1%, що свідчить про сіткову 

незалежність. Подальше чисельне моделювання проводилося для розрахункових 

сіток, що мали приблизно 0,8 млн. та 0,6 млн. комірок для робочого колеса та 

статорного апарата відповідно. В таблиці 2.1 наведено основні параметри сіток РК 

та СА. 
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Рисунок 2.6 – Приклад розрахункової сітки моделі 

рідини у каналі а) робочого колеса; б) статорного апарата 

 

Таблиця 2.1 – Параметри сіток досліджуваного робочого колеса та 

статорного апарата 

Показник РК СА 

Кількість комірок, млн. 

шт. 
0,8 0,6 

Товщина першої комірки, 

мм 
0,01 0,01 

Загальна якість сітки 

(Quality [84,85], параметр, 

що характеризує 

скошеність комірок) 

0,45 0,6 

 

Величина змінної Y+ знаходилася в межах від 10 до 100 одиниць, що 

відповідає рекомендаціям, приведеним в інструкціях користувача [86, 87]. 

Після генерації сіток в Пре-Процесорі створювалася розрахункова область. 

При виконанні чисельного дослідження використовувалися два види розрахункових 

областей. Перший вид розрахункової області містив лише робоче колесо, при цьому 

ділянка вхідного трубопроводу мала довжину рівну приблизно 1,5 довжини хорди 
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лопаті робочого колеса, ділянка напірного трубопроводу приблизно 2,5 – 3 довжини 

хорди лопаті (рис. 2.7 а) 

 

а) 

 

б) 

Рисунок 2.7 – Приклад розрахункової області для отримання характеристик: 

а) робочого колеса; б) проміжного ступеня 

 

Друга розрахункова область – багатов’язна для моделювання роботи 

проміжного ступеня у багатоступінчастому насосі (рис. 2.7 б). Вона складалася з 

восьми підобластей: трьох робочих коліс, трьох статорних апаратів, вхідного та 

вихідного елементів.  
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Для усіх досліджуваних проточних частин розрахунок проводився для 7 

режимів роботи насоса: 0,75 Qном, 0,85 Qном, 0,95 Qном, Qном, 1,05 Qном, 1,1 Qном, 

1,15 Qном. 

В якості граничної умови на виході з розрахункової області задавався 

статичний тиск. Так як наявність зворотніх течій на виході не передбачалося, то тип 

граничної умови був заданий як «outlet». 

Для усіх стінок розрахункової області було задано умову рівності нулю 

швидкості (умова «прилипання»). Шорсткість стінок була прийнята Ra 3,2 (за 

ГОСТ 2789-73). 

В результаті чисельного розрахунку були отримані величини швидкостей та 

тисків в кожній комірці розрахункової сітки. Для визначення інтегральних величин 

проводилося осереднення по масовій витраті. 

 

2.4 Чисельне дослідження потоку в проточній частині малогабаритного 

осьового ступеня 

 

Як зазначалося вище, попередня перевірка необхідної точності системи 

рівнянь (2.14), отриманих вище, виконувалася за допомогою чисельного 

моделювання течії рідини в каналах малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності. 

Дане дослідження проводилося для ступеня з коефіцієнтом швидкохідності 

ns = 265, при чому робоче колесо було спроектовано з відносним подовженням 

лопатки h’ = 0,23, втулковим відношенням 8,0d  та zРК = 8. 

Втрати тиску уздовж кроку лопаток визначалися на п’яти радіусах, 

розташованих рівномірно вздовж висоти лопаті. Характерна залежність втрат 

напору від лінійного переміщення вздовж фронту решітки на розрахунковому 

режимі роботи представлена на рисунку 2.8. Як видно з рисунку 2.8, чисельне 

моделювання в відносному русі дає наочну картину розподілу втрат в 

міжлопатевому каналі. Аналізуючи графік, можна сказати, що добре видно зони 
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підвищених втрат у втулкових і периферійних перерізах; в решті частини 

міжлопатевого каналу втрати напору спостерігаються лише в області сліду від 

лопаток. 

Звертає на себе увагу зміна форми кривої відносних втрат в периферійних 

перетинах; найбільші втрати зосереджені не в зоні сліду від лопаток, а поблизу 

середньої лінії міжлопатевого простору. Своєрідність такої зміни кривої, 

пояснюється перетіканням пограничного шару з поверхонь лопаток до 

периферійних перетинів і «скребковим» ефектом. 

 

       а) 

 

       б) 

Рисунок 2.8 – Розподіл втрат напору по фронту міжлопатевого каналу (данні 

вимірів у відносному русі) на розрахунковому режимі роботи: а) відносний радіус 

0,07; б) відносний радіус 0,25; в) відносний радіус 0,5; г) відносний радіус 0,75; д) 

відносний радіус 0,92 
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Продовження рисунку 2.8 

 

       в) 

 

      г) 

 

      д) 

 

Ще більш наочне уявлення про розподіл втрат по фронту міжлопатевого 

каналу дають розподіли ізоконтурів тисків, на яких легко простежити картину зміни 

втрат. 
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Аналізуючи рисунки 2.9 та 2.10 можна зробити висновок про те, що 

перетікання рідини через радіальний зазор спричинює зону вихроутворення.  

 
Рисунок 2.9 – Загальний вигляд розподілу тиску в міжлопатевих каналах 

досліджуваного робочого колеса. 

 

  а)        б) 

 

   в)       г) 

Рисунок 2.10 – Розподіл тиску на площинах перетину досліджуваного 

робочого колеса: а) площина 1; б) площина 2; в) площина 3; г) площина 4 
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Дана зона понижених тисків зароджується в районі першої площини 

посередині міжлопатевого каналу та, поступово розширюючись, в районі четвертої 

площини відхиляється до напірної сторони лопаті. 

На рисунку 2.11 представлено розподіл відносних осьової та колової 

складових абсолютної швидкості вздовж висоти лопаті на виході з робочого колеса. 

Аналізуючи розподіл відносної осьової складової швидкості можна 

відзначити, що в периферійній зоні існує значна за розміром (біля 25% висоти 

лопаті) зона зі зниженими значеннями, що виникає через кінцеві явища та взаємодію 

основного потоку з потоком, що перетікає через радіальний зазор. Одночасно на 

нижчих радіусах осьова складова швидкості збільшується та на відносних радіусах 

0,17 – 0,2 досягає максимальних значень. 

 

Рисунок 2.11 – Розподіл відносних осьової та колової складових абсолютної 

швидкості вздовж висоти лопаті 

 

Градієнти колової складової швидкості ще більші, ніж осьової, при цьому 

спостерігається значний вплив на потік наявність стінок, що обмежують 

міжлопатевий канал. Поблизу зазначених стінок циркуляція потоку значно 

збільшується в порівнянні з циркуляцією на середніх перетинах. 

Для отримання кількісних залежностей втрат напору будувалися графіки 

зміни Δh, осереднених по кроку відповідно до формули: 
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де φ – кутовий розмір, що відповідає лінійному переміщенню вздовж фронта 

решітки. 

Результати побудови h  по висоті лопаті (рис.2.12) показали, що втрати у 

периферії ростуть, а у зоні втулкових перетинів, навпаки, зменшуються. 

Таким чином, картина течії в каналах проточної частини, що розглядається 

навіть на оптимальних режимах має складний тривимірний характер. Зміна 

параметрів потоку вздовж висоти лопаті виражена більш різко, у порівнянні з 

класичними осьовими насосами, і практично жодний з перетинів не працює в 

розрахункових умовах, що значно ускладнює проектування проточних частин 

такого типу. 

Подальше зменшення коефіцієнту швидкохідності (що рівнозначно 

зниженню коефіцієнтів подачі) недоцільне, так як призведе до подальшого 

збільшення кутів установки лопатей робочого колеса, дифузорності його каналів та 

росту гідравлічних втрат, що зменшить енергетичну ефективність ступеню. 

 

Рисунок 2.12 – Розподіл втрат напору вздовж висоти лопаті робочого колеса 

на розрахунковому режимі 

 

На рисунку 2.13 зображено типовий результат порівняння розрахункових 

величин втрат напору в малогабаритному осьовому робочому колесі низької 
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швидкохідності та відповідних величин, отриманих шляхом чисельного 

експерименту в залежності від відносної осьової складової абсолютної швидкості. 

Аналізуючи отриманий графік, можна сказати, що розходження отриманих 

результатів складає не більше 7%, що можна вважати достатнім для використання 

формул (2.14) при визначенні втрат напору у досліджуваних проточних частинах. 

Таким чином, уточнену у попередніх підрозділах, математичну модель розподілу 

втрат напору в проточній частині малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності попередньо можна вважати такою, що відповідає дійсності. 

Остаточне підтвердження виконувалося шляхом виконання фізичного 

експерименту. 

 

Рисунок 2.13 – Типовий результат порівняння величин відносних втрат 

напору (
номH

h
h


 , де Δh – значення втрат напору, Нном – номінальне значення 

напору ступеня), розрахованих за формулами (2.14) та отриманих шляхом 

чисельного моделювання 

 

Аналіз отриманих результатів математичного моделювання течії не лише 

підтвердив перспективність використання малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності у свердловинних насосах, а й дозволив виявити істотні фактори, 

вплив яких необхідно враховувати, а саме: стиснення основного потоку 

пограничним шаром, наявність масивного тривимірного сліду, що сходить із лопаті, 

а також вихору, що виникає внаслідок перетікання рідини через радіальний зазор 

робочого колеса. Як істотні геометричні параметри, що визначають напірні та 

енергетичні характеристики ступеня, прийняті: периферійна густота решітки 



68 

профілів лопаті, зазор між лопатевими решітками робочого колеса та статорного 

апарата, міжступеневий зазор та тип профілю лопаті.  

 

2.5 Вплив густоти лопатевої решітки на напірні та енергетичні 

характеристики ступеня 

 

Питання визначення оптимального значення густоти решітки лопатевої 

системи осьових проточних частин зустрічається у багатьох роботах [15, 29, 61, 88-

91]. Для проточної частини, що розглядається в даній роботі є всі підстави вважати, 

що густота решітки є одним з основних геометричних параметрів, що визначає його 

енергетичні якості. 

У загальному випадку густота периферійних решіток лопатей осьового РК 

обирається з умов забезпечення безвідривності та безкавітаційності обтікання 

лопатей. Дані вимоги є обов’язковими, але їх виконання не гарантує мінімуму 

гідравлічних втрат. 

В роботі [29] продемонстровано, що втрати енергії в осьовому РК 

пропорційно залежать від густоти решіток профілів. Крім того, зазначається, що 

найбільші втрати енергії мають місце в периферійній області лопатей. Тому 

звичайно, обирають значення густоти решітки на периферії, а на інших перетинах 

поступово зменшують дане значення до втулкових перетинів. 

При проектуванні осьових насосів з ns ≤ 1000…1200 рекомендується [29] 

використовувати значення τпер = 1, а для насосів з ns ≥ 1000…1200 – τпер = 0,3. Для РК 

з коефіцієнтом швидкохідності ns > 2000 даний графік пропонується 

екстраполювати. 

Логічно припустити, що для РК з коефіцієнтом швидкохідності ns < 700 (у 

даному випадку ns = 200 – 400) значення густоти периферійної решітки лопатей τпер 

теж слід екстраполювати і, відповідно, обирати τпер > 1. 
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На думку авторів [61] для енергетично оптимального осьового РК з 

коефіцієнтом швидкохідності ns = 700 – 1000 густину периферійної решітки 

профілів доцільно обирати за залежністю: 

τпер=5,95КНопт      (2.18) 

Таким чином, існуючі рекомендації щодо проектування осьових РК 

відносяться в основному до робочих органів з ns > 700. Для осьових ступенів більш 

низької швидкохідності, як показує дослідження [9], використання рекомендацій 

існуючих методик без корегування є невиправданим. 

Як відомо густота решітки визначається за формулою 
t

b
 , деb– довжина 

хорди профілю лопаті, а t – крок решітки. Якщо виразити значення кроку решітки 

через відомі формули [29], то отримаємо: 

)sin(22 лD

zL

D

zb

t

b


      (2.19) 

Де z – кількість лопатей робочого колеса; 

L – осьова довжина робочого колеса; 

βл – кут установки лопаток робочого колеса. 

Тому для перевірки рівня впливу периферійної густоти решітки лопатей 

осьового РК низької швидкохідності на його енергетичні характеристики на 

першому етапі дослідження було вирішено дослідити ряд коліс з різним числом 

однакових лопатей. При цьому з технологічних міркувань та умов міцності число 

лопатей (z) змінювалося у діапазоні від 6 до 10. На другому етапі значення густоти 

периферійної решітки лопатевої системи змінювалося за рахунок осьової довжини 

робочого колеса при постійних значеннях числа лопатей. Для цього було введено 

поняття відносної осьової довжини робочого колеса:  

б

i

L

L
L  , 

де Li – довжина досліджуваного робочого колеса, мм; 

Lб – довжина базового робочого колеса [9], мм. 



 

 

 

 

 

а)     б)     в)     г)     д) 

 

Рисунок 2.14 – Напірні та енергетичні характеристики робочих коліс: а) число лопатей z =6, б) z =7, в) z =8, г) z =9, д) z =10 
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Таким чином, було спроектовано серію робочих коліс, в яких відносна 

осьова довжина L  складала 0,8; 1,0; 1,2; 1,4 від базової, а число лопатей 

змінювалося від 6 до 10. Зазначимо, що втулкове відношення та кут встановлення 

лопатей робочого колеса при цьому залишалися незмінними. На рисунку 2.14 а - д 

наведено отримані у результаті проведення чисельного моделювання напірні та 

енергетичні характеристики робочих коліс, які мають 6, 7, 8, 9 та 10 лопатей 

відповідно. На зазначених рисунках і далі наведені значення гідравлічного ККД РК, 

без урахування механічних та об’ємних втрат у ступені насоса. 

Аналізуючи дані з рисунка 2.14, варто зазначити, що при збільшенні 

кількості лопатей коефіцієнт напору робочого колеса відповідно зростає, причому 

для z = 10 зміна осьової довжини у всьому діапазоні варіювання практично не 

впливає на рівень напору, що створюється колесом (максимальна різниця значень 

KH складає близько 6%) та несуттєво впливає на його ККД. У той же час положення 

максимуму ККД зміщується в область низьких подач відносно розрахункової точки 

на 0,25 Qрозрах. Загальною тенденцією при збільшенні числа лопатей є зменшення 

впливу відносної довжини РК на напірну характеристику. Так, при z = 10 напірні 

характеристики коліс з відносними довжинами 4,11L дуже мало відрізняються 

одна від одної і лежать практично на одній кривій. Для енергетичної 

характеристики, навпаки, зі збільшенням числа лопатей відбувається посилення 

впливу відносної довжини, як стосовно значення максимального ККД так і стосовно 

його положення відносно розрахункової точки, яке зміщується в область низьких 

подач. Максимальних значень ККД досягає у робочих колесах, що мають число 

лопатей z = 8 – 9. 

На рисунку 2.15 наведені максимальні значення ККД та відповідні їм 

значення коефіцієнтів напору РК у залежності від його осьової довжини для z = 8. 

Добре простежується наявність визначеної області рацыональних значень осьової 

довжини РК при фіксованому значенні числа лопатей, лівіше якої не 

використовуються в повній мірі можливості створення напору, а правіше – незначне 

зростання коефіцієнта напору супроводжується падінням ККД колеса. Якщо 

узагальнити наявні дані у вигляді тривимірної поверхні, наведеної на рисунку 2.16, 
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то можливо констатувати наявність чіткої зони оптимальних значень густоти 

периферійної решітки лопатей РК, яка відповідає максимальним значенням ККД. 

 

Рисунок 2.15 - Максимальні значення ККД та відповідні їм значення 

коефіцієнта напору в залежності від відносної осьової довжини РК при z = 8. 

 

Рисунок 2.16 – Тривимірна поверхня значень густини периферійної решітки 

лопатей осьового робочого колеса. 
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З наведеної на рисунку 2.16 тривимірної поверхні значень густоти 

периферійної решітки лопатей РК можливо визначити зону оптимальних значень, 

яка лежить в діапазоні 0,9…1,35. Для досягнення високих значень коефіцієнта 

напора слід обирати значення ближче до правої границі вказаного діапазону. 

На рисунку 2.17 а - г наведено напірні та енергетичні характеристики 

робочих коліс, відносна осьова довжина L  яких змінювалась від 0,8 до 1,4. При 

збільшенні осьової довжини робочого колеса коефіцієнт напору робочого колеса, як 

і при збільшенні числа лопатей, зростає. Вплив зміни числа лопатей при зростанні 

осьової довжини РК зменшується, і при 4,1L  напірні характеристики РК з різною 

кількістю лопатей практично повністю повторюють одна одну. Найбільші значення 

ККД спостерігаються при відносній осьовій довжині робочого колеса 1,0 та 1,2.  

Таким чином, можливо прийти до висновку, що вплив густоти периферійної 

лопатевої решітки на енергетичні якості, зокрема ККД осьового робочого колеса має 

спільний якісний та кількісний характер, незалежно від того, яким способом 

змінюється значення густоти. 

Вочевидь, при досягненні певного значення (назвемо його «граничним») 

густоти периферійної решітки лопатей робочого колеса, подальше її збільшення 

незалежно від способу – збільшенням числа лопатей чи осьової довжини - не 

дозволить отримати більших значень коефіцієнта напору, а лише призведе до 

зниження ККД та зміщення його максимуму в область низьких подач. У даному 

випадку таким «граничним» значенням густоти можливо вважати орієнтовно 

τпер = 1,3-1,32. Подальше підвищення значень густоти призводить до зростання 

гідравлічних втрат у міжлопатевих каналах робочого колеса (переважно на тертя).  

На рисунку 2.18 представлено залежності напірних та енергетичних 

характеристик робочих коліс з 0,1L  та 2,1L  від кількості лопатей. 

На рисунку 2.19 наведено графік залежності коефіцієнту напору та 

максимального значення ККД робочого колеса від значення густоти периферійної 

решітки.  



 

 

 

  

    

а)     б)     в)     г)  

 

Рисунок 2.17 – Напірні та енергетичні характеристики робочих коліс з а) з відносною довжиною 8,0L ; б) 0,1L ; в) 

2,1L ; г) 4,1L  
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  а)       б) 

Рисунок 2.18 – Максимальні значення ККД та відповідні їм значення 

коефіцієнта напору в залежності від кількості лопатей робочого колеса при а) 0,1L ; 

б) 2,1L  

 

Як бачимо при збільшенні значень густоти периферійної решітки лопатей 

значення коефіцієнту подачі, яке відповідає максимальним значенням ККД 

зменшується, а коефіцієнт напору – збільшується, асимптотично наближаючись до 

значення 0,3. 

 

 

Рисунок 2.19 – Залежність напірних та енергетичних характеристик 

малогабаритного осьового ступеня від периферійної густоти решітки профілів 

лопаті 
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Апроксимуючи отриману залежність значень периферійної густоти решітки 

профілів лопаті від коефіцієнту напору отримаємо залежність: 

26,1
68,5 Hпер K .      (2.20) 

Дана формула отримана з достовірністю апроксимації 89,9%. Отриманий 

вираз відрізняється від аналогічного (2.19) [61] для класичних осьових насосів. 

Таким чином, було уточнено формулу для розрахунку периферійної густоти решітки 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності. 

 

2.6 Вплив осьових зазорів на параметри ступеня 

 

Одним з основних допущень при аналізі течії ідеальної рідини та розрахунку 

лопатевої машини, яке було обґрунтовано Г. Ю. Степановим [92], є те, що 

осереднений потік в міжлопатевому зазорі приймається вісесиметричним, а 

параметри потоку за лопатками не залежать від осьової координати. Однак, 

результати експериментальних даних багатьох авторів [40, 93-95] вказують на 

існування певного взаємного впливу двох лопатевих решіток, одна з яких рухається 

по відношенню до іншої, а також на необхідність розташування їх на певній відстані 

одна від одної в осьовому напрямку, достатній для вирівнювання поля швидкостей 

за першою решіткою. Неоднорідність потоку навколо лопатевої решітки 

пояснюється [92] збуренням потенційного потоку та наявністю кромкового сліду. 

Відповідно, дані два фактори є першопричинами взаємного впливу решіток. 

Збурення в потенційному потоці спостерігається як перед решіткою, так і за нею. 

Очевидно, збурення буде викликати збурене обтікання двох сусідніх решіток (на 

наступних решітках це збурення практично не буде відчуватися, так як воно затухає 

за експоненціальним законом). Кромковий слід поширюється вниз по потоку, тому 

він практично впливає лише на обтікання решіток, які розміщені за збурюючою 

решіткою. Таким чином, можна зробити висновок, що осьовий зазор між 

лопатевими решітками необхідно збільшувати для зменшення впливу збурень 

потоку та кромкового сліду. З іншого боку, збільшення осьового зазору лімітується 
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втратами енергії на тертя рідини об поверхні, що обмежують проточну частину. 

Дані втрати прямо пропорційні довжині осьового зазору. Крім того, збільшення 

зазору між лопатевими решітками призводить до погіршення масогабаритних 

показників насосу, що також небажано. 

Таким чином, вивчення взаємного впливу решіток дозволить обрати 

оптимальний осьовий зазор між лопатевими системами при якому втрати енергії 

будуть мінімально можливими та масогабаритні показники матимуть прийнятні 

значення. 

Дослідження проводилося в два етапи: перший – дослідження зазору між 

робочим колесом та статорним апаратом (S1 на рис. 2.20), другий – дослідження 

міжступеневого зазору з урахуванням результатів, отриманих на першому етапі (S2 

на рис. 2.20). 

 

Рисунок 2.20 – Схема досліджуваної проточної частини та розміщення 

осьових зазорів 

 

На рисунку 2.21 наведено отримані в результаті чисельного моделювання 

залежності значень напору ступеня від довжини осьового зазору між лопатевими 

решітками до статорного апарату та після відповідно. Варто зазначити, що 

мінімальний зазор між лопатевими решітками робочого колеса і статорного апарату 

приймався рівним 4 мм з технологічних міркувань. 

Для того, щоб охарактеризувати залежність напору та ККД ступеня від 

довжини осьового зазору між лопатевими решітками робочого колеса та статорного 

апарату S1 та S2 введено поняття відносної довжини осьового зазору: 
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l
S

S i
i 
        (2.21) 

де Si – довжина зазору між лопатевими решітками, мм 

l – довжина хорди лопаті на привтулковому перетині, мм. 

 

а) 

 

б) 

Рисунок 2.21 – Залежність напірних та енергетичних характеристик ступеня від 

довжини а) осьового зазору між робочим колесом та статорним апаратом; 

б) міжступеневого зазору 



79 

Як бачимо, криві ККД на рисунку 2.21 а та б мають чітко виражену область 

оптимальних значень, при чому у лівій частині графіка, яка передує оптимальній 

зоні, градієнт значень значно більший, що може вказувати на переважання втрат, які 

виникають в кромковому сліді. У правій частині графіка форма кривої більш полога, 

що ймовірно вказує на переважання втрат напору на тертя, які прямо пропорційні 

довжині осьового зазору, тобто у цій зоні переважають ефекти в’язкості. 

Розглядаючи криві залежності напору ступеня від довжини осьового зазору 

між лопатевими решітками статорного апарату та робочого колеса, можна сказати, 

що характер кривих має дещо інший вигляд. На цих кривих чіткого оптимуму не 

спостерігається. 

Варто зазначити, що моделювання проводилося без урахування механічного 

ККД і його зміни в залежності від зміни значення довжини осьового зазору між 

лопатевими решітками проточної частини. 

Зважаючи на перспективу створення типорозмірного ряду було проведено 

додаткове дослідження проточної частини з максимальними параметрами з 

запланованого ряду. На рисунку 2.22 представлено напірні та енергетичні 

характеристики малогабаритного осьового ступеня з ns = 385 в залежності від 

довжини осьових зазорів. 

Порівняння отриманих раціональних значень довжини осьового зазору для 

двох проточних частин наведені у таблиці 2.2. 

 

Таблиця 2.2 – Раціональні значення відносних довжин осьових зазорів 

 KQ = 0,185 KQ = 0,386 

ns 265 385 

S1’ 0,14-0,21 0,12-0,23 

S2’ 0,08-0,2 0,13-0,25 
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а) 

 

б) 

Рисунок 2.22 – Залежність напірних та енергетичних характеристик ступеня з 

ns = 400 від довжини а) осьового зазору між робочим колесом та статорним 

апаратом; б) міжступеневого зазору 

 

Виходячи із отриманих результатів варто зазначити, що оптимальні значення 

довжини осьового зазору між лопатевими решітками робочого колеса та статорного 
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апарату S1 при різних значеннях коефіцієнта швидкохідності (в даному випадку 265 

та 385) відрізняються приблизно на 30%, при цьому оптимальні значення довжини 

осьового зазору між лопатевими решітками статорного апарату та робочого колеса 

S2 майже не залежать від коефіцієнта швидкохідності ns та близькі за значенням. 

 

2.7 Вплив типу профілю лопаті робочого колеса на напірні та 

енергетичні характеристики ступеня 

 

Як відомо [27, 45], в ідеальному випадку для створення заданого кута 

повороту потоку, а, значить, і напору, робоче колесо осьового насоса повинно було 

б мати нескінченне число нескінченно тонких лопатей. В реальному насосі дане 

припущення не може бути реалізованим, бо число лопатей обмежене, і вони мають 

певну товщину (так звану тілесність), яка визначається в тому числі і вимогами 

міцності. 

Вплив кінцевого числа лопатей та наявність тілесності профілів решіток 

призводить до появи додаткових гідравлічних втрат і враховується при розрахунку 

параметрів лопатевих систем (наприклад поправка К. Пфлейдерера на кінцеве число 

лопатей [48] та графік для визначення поправки на тілесність [27]). І якщо для 

осьових насосів типових схем з швидкохідністю ns = 700 – 1000 дані втрати не 

значні, то для малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності ситуація 

принципово інша. Як зазначалося вище, досліджувані ступені характеризуються 

високими втулковими відношеннями, і, відповідно, короткими лопатями, що 

встановлені під відносно великими кутами до осі ступеню. Крім того, для отримання 

максимального напору та зменшення металоємності насоса лопаті мають великі 

кути згину при відносно малих осьових довжинах колеса. У результаті, втрати, що 

пов’язані з товщиною профілів, різко збільшують свій вплив на загальний 

енергетичний баланс. 

Таким чином, необхідним є проведення дослідження, спрямованого на 

пошук можливих шляхів зменшення зазначених втрат. Одним з очевидних напрямів 
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їх зниження є застосування профілів лопаті робочого колеса меншої відносної 

товщини, що прямо суперечить вимогам забезпечення міцності при дії 

нестаціонарних гідродинамічних сил. 

В роботах [96-98] дана проблема вирішується шляхом застосування 

бандажного кільця. Крім того, в турбінах сучасних авіаційних газотурбінних 

двигунів з метою підвищення їх вібраційної надійності широко використовують 

робочі лопатки з бандажними полицями [96, 99-101]. Крім того, таке конструктивне 

рішення значно зменшує перетікання через радіальний зазор між лопаттю робочого 

колеса та корпусом турбіни, що в свою чергу підвищує ККД, хоча і призводить до 

підвищення масогабаритних показників та погіршенню аеродинамічних якостей. 

Не менш поширеним є використання бандажних кілець і в 

компресоробудуванні [101, 102]. Їх використання дозволяє підвищити жорсткість 

лопаток, а в разі обриву лопатки виключити вихід уламку з зони робочого колеса, 

уникнути дисбалансу колеса, а також забезпечити гарну ремонтопридатність 

лопатки. 

Усе вищезгадане з деякими обмеженнями можливо застосувати і до робочих 

коліс осьових насосів, для яких за даними автора [98] бандаж збільшує кавітаційний 

запас шляхом усунення щілинної кавітації, але одночасно може призвести до 

збільшення затрат потужності на механічне тертя бандажу об робочу рідину. 

Іншим можливим шляхом вирішення зазначеної проблеми є заміна профілів 

лопаті на ті, що забезпечують більш сприятливий розподіл товщини профілю 

вздовж його хорди. Після аналізу даних, відомих з літературних джерел [103-105], 

для подальших досліджень було обрано три профілі, так званий тип NACA, Mynk та 

тип ВІГМ. 

Профіль типу NACA введений у використання Американським 

національним комітетом з аеронавтики (National Advisory Committee for 

Aeronautics), форма даного профілю описується формулою [106]: 

(2.22) 

де с – довжина хорди; 
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х – координата вздовж хорди від 0 до с; 

у – половини товщини профілю на заданій координаті х; 

t – максимальна товщина в долях хорди. 

Другий – профіль розроблений у Всесоюзному науково-дослідному інституті 

гідромашинобудування (ВІГМ) [107]. 

Таким чином, було спроектовано чотири робочі колеса. Перше робоче 

колесо було запозичене з попереднього дослідження, мало профіль типу NACA. 

Друге робоче колесо було таким же, за виключенням того, що мало бандажне кільце 

товщиною 3 мм та осьовою довжиною рівною довжині лопатей робочого колеса. 

Профілювання лопатей третього робочого колеса було виконано у відповідності до 

даних профілю типу ВІГМ, а четвертого робочого колеса – до типу Mynk. 

В результаті виконання чисельного моделювання було отримано напірні та 

енергетичні характеристики (рис. 2.23) для чотирьох ступенів, що базувалися на 

вище перерахованих робочих колесах. 

Конструкція і параметри лопатевої решітки статорного апарату при цьому 

залишалися незмінними. 

Як видно з рисунку 2.23 а робоче колесо з профілем лопаті типу ВІГМ має 

високі енергетичні характеристики, в той час як напірні характеристики понижені 

по відношенню до інших варіантів. Ступінь, що базується на профілю типу Mynk 

(рис. 2.23 б) має найнижчі енергетичні показники. Форма енергетичною кривої 

даного ступеня має найбільшу кривизну, що значно зменшує його робочий діапазон. 

Крім того зона оптимальних значень зміщена вліво. 

Щодо характеристики, яка представлена на рисунку 2.23 в (профіль типу 

NACA), то вона є найбільш прийнятною, не зважаючи на зміщення зони 

оптимальних значень (яке є найменшим з усіх досліджуваних ступенів), було 

отримано високі напірну та енергетичну характеристики. При цьому крива 

енергетичної характеристики з усіх ступенів має найбільш пологий характер, що 

збільшує його робочий діапазон. 

Ступінь з бандажним кільцем має досить високе значення ККД серед усіх 

досліджуваних ступенів (рис. 2.23 г). Як зазначалося вище, це пояснюється значним 
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зменшенням об’єму перетікань через радіальний зазор між корпусом ступеня та 

робочим колесом. Проте наявність бандажного кільця призвела до збільшення тертя 

рідини об стінки та зростання потужності, крім того, зона оптимальних значень 

змістилася вліво, в характеристика більш крута. 

  
  а)        б) 

  
  в)        г) 

Рисунок 2.23 – Напірні та енергетичні характеристики ступеня: а) робоче 

колесо, що має профіль типу ВІГМ; б) робоче колесо, що має профіль типу Муnk; в) 

робоче колесо, що має профіль типу NACA; г) робоче колесо, що має профіль типу 

NACA з потоншеними лопатями та бандажним кільцем 

 

В результаті проведення перевірочного розрахунку лопатей робочих коліс на 

міцність [100] було встановлено, що лопать, в основу якої покладено профіль типу 

ВІГМ має проблемну зону в області вихідної кромки, що може спричинити 

руйнування лопатей. Подібні результати були отримані і в роботі [108]. 

Щодо інших лопатей робочих коліс то вони задовольняють умовам міцності. 

Для кількісного порівняння отриманих результатів розрахунків на міцність 

було введено поняття відносного зміщення периферійних ділянок лопаті, яке 

визначалося за формулою: 
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100
max

max 
d

x
x ,      (2.23) 

де maxx  - максимальне зміщення, мм; 

maxd  - максимальна товщина профілю лопаті, мм. 

На рисунку 2.24 представлено графік відносних зміщень лопатей 

досліджуваних проточних частин при різних значеннях коефіцієнтів подач. 

 

Рис. 2.24 – Графік відносних зміщень для досліджуваних лопатей робочих 

коліс 

 

Як видно з графіка, максимальні зміщення спостерігаються на лопаті, 

спроектованої на базі профілю типу ВІГМ, відповідно найменші зміщення – в 

робочому колесі з бандажним кільцем. 

На рисунку 2.25 наведено один із варіантів розподілу тиску навколо лопаті з 

різними формами профілю.  

Як відомо [109, 110], при обтіканні профілю лопаті, довжина траєкторії 

струминки з одного боку більша за довжину з іншого, що призводить до появи 

розрідження на одній стороні та підпору на іншій, тобто підйомної сили. На рисунку 

2.25 представлено розподіли тиску навколо лопаті з різними типами профілів для 
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оптимальних режимів роботи. Добре видно, що при використанні профілю типу 

NACA розподіл відносного значення тиску має плавний характер, тобто не 

спостерігається різких змін швидкості потоку. На інших двох профілях 

спостерігається перепад тиску у області від 0 до 5% довжини хорди профілю, який 

свідчить про різке уповільнення потоку поблизу вхідної кромки. У всіх трьох 

профілів існує зона пониженого тиску на відстані від 0 до 40% довжини кромки, при 

цьому на профілі NACA значення коефіцієнту по модулю більші, а у профілів Mynk 

та ВІГМ криві у цій області мало відрізняються. Невелика за розміром петля в 

районі вихідної кромки профілю вказує на наявність сліду за лопаттю. 

 

Рисунок 2.25 – Приклад розподілу тиску навколо лопаті з різними формами 

профілю на одному із розрахункових перетинів (
2

)(2

V

pp
p стm





 , де рт – тиск у 

точці, рст – статичний тиск) 

 

За отриманими кривими розподілу коефіцієнту тиску навколо лопаті можна 

визначити коефіцієнти підйомної сили кожного з досліджуваних профілів, які 

будуть рівними площам під відповідними кривими. Розрахунок показав наступні 

результати: для профілю типу NACA Су = 0,45; для профілю типу Mynk Су = 0,4; для 

профілю типу ВІГМ Су = 0,41 (розрахунки проводилися для середнього перетину 

лопаті на оптимальних режимах роботи). 
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Таким чином, аналіз даних показує, що профілі типу NACA забезпечують 

більші значення коефіцієнта підйомної сили при невеликих значеннях коефіцієнта 

лобового опору, що визначає високі напірні та енергетичні характеристики, 

повністю задовольняють умовам міцності. 

 

2.8 Інтегральні характеристики ступеня 

 

Після одержання раціональних діапазонів значень основних геометричних 

параметрів ступеня, необхідно визначити його напірні та енергетичні 

характеристики. Для цього за результатами, отриманими вище, було спроектовано 

малогабаритний осьовий ступінь на параметри, зазначені в таблиці 2.3 та проведено 

чисельне дослідження течії рідини в його каналах. 

 

Таблиця 2.3 – Вихідні дані для проектування модельної проточної частини 

малогабаритного осьового ступеня низької швидкохідності 

Зовнішній діаметр, D2, мм (для РК та СА) 155 

Коефіцієнт швидкохідності, ns 265 

Коефіцієнт напору, КН 0,25 

Коефіцієнт подачі, KQ 0,185 

 

На рисунку 2.26 а представлено отримані напірні та енергетичні 

характеристики досліджуваного ступеню. 

Аналізуючи рисунок 2.26 можна сказати, що робочий діапазон ступеню 

лежить в діапазоні подач KQ = 0,16…0,22. При цьому оптимальні значення 

параметрів наступні: коефіцієнт подачі KQ = 0,186, коефіцієнт напору KН = 0,249, 

ККД гідравлічний η = 0,84. 

Дані значення не відрізняються від прийнятих при проектуванні більше ніж 

на 1 %, тому можна сказати, що обрані раціональні діапазони варіювання адекватні 

та відповідають дійсності. Крім того, отримане значення гідравлічного ККД 
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ступеню знаходиться на досить високому рівні в порівнянні з гідравлічним ККД 

відповідних діагональних ступенів, значення яких звичайно лежать у межах 

70…80%. 

 

а) 

 

б) 

Рисунок 2.26 – Напірні та енергетичні характеристики отримані шляхом 

чисельного моделювання: а) для ступеня; б) для насоса (5 ступенів) 
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На основі отриманих характеристик ступеня було розраховано напірні та 

енергетичні характеристики насоса на базі досліджуваних ступенів, які 

представлено на рисунку 2.26 б. 

2.9 Висновки 

 

На основі проведеного чисельного дослідження можна зробити наступні 

висновки: 

1. Уточнено математичну модель робочого процесу, що дозволяє визначати 

складові балансу енергії та вплив на них основних геометричних параметрів 

ступеня. За результатами аналітичного дослідження та чисельного моделювання 

визначено структуру втрат напору в каналах малогабаритного осьового ступеня. 

Отримано аналітичні залежності для розрахунків коефіцієнтів втрат у проточній 

частині. 

2. Дослідження структури течії малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності показали, що структура течії в малогабаритному осьовому ступені 

низької швидкохідності має складний тривимірний характер. При цьому важливу 

роль в формуванні течії відіграє стиснення основного потоку пограничним шаром, 

наявність масивного вихору, що утворюється за рахунок перетікання рідини через 

радіальний зазор робочого колеса, а також наявність значного тривимірного сліду, 

що сходить з неї. 

3. Визначено раціональні діапазони основних геометричних параметрів 

осьового ступеня, що забезпечують затребувані значення гідродинамічних 

параметрів напірної та енергетичної характеристики ступеня: відносне подовження 

лопаті становить h’ = 0,2 – 0,4; значення густоти периферійної решітки профілів 

лопаті знаходиться у межах τпер = 0,9 – 1,35; значення відносної довжини зазору між 

лопатевими решітками робочого колеса та статорного апарата S1’ = 0,14 – 0,21; 

значення відносної довжини міжступеневого зазору S2’ = 0,08 – 0,2. При цьому тип 

профілю лопаті, що забезпечить максимальну енергетичну ефективність – NACA. 
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4. Отримані значення геометричних параметрів ступеня дозволили 

спроектувати та отримати напірні та енергетичні характеристики ступеня. Аналіз 

даних характеристик показав, що досліджувані ступені не поступаються 

характеристикам діагональних та мають наступні значення: коефіцієнт подачі 

KQ = 0,186, коефіцієнт напору KН = 0,25, ККД гідравлічний η = 0,84. 

5. В цілому чисельне моделювання підтвердило перспективність 

використання малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності в 

свердловинних насосах, проте необхідно виконати фізичний експеримент на 

випробувальному стенді. 
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3 ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ РОБОТИ СТУПЕНЯ 

 

3.1 Експериментальні установки для дослідження роботи ступеня та 

насосного агрегату. Вимірювальний комплекс 

 

Випробування у рамках даної роботи проводилися на двох гідравлічних 

стендах кафедри прикладної гідроаеромеханіки Сумського державного 

університету, що дозволяють проводити енергетичні випробовування насосних 

ступенів та насосних агрегатів відповідно. 

 

3.1.1. Експериментальна установка для дослідження роботи малогабаритних осьових 

ступенів низької швидкохідності 

 

Випробовування малогабаритного осьового ступеня були виконані на стенді, 

принципова схема якого представлена на рисунку 3.1. Стенд заповнювався від 

технічного водопроводу і працював по замкнутій системі циркуляції рідини. Він 

включав у себе експериментальний пристрій з привідним балансирним двигуном, 

бак ємністю 20 м
3
, допоміжний насос з привідним двигуном, вимірювальну 

апаратуру, а також систему трубопроводів з запірно-регулюючою арматурою та 

витратомірним пристроєм. Допоміжний насос, встановлений за витратомірним 

пристроєм у напрямку руху рідини у стенді, дозволяв зменшувати опір мережі при 

випробуваннях на великих витратах. Обов’язковий надлишковий тиск у 

витратомірному пристрої контролювався манометром і забезпечувався 

підтриманням надлишкового тиску у баці на рівні 0,2 МПа. 
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Таблиця 3.1 

Поз. 

познач. 
Найменування К-ть Прим. 

1,3,4 Лінія 3 Dу 100 

2 Лінія 1 Dу 65 

 

Поз. 

познач. 
Найменування К-ть Прим. 

Б Бак 1 V=20 м
3 

ЕП 
Експериментальний 

пристрій 
1  

М Балансирна машина 1 

N=20 кВт 

n = 0-6000 

об/хв 

ДН Допоміжний насос 1  

Д Електродвигун 1  

ВП 
Витратомірний 

пристрій 
1 

Q max =30 

м
3
/год 

ДМ1 Дифманометр 1 
ΔP = 0,25 

МПа 

ДМ2 Дифманометр 1 
ΔP = 0,1 

МПа 

ТХ Тахометр 1  

З1 - З4 Засувка 4  

Д    

М    

1    

З    1    

Б    

Е    П    

Д    М    1    

Т    Х    

З    4    

З    2    

З    3    

В    П    

Д    Н    

Д    М    2    

1    2    
3    

3    

3    4    

Рисунок 3.1 – Схема гідравлічна принципова стенду для 

експериментальних досліджень малогабаритних ступенів заглибних 

свердловинних насосів 
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Порівняно невеликі габарити і незначні споживані потужності ступенів 

заглибних свердловинних насосів, що досліджувалися, не дозволяють отримувати 

якісні експериментальні дані при роботі з одним ступенем. Крім того, 

характеристики першого та проміжного ступенів можуть істотно відрізнятися 

внаслідок впливу закрутки потоку на вході у робоче колесо проміжного ступеня 

[111]. Тому загальноприйнятою практикою [112-114] є використання кількох 

ступенів при проведенні експериментальних досліджень для отримання результатів 

з необхідною точністю. При проведенні дослідів послідовно проводились 

випробування збірок, що складалися відповідно з трьох та двох (проміжний ступінь 

демонтований) ступенів. Енергетичні характеристики демонтованого ступеня 

отримувались як різниця геометрично осереднених характеристик вищевказаних 

збірок. Приймалося, що у даному випадку впливом входу і виходу з 

експериментального пристрою можна знехтувати і характеристики ступеня 

отримуються з мінімальною похибкою. 

На рисунку 3.2 представлено фото малогабаритного осьового робочого 

колеса низької швидкохідності для заглибних свердловинних насосів. 

 

Рисунок 3.2 – Робоче колесо досліджуваного ступеня. 

 

На рисунку 3.3 представлено схему експериментального пристрою. 



94 
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Рисунок 3.3 – Схема експериментального пристрою: 

1 – підвідний патрубок, 2 – вал, 3 – полумуфта, 4 – підшипник кочення, 5 – торцеве ущільнення, 6 

- статорний апарат досліджуваного малогабаритного ступеня, 7 – гайка – обтікач, 8 – відвідний 

патрубок, 9 – робоче колесо досліджуваного малогабаритного ступеня, 10 - кронштейн 
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Окремо слід зазначити, що усі зразки досліджуваних ступенів як у 

трьохступеневій, так і двоступеневій збірках випробовувались у фіксованому 

виконанні: робочі колеса жорстко закріплювались на валу експериментального 

пристрою за допомогою дистанційних втулок з метою виключення їх переміщення в 

осьовому напрямку і виникнення тертя в індивідуальній опорі. Таким чином у 

значеннях потужності ступеня та його ККД вищевказане тертя не враховане. 

Справа у тому, що величина механічних втрат на тертя в індивідуальній 

опорі робочого колеса може змінюватися в доволі широких межах в залежності від 

застосовуваного матеріалу та площ опорних буртів, а її дослідження на різних 

режимах роботи виходить за рамки даної роботи. 

Експериментальний пристрій приводився у обертальний рух балансирною 

машиною постійного струму MS 1713-4 потужністю 20 кВт з регульованою 

частотою обертання від 0 до 6000 об/хв. Усі енергетичні характеристики отримані 

на частоті обертання валу експериментального пристрою 2910 об/хв, яка є 

стандартною для заглибних свердловинних електродвигунів.  

Витратомірний пристрій складався з діафрагми, розрахованої у відповідності 

ДСТУ 6134-2009 (ISO 9906:1999) «Насоси динамічні. Методи випробувань» та 

відрізків трубопроводів встановленої довжини. В області малих подач (менше 2,7 - 

3 м
3
/с), де похибка вимірювання подачі за допомогою діафрагми складала за 

паспортом більше 2,5%, точність вимірювання контролювалась ультразвуковим 

витратоміром типу УРСВ [115], який занесений до Державного реєстру засобів 

вимірювання і дозволено використовувати в якості дослідницького приладу. 

Вимірювальна апаратура забезпечувала можливість зняття енергетичних 

характеристик досліджуваного ступеня у відповідності до ДСТУ 6134-2009. До 

складу комплекту вимірювальних приладів входили: 

- диференційний масляний манометр типу ДПМ, клас точності 0,16, з 

границею вимірювання від 0 до 0,1 МПа для вимірювання перепаду тиску на 

витратомірному пристрої; 

- ультразвуковий витратомір УРСВ „Взлет ПР”, чутливість по швидкості 

потоку 0,01 м/с, з границею вимірювання 0,01 - 13 м/с; 



96 

- диференційний масляний манометр типу ДПМ, клас точності 0,16, з 

границею вимірювання від 0 до 0,25 МПа для вимірювання перепаду тиску на 

експериментальному пристрої; 

- гирі загального призначення 4-го класу точності Г-4-1111.10 (ГОСТ 7328-

73) для вимірювання зусилля на плечі балансирної машини; 

- тахометр електронний ТЕСА (ГОСТ 21339-75), клас точності 0,1, для 

вимірювання частоти обертання валу експериментального пристрою; 

- термометр ртутний, клас точності 0,4, з границею вимірювання від 0
0
 до 

50
0
 С. 

Прилади для вимірювання тиску були забезпечені демпферними бачками з 

метою зменшення пульсацій тиску в імпульсних трубках. Усі засоби вимірювання 

пройшли атестацію і повірку у встановленому порядку у Центрі стандартизації і 

метрології м. Суми. Ультразвуковий витратомір пройшов первинну повірку на 

заводі - виробнику і визнаний придатним до експлуатації. 

 

3.1.2 Експериментальна установка для дослідження заглибних свердловинних 

насосних агрегатів 

 

Принципова схема стенду, на якому проводилися випробовування насосного 

агрегату, представлена на рисунку 3.4. Стенд також заповнювався водою від 

технічного трубопроводу та працював по замкнутій системі циркуляції. Він включає 

в себе резервуар ємністю 3,5 м
3
, в якому монтується досліджуваний насосний 

агрегат, основний бак ємністю 20 м
3
, вимірювальну апаратуру, а також систему 

трубопроводів з запірно-регулюючою арматурою. 

Фото досліджуваного насосного агрегату представлено на рисунку 3.5. 
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Таблиця 3.2 

Поз. 

познач. 
Найменування К-ть Прим. 

1 Лінія 3 
Dу 100 

2 Лінія 1 Dу 65 

 

Поз. 

познач. 
Найменування К-ть Прим. 

Б Бак 1 V=20 м
3 

Р Резервуар 1 V=3,5 м
3
 

ВЛР 
Витратомірний 

пристрій 
1 

Q max =250 

м
3
/год 

М1 Дифманометр 1 
ΔP = 0,25 

МПа 

Н 
Досліджуваний 

насосний агрегат 
1  

З1, З2 Засувка 2  

К1-К3 Кран 3  

Рисунок 3.4 – Схема гідравлічна принципова стенду для 

експериментальних досліджень агрегатів заглибних свердловинних 

насосів 

Б
З2

ВЛР

З1Н

Р

М1

K2

K1

K3

1

1

1

1

2
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Усі енергетичні характеристики отримані на частоті обертання вала 2910 

об/хв., яка є стандартною для заглибних свердловинних електродвигунів. 

Для отримання напірних та енергетичних характеристик 

забезпечувалося повне занурення насосного агрегату в резервуар. 

 

Рисунок 3.5 – Досліджуваний насосний агрегат (z=5) 

 

Вимірювальна апаратура забезпечує можливість зняття енергетичних 

характеристик досліджуваного насосного апарату у відповідності до 

ДСТУ 6134-2009. В комплект вимірювальних приладів входили: 
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- зразковий маноментр типу МО, клас точності 0,15, з межами 

вимірювань від 0 до 1,6 МПа ТУ 07-206-67 для вимірювання тиску на виході з 

насоса; 

- ультразвузвуковий витратомір-лічильник рідини ВЛР 2304 А 

виробництва ЗАО "Асвега - У" (Україна), клас точності 0,1 з межами 

вимірювань від 10 до 250 м
3
/год; 

- цифровий мультиметр DMK 21 виробництва фірми "Lovato" (Італія), 

заводський номер 00100724, клас точності 0,5 з межами вимірювань від 9,6 до 

132 кВт; 

- термометр ртутний, клас точності 0,4 з межами вимірювань від 0
0
 до 

50
0
 С. 

Довжини прямих ділянок трубопроводу до та після витратоміра-

лічильника в 2 рази перевищують мінімальні значення, вказані в паспорті на 

прилад (5 умовних діаметрів до приладу по напряму руху рідини та 3 діаметра 

після приладу). 

Манометр був забезпечений демпферними бачками з метою зменшення 

пульсацій тиску в імпульсних трубках. Засоби вимірювань пройшли атестацію 

та повірку в установленому порядку в Центрі стандартизації та метрології 

м. Суми. 

 

3.2 Методика експериментальних досліджень та оцінка похибок 

вимірювання 

 

Випробовування заглибного свердловинного насосного агрегату з 

осьової проточною частиною низької швидкохідності проведені в наступному 

об’ємі та послідовності: 

а) отримання напірної та енергетичної характеристик проміжного 

ступеня; 

б) отримання напірної та енергетичної характеристик заглибного 

свердловинного насосного агрегату; 
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в) верифікація чисельного експерименту. 

Необхідна кількість дослідів на кожному етапі досліджень визначалась 

відповідно рекомендацій [116-118] виходячи з необхідної точності вимірювання 

режимних параметрів. Для досягнення відносної похибки результатів 5…10% 

при довірчій ймовірності 0,9 – 0,95 необхідно виконувати не менше 5 і не 

більше 18 вимірів на одному рівні факторів, що контролюються. 

Перед пуском установки в роботу виконувалися вимірювання 

атмосферного тиску та температура перекачуваної рідини. 

Розрахунок похибок вимірювання проводився за наступними 

співвідношеннями: 

22

RS         (3.1) 

де σs - систематична похибка вимірювань; 

R  - випадкова похибка при вимірюваннях. 

Систематична похибка приладів S  розраховувалася за наступною 

залежністю: 

22

OAS  
 

      (3.2) 

де A  - похибка приладів; O  - похибка зчитування. 

Випадкова похибка R  розраховувалася за теорією малих виборок. 

Для розрахунку довірчого інтервалу з урахуванням похибки Стьюдента 

h на кінцеве число дослідів [119], в межах якого знаходяться усі (випадкові) 

похибки вимірювань середнього значення фактору, використовувалося 

співвідношення: 

hy 
      (3.3)

 

Кінцевий результат представлявся в наступному вигляді: 

yyy        (3.4) 
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3.2.1 Випадкові похибки при вимірюваннях 

 

Визначення випадкової похибки будь-якої з вимірюваних величин 

визначалася за викладеною нижче послідовністю [119]. 

Для одного й того ж значення фактора хі, знаходиться найбільш 

вірогідне значення вимірюваної величини y  з n вимірювань, яким є 

середньоарифметичне значення для прийнятого («нормального») закону 

розподілу похибки: 

n

y

y

n

i

i
 1

      (3.5)
 

Похибка вимірювань оцінюється її дисперсією: 

1

)(
1

2









n

yy

S

n

i

ii

      (3.6)
 

За критерієм Граббса 
S

yy
t

i
 , визначались грубі вимірювання, для 

яких розраховане значення критерію перевищує табличне. Після цього грубі 

вимірювання виключалися, та заново визначалося значення y , та оцінювалися 

його дисперсія відтворення: 

nn

yy
n

i

i

R
)1(

)(
12









      (3.7)
 

Довірчий інтервал для усіх вимірюваних величин визначався виходячи з 

довірчої вірогідності 0,95, з врахуванням поправки Стьюдента на кінцеве число 

дослідів. 

В таблиці 3.3 приведено довірчі інтервали при вимірюваннях подачі 

насосу. 
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Таблиця 3.3 – Довірчі інтервали для вимірюваних величин 

Вимірювана 

величина 

Qнас 

159,2; 

161,1; 

160,6; 

158,5; 

160,5; 

160,2 

149,5; 

151; 

150,4; 

149; 

151,5; 

150,6 

144,5; 

146,3; 

146; 

143,1; 

145,7; 

145,2 

135; 

137,5; 

138,7; 

134,2; 

136,9; 

136,4 

131,4; 

133,1; 

132,6; 

131; 

133,1; 

132,6 

126; 

127,5; 

127,2; 

126,2; 

128; 

127,4 

118,5;

120,2; 

119,6; 

119; 

120,8; 

119,9 

110,4; 

112,4; 

111,9; 

107,8; 

109,8;

109,2 

100,1; 

102,7; 

102,2; 

101,5; 

103,2; 

102,7 

93; 

95,5; 

95,4; 

93,5; 

95,1; 

95,2 

Математичне 

очікування 
160,0 150,3 145,1 136,5 132,3 127,1 119,7 110,3 102,1 94,6 

Середньоквад

ратичне 

відхилення 

0,436 0,417 0,528 0,736 0,398 0,351 0,371 0,766 0,502 0,483 

Дисперсія 0,19 0,174 0,279 0,541 0,158 0,123 0,137 0,587 0,2517 0,233 

Довірчий 

інтервал 

158,9 149,3 143,8 134,6 131,3 126,2 118,7 108,3 100,8 93,4 

161,3 151,7 146,6 138,3 133,6 128,3 120,9 111,2 104,0 96,4 

 

3.2.2 Систематичні похибки при непрямих вимірюваннях 

 

При розрахунку похибок визначення основних енергетичних 

характеристик ступені (подачі, напору, потужності та ККД) використовувались 

наведені в [120] формули для визначення відносних граничних похибок 

результатів випробувань. 

Відносна гранична похибка вимірювання частоти обертання визначалась 

за формулою: 

100



n

n
n

, %     (3.8) 

де n  - абсолютна гранична похибка вимірювання частоти обертання, 

об/хв. 

Абсолютна гранична похибка вимірювання частоти обертання 

визначалась як сума допустимої основної похибки тахометра і граничної 

похибки неточності вимірювання. 

Подача ступеня розраховувалась за формулою: 
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Qдв pKQ  .. , м
3
/с,     (3.9) 

де двK .  = 5,287  10
-5

 – загальний коефіцієнт витрати діафрагми; 

Qp  - перепад тиску на діафрагмі, який вимірювався диференційним 

манометром, Па. 

Коефіцієнт двK .  визначений розрахунковим способом у Центрі 

стандартизації і метрології м. Суми. 

Тому для подачі, відповідно формулі для обчислення похибки 

непрямого вимірювання відносна гранична похибка визначення подачі 

розраховувалась за формулою: 

   22
nQQ  

, %    (3.10) 

де Q  - відносна гранична похибка вимірювання подачі. 

Відносна гранична похибка вимірювання подачі при використанні 

діафрагми підраховувалась по залежності: 

Q
Q   2

, %     (3.11) 

де Q


 - середня квадратична відносна похибка вимірювання подачі. 

 Значення Q


 обчислювалося у відповідності до методики, 

викладеної в 85: 

 222

Re.

2 25,0


 
pkQ , %  (3.12) 

де 
  - середня квадратична відносна похибка визначення коефіцієнта 

звужуючого пристрою; 

Re.k
  - середня квадратична відносна похибка визначення коефіцієнта 

корекції подачі на число Рейнольдса; 

p


 - середня квадратична відносна похибка вимірювання перепаду 

тиску на звужуючому пристрої; 




 - середня квадратична відносна похибка визначення густини рідини. 
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Відносна гранична похибка вимірювання подачі при використанні 

ультразвукового витратоміра підраховувалась по залежності, отриманій у 

відповідності до [111]: 

 
   

2

2

2

2

2
2

2

4

2
25.0 s

sD

s
D

sD

D
VQ  









, % (3.13) 

де D , s  - зовнішній діаметр та товщина стінки трубопроводу у місці 

розташування датчиків витратоміра; 

V  - відносна гранична похибка вимірювання середньої швидкості 

потоку [106]; 

D  - відносна гранична похибка вимірювання зовнішнього діаметру 

трубопроводу; 

s  - відносна гранична похибка вимірювання товщини стінки 

трубопроводу за допомогою ультразвукового товщиноміра; 

Значення відносної граничної похибки вимірювання подачі приведені в 

таблиці 2.1. 

Відносна гранична похибка визначення напору розраховувалась за 

формулою [111]:  

   22
4 nHH   , %   (3.13) 

де H  - відносна гранична похибка вимірювання напору. 

Відносна гранична похибка вимірювання напору обчислювалась по 

залежності: 

   ,
11

1654,0
102,01 24

2

4

1.

4

2.

222

2

22

QQ
dd

p
p

H
H

òðòð

H

H 


 


















% (3.14) 

де H  - дослідні значення напору; 

Q  - дослідні значення подачі; 

 
H

p ,  , Q  - граничні похибки вимірювання перепаду тиску, 

густини рідини та подачі відповідно. 
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Таблиця 3.4 Похибки вимірювання подачі, що залежать від величини 

вимірюваної подачі 

% подачі 

Номінальне 

значення 

подачі, 10
-3

 м
3
/c 

Відносна похибка 

вимірювання подачі 

(діафрагма), % 

Відносна похибка 

вимірювання подачі 

(витратомір), % 

100 6,94 1,18 - 

70 4,86 1,23 - 

50 3,47 1,41 - 

40 2,78 1,71 - 

30 2,08 2,51 1,74 

20 1,38 - 1,79 

10 0,69 - 1,86 

5 0,35 - 1,93 

 

Відносна гранична похибка визначення потужності на валу 

експериментального пристрою при використанні балансирного двигуна 

підраховувалась за формулою 111: 

222

2

4
100

âàæâàæ

âàæ

lFn
F

F
N 










 
 , %  (3.15) 

де F  - поріг чутливості балансирної машини; 

âàæ
F  - відносна гранична похибка вимірювання зусилля за допомогою 

зважувального пристрою; 

âàæ
l  - відносна гранична похибка вимірювання довжини плеча важеля 

балансирної машини. 

Відносна гранична похибка визначення ККД ступені розраховувалась за 

формулою 111: 

222 HQN  , %   (3.16) 

Середньоквадратичні відносні похибки прямих и непрямих вимірювань 

визначались за формулою 111: 
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2


  , %     (3.17) 

де   - відносна гранична похибка вимірюваного параметру. 

Похибки прямих та непрямих вимірювань, що проводилися при дослідах, 

наведені в таблицях 3.4 та 3.5.  

 

Таблиця 3.5 Похибки непрямих вимірювань 

№ 

п/п 

Визначувана величина, 

розмірність 

Середній 

рівень 

значень 

параметру 

Відносна 

гранична 

похибка, % 

Середньо-

квадратична 

відносна 

похибка, % 

1 
Подача (з використанням 

діафрагми) Q , 10
-3

 м
3
/c 

5,8 1,82 0,91 

2 Напір H , м 5,5 0,47 0,24 

3 Потужність N , кВт 1,0  0,98 0,49 

4 ККД  , % 60 2,12 1,06 

 

Аналіз даних таблиць дозволяє зробити висновок про те, що похибки 

визначення величин подачі, напору, потужності та ККД не перевищують 

допустимих меж згідно [111]. 

 

3.3 Аналіз результатів фізичного експерименту 

 

Результати експериментального дослідження роботи малогабаритного 

осьового ступеня, після їх обробки, дозволили побудувати його напірну та 

енергетичну характеристики, які представлені на рисунку 3.6. 

Рівняння регресії експериментальної напірної характеристики отримане 

за допомогою ПЕОМ методом найменших квадратів з середньоквадратичною 

похибкою менше 1%: 

03,054,495,16 2  QQH    (3.18) 
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Аналізуючи інтегральні характеристики, отримані на 

експериментальному стенді, та порівнюючи їх з результатами чисельного 

моделювання (рис. 3.6) можна сказати, що розходження результатів чисельного 

моделювання та експерименту по напору складає близько 3%. Що стосується 

ККД, то з рисунку 3.6 видно, що отримана при випробовуваннях на стенді 

крива ККД ступеня забезпечує більш вузький діапазон робочих режимів, ніж та, 

що була отримана шляхом чисельного моделювання, в той час як максимальні 

ККД розходяться на 4%. Найбільш вірогідною причиною вказаної поведінки 

експериментальної кривої ККД є розходження між геометричними моделями 

лопатевих систем, використаних при розрахунках, і реально виготовлених, в 

особливості це стосується форми вхідних та вихідних кромок, шорсткості 

каналів проточної частини і т.д. 

 

Рисунок 3.6 – Напірні та енергетичні характеристики малогабаритного 

осьового ступеня з ns = 265 

 

Тим не менш, отримані розходження є допустимими, а результати 

чисельного експерименту можна вважати повністю підтвердженими. 
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Результати експериментального дослідження роботи насосного агрегату 

на основі малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності, після їх 

обробки, дозволили побудувати його напірну та енергетичну характеристики, 

які представлені на рисунку 3.7. 

Рівняння регресії експериментальної напірної характеристики, отримане 

за допомогою ПЕОМ методом найменших квадратів з середньоквадратичною 

похибкою менше 1%: 

05,031,2158,81 2  QQH .    (3.19) 

На рис. 3.7 представлено експериментальну та розрахункову 

характеристику насоса. Як видно, отримане значення ККД насоса, незначно 

нижче ККД насосів провідних фірм виробників [12].  

Аналізуючи напірні характеристики насоса, приведені на рис. 3.7 можна 

відзначити, що розходження між результатами чисельного моделювання та 

експерименту в точці оптимуму складає не більше 4%. 

 

Рисунок 3.7– Напірні та енергетичні характеристики насоса на базі 

малогабаритних осьових ступенів з ns = 265 
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Таким чином, можна сказати, що верифікація чисельного моделювання 

фізичним експериментом була виконана успішно. Розходження отриманих 

результатів не перевищують значення 5%, тому можна вважати, що інші данні 

отримані шляхом чисельного експерименту, мають необхідну точність та ними 

можна керуватися, не перевіряючи кожного разу на випробувальному стенді. 

3.4 Висновки 

 

Викладене в даному розділі дає підстави зробити наступні висновки. 

1. Створено дві експериментальні установки для дослідження напірних 

та енергетичних характеристик ступеня та насоса відповідно. 

2. Отримані напірні та енергетичні характеристики показали, що їх 

розходження з чисельним дослідженням не перевищує 5% у зоні оптимальних 

подач. Отримані параметри ступеня: при KQ = 0,185 KH = 0,247, η = 0,83; 

отримані параметри насоса: при KQ = 0,185 KH = 1,2, η = 0,8. Дані параметри не 

поступаються параметрам діагональних ступенів провідних виробників 

свердловинних насосів. 

3. Аналіз похибок прямих та непрямих вимірювань показує, що похибки 

вимірювань величин подачі, напору, потужності та ККД не перевищують 

допустимих меж. 

 



110 

4 МЕТОДИКА РОЗРАХУНКУ МАЛОГАБАРИТНОГО ОСЬОВОГО СТУПЕНЯ 

НИЗЬКОЇ ШВИДКОХІДНОСТІ В СКЛАДІ БАГАТОСТУПІНЧАСТОГО 

СВЕРДЛОВИННОГО НАСОСА 

 

4.1 Рекомендації щодо вибору основних геометричних параметрів 

досліджуваного ступеня 

 

При проектуванні малогабаритного осьового ступеня низької 

швидкохідності для свердловинних насосів за вихідні дані приймаються робочі 

параметри, вказані в технічному завдані на розробку багатоступінчастого 

осьового насоса: подача насоса (Q, м
3
/с), напір насоса (Нн , м), частота 

обертання (n, об/хв), зовнішній діаметр робочого колеса (D2, мм). 

Розрахунок проводиться в наступному порядку: 

1. Задається осьовий вхід потоку в робоче колесо 01.  uвхu vv


. 

2. Далі обирається значення втулкового відношення. Виходячи з 

досліджень дане значення необхідно обирати рівним 0,8 для усіх типорозмірів 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності, що дозволить 

полегшити їх виробництво, адже ступені будуть відрізнятися одне від одного 

лише лопатевою системою, за рахунок чого зменшаться витрати на створення 

технологічної оснастки. Крім того, дане значення забезпечує найбільш близькі 

до оптимальних значення напірних та енергетичних характеристик. 

3. Наступним кроком є визначення діаметру втулки та розрахункових 

перетинів. 

Знаючи втулкове відношення та зовнішній діаметр робочого колеса 

визначається діаметр втулки: 

втвт dDD 2 .      (4.1) 

Знаючи діаметр втулки та зовнішній діаметр робочого колеса отримуємо 

висоту лопаті: 

)(5,0 2 втdDh  .      (4.2) 
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Після цього лопать розбивається на 3 – 5 розрахункових перетинів, 

рівномірно розміщених по висоті лопаті (рис. 4.1). 

 

Рисунок 4.1 – Схема розміщення розрахункових перетинів 

 

4. Обирається значення густоти решітки на кожному з перетинів. 

Особлива увага приділяється значенню периферійної густоти решітки: вона 

повинна бути у межах від 0,9 до 1,3, оскільки дані значення забезпечують 

максимальні напірні та енергетичні характеристики робочого колеса. 

Густота решітки на інших перетинах повинна плавно збільшуватися до 

втулкового перетину, при чому для вибору значень густоти решітки необхідно 

користуватися формулою: 

Ci  0745,0 ,      (4.3) 

де і – номер перетину за рисунком 4.1; 

С – коефіцієнт (С = 1,275…1,675, при чому найменше значення 

коефіцієнту С необхідно обирати при τпер = 0,9; відповідно, при τпер = 1,3 

необхідно обирати найбільші значення коефіцієнта С). 

5. Обирається кількість лопатей робочого колеса, бажано, щоб вона 

була рівною z = 7 – 8. Проте, при необхідності, даний діапазон можна 

розширити до значень z = 6 – 10. 

Обравши кількість лопатей робочого колеса визначаємо крок решітки на 

кожному з розрахункових перетинів: 

z

R
t i2
 ,      (4.4) 

де Ri – радіус, на якому знаходиться розрахунковий перетин. 
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6. Після визначення густоти та кроку решітки визначають довжину 

хорди лопаті на кожному з розрахункових перетинів: 

  tb
t

b
. 

Отримані значення довжини хорди лопаті округлюються до 0,5 мм з 

конструктивних та технологічних міркувань. Після чого виконується 

уточнюючий розрахунок густоти решітки. 

7. Наступним етапом є визначення кутових характеристик решітки 

лопатей на кожному з перетинів. 

Починати необхідно з визначення кута установки лопатей: 

Qaiл )64,0(  ,    (4.5) 

де i – номер перетину за рисунком 4.1; 

Q – подача ступеня; 

а – коефіцієнт, що визначається за графіком 4.2, який було отримано за 

допомогою чисельного дослідження. 

 

Рисунок 4.2 – Графік для визначення коефіцієнта а 

 

При цьому радіус кривизни лопаті має складати R = 160 – 170 мм. 

8. Обирається форма профілю лопаті. На основі проведених 

досліджень було встановлено, що для малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності необхідно використовувати профіль типу NACA, який 

відповідає умовам міцності, забезпечує високі напірні та енергетичні 
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характеристики, крім того є досить простим у виготовленні, оскільки є 

симетричним і його середньою лінією у нашому випадку є дужка кола. 

Максимальна товщина лопаті повинна знаходитися у втулковому 

перетині та плавно зменшуватися до периферії. Значення товщини на кожному 

розрахунковому перетині обирають з діапазону (0,042…0,075)b. 

9. Назначається абсолютна величина радіального зазору між торцями 

лопатей робочого колеса та корпусом насоса. Враховуючи існуючі нормативні 

вимоги по вибору значень радіального зазору, що забезпечують вібростійкість 

ротора та попереджують небажані явища щільової кавітації в осьових насосах 

[120], а також орієнтуючись на оптимальні зазори в радіальних підшипниках 

ковзання, що працюють на парекачуваній рідині [121] для малогабаритного 

осьового ступеня низької швидкохідності можна рекомендувати 

δрад=0,15…0,2 мм. 

10. Обирається довжина осьового зазору між лопатевою системою 

робочого колеса та статорного апарату з діапазону вт)21,0...14,0( bS  , де bвт – 

довжина хорди профілю на втулковому перетині лопаті робочого колеса. 

11. Після отримання геометрії робочого колеса переходять до 

проектування статорного апарата, який представляє собою кругову решітку 

нерухомих циліндричних лопаток. Методика розрахунку не відрізняється, від 

пропонованої у класичних джерелах [47-49, 51], тому не будемо її розглядати у 

роботі. 

12. Важливим моментом в проектуванні малогабаритного осьового 

робочого колеса є дотримання плавності поверхні лопаті. Зважаючи на те, що 

лопать робочого колеса призначена для перетворення механічної енергії 

обертального руху у гідравлічну енергію, то дані перетворення повинні 

відбуватися з мінімальними втратами енергії. Тому заключним етапом 

проектування робочого колеса є перевірка плавності поверхні лопаті. 

Дану перевірку виконують у програмах тривимірного моделювання, 

наприклад, SolidWorks [122]. Приклад перевірки плавності лопаті наведено на 

рисунку 4.3. 
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Рисунок 4.3 – Приклад перевірки плавності лопаті 

 

Як видно з рисунка, лопать побудована плавно, про що свідчать 

поступові переходи кольору та відсутність зон з малими радіусами кривизни. 

13. Зважаючи на те, що насос на базі малогабаритних осьових ступенів 

низької швидкохідності – багатоступінчастий, необхідно обрати довжину 

міжступеневого зазору. За даними дослідження, результати якого наведені у 

попередніх розділах, довжина даного зазору повинна знаходитися у діапазоні 

вт(0,08...0,2)S b , де bвт – довжина хорди профілю на втулковому перетині лопаті 

робочого колеса. 

Виконуючи вищеперераховані етапи розрахунку отримуємо усі 

необхідні геометричні параметри для побудови геометрії проточної частини 

ступеню. 

 

4.2 Конструкція свердловинного насоса з осьовою проточною 

частиною 

 

Розроблений електронасосний агрегат АЕВА 120-60 складається з 

насоса та електродвигуна, вали роторів яких з’єднано жорсткою муфтою. 
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Усмоктувальна порожнина агрегату розміщена між двигуном та насосом та 

захищена сіткою від попадання твердих включень. 

Насос ЕВА120-60 (рис. 4.4 а) виконано багатоступінчастим, ступені – 

осьові низької швидкохідності. Кожний ступінь складається з робочого колеса 

1, статорного апарату 2 та секції 3. Робочі колеса жорстко закріплені на валу 4 

за допомого шпонок 5 та втулок 6. Секції між собою ущільнюються гумовими 

кільцями 7 та стягуються шпильками 8. Матеріал проточної частини – 

нержавіюча сталь. 

Напірний патрубок 9 з’єднується з водопідйомним трубопроводом за 

допомогою фланця 10. 

     

   а      б) 

Рисунок 4.4 а) конструкція насоса ЕВА 120-60, б) конструкція двигуна 

ПЕВД 32-235. 

 

Осьове навантаження насоса та вагу насоса сприймає опорний вузол та 

п’ята двигуна. Підшипники гумометалеві, змащуються та охолоджуються 

перекачуваною рідиною. 
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Електродвигун ПЕДВ 32-235 (рис. 4.4 б) асинхронний, з коротко 

замкнутим ротором, заглибний, водозаповнений в не герметичному виконанні, 

складається з статора 1 та ротора 2, підшипникових щитів 3, 4 та днища 5. 

Насосні агрегати даного типу призначені для подачі води з 

температурою до 35
0
С та вмістом твердих домішок до 0,5% за масою зі 

свердловин. Агрегат може використовуватися для міського, промислового та 

сільськогосподарського водопостачання, зрошення, водопониження тощо. 

 

4.3 Типорозмірний ряд свердловинних насосів для водопостачання з 

осьовою проточною частиною 

 

Насособудування відноситься до складної та відповідальної галузі 

машинобудування, яка характеризується великою різноманітність типів насосів. 

Тому однією з основних задач є максимальна уніфікація та типізація насосів, 

що може бути досягнуто шляхом використання та розвитку методів подібності 

стосовно даної галузі техніки. 

Будь-який виріб, в тому числі і насос, характеризується параметрами, що 

відображають різноманіття його властивостей, при цьому існує деякий перелік 

параметрів, які доцільно стандартизувати. Номенклатура стандартизованих 

параметрів повинна бути мінімальною, проте достатньою для оцінки 

експлуатаційних характеристик даного типа виробів та його модифікацій. Для 

насосів такими параметрами є номінальний напір насоса (ступеня), номінальна 

подача насоса, номінальна частота обертання вала ротора, умовні проходи 

вхідного та вихідного патрубків та умовні діаметри робочих коліс. За 

ГОСТ 27854-88 для динамічних насосів дані параметри обираються з 

рекомендованого ряду значень. 

Приймаючи до уваги вищезазначене та результати даної роботи, 

модельну осьову проточну частину з ns = 265, за якою була створена методика 

проектування таких проточних частин, варто розглядати як перший типорозмір 

для створення типорозмірного ряду. 
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У розділі 1 було визначено основні обмеження та принципи, за якими 

буде створено типорозмірний ряд проточних частин малогабаритних осьових 

ступенів низької швидкохідності. 

Таким чином, фактори, закладені в систему уніфікації свердловинних 

насосів з осьовою проточною частиною для свердловин з умовним габаритом 8 

дюймів: 

- уніфікація деталей конструкції: робочих коліс (зовнішні діаметри 

для усього типорозмірного ряду однакові (155 мм), втулкове відношення, а 

відповідно, і діаметр втулки також однакові (124 мм), уніфікація секцій, 

вхідних та вихідних патрубків; 

- синхронна частота обертання ротора насоса для всього ряду 

n = 3000 об/хв; 

- оптимальні межі по напору можна розширити шляхом зміни числа 

ступенів насоса; 

- основні параметри ступенів обрані з рекомендованого ряду за 

ГОСТ 27854-88 та представлені в табл. 4.1 

 

Таблиця 4.1 – Основні параметри типорозмірного ряду малогабаритних 

осьових ступенів низької швидкохідності 

ns D2, мм dвт, мм Qном, м
3
/год, 

(KQ) 

H, м, (KH) n, об/хв 

265 155 124 125 (0,192) 14 (0,25) 3000 

300 155 124 160 (0,246) 14 (0,25) 3000 

340 155 124 200 (0,308) 14 (0,25) 3000 

385 155 124 250 (0,385) 14 (0,25) 3000 

 

На параметри, представлені в таблиці 4.1, було спроектовано 4 проточні 

частини та шляхом чисельного моделювання течії у їх каналах було отримано 

інтегральні характеристики. На основі отриманих даних було побудовано поле 

КQ - КH малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності для 
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свердловинних насосів 8 дюймового умовного габариту, яке представлене на 

рисунку 4.5. Дане поле охоплює діапазон подач від 100 м
3
/год до 300 м

3
/год, 

напори ж можуть регулюватися кількістю ступенів насоса. 

 

Рисунок 4.5 Поле КQ - КH малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності для свердловинних насосів 8 дюймового умовного габариту 

 

На рисунку 4.6 представлені енергетичні характеристики свердловинних 

насосів провідних закордонних виробників з однаковими умовними габаритами 

та відповідні характеристики досліджуваних насосів. 

Аналізуючи рисунок 4.6, можна зробити висновок про те, що 

енергетичні характеристики свердловинних насосів, спроектованих на основі 

малогабаритних осьових ступенів, не поступаються характеристикам 

свердловинних насосів провідних фірм-виробників. Зважаючи на існуючу 

тенденцію до збільшення подач свердловинних насосів, під час створення 

досліджуваних ступенів із більшими подачами, а відповідно і більшими 

значеннями коефіцієнта швидкохідності, їх енергетична ефективність буде 

тільки збільшуватися. 
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Рисунок 4.6 – Енергетичні характеристики закордонних насосів для 

свердловин з однаковим умовним габаритом та пропонованих насосів 

 

Аналізуючи результати чисельного моделювання та геометричні 

параметри типорозмірів створеного ряду, було встановлено залежності 

основних геометричних параметрів ступеню від коефіцієнта швидкохідності. 

На рисунку 4.7 а представлено залежність густоти периферійної решітки 

від коефіцієнта швидкохідності. 

Апроксимуючи отримані точки, зображені на рисунку 4.7 а, прямою за 

допомогою ПЕВМ з середньоквадратичною похибкою 5% було отримано 

рівняння: 

5682,00015,0  sпер n .     (4.6) 

При цьому значення ns лежать у діапазоні 250 – 400. 

Апроксимуючи отримані точки, зображені на рисунку 4.7 б та в, 

прямими за допомогою ПЕВМ з середньоквадратичною похибкою 2% було 

отримано рівняння: 

586,5041,01  snS ;      (4.7) 

6,50164,02  snS .      (4.8) 
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а) 

 

   б)       в) 

Рисунок 4.7 – Залежність геометричних параметрів ступеня від 

коефіцієнта швидкохідності: а) густоти периферійної решітки робочого колеса; 

б) зазору між лопатевою системою робочого колеса та статорного апарата; 

в) міжступеневого зазору 

 

Аналіз вітчизняного ринку заглибних свердловинних насосів типу ЕЦВ 

показує, що для діапазону подач, що охоплює представлений типорозмірний 

ряд малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності, виробники 

пропонують насоси ЕЦВ для 10 та 12 умовних габаритів. За даними, 

наведеними у каталогах продукції виробників свердловинних насосів типу ЕЦВ 

складена порівняльна таблиця експлуатаційних показників (табл. 4.2). 
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Таблиця 4.2 – Порівняльна таблиця експлуатаційних показників 

Насоси типу ЕЦВ Насоси на основі малогабаритних 

осьових ступенів 

Q H N (ном) Q H N (ном) 

ЕЦВ 10-120-60 ЕВА 8-120-60 

120 60 30 120 60 28 

ЕЦВ 10-160-75  

160 75 45 160 77 42 

ЕЦВ 12-200-70  

200 70 65 200 74 59 

ЕЦВ 12-250-70  

250 70 75 250 72 68 

 

Оцінити зниження енергоспоживання при використанні свердловинного 

насоса з малогабаритними осьовими ступенями низької швидкохідності можна 

за допомогою показника Е, що розраховується за наступною формулою [123]:  

 
%100




б

об

N

NN
E

     (4.1) 

де  Nб – потужність базового насоса ЕЦВ, кВт; 

 Nо – потужність відповідного насоса з малогабаритними осьовими 

ступенями низької швидкохідності, кВт. 

Отримані результати приведені в таблиці 4.3 

 

Таблиця 4.3 – Оцінка зниження енергоспоживання при використання 

свердловинних насосів на базі малогабаритних осьових ступенів низької 

швидкохідності 

Насос ЕВА 8-120-60 ЕВА 8-160-75 ЕВА 8-200-75 ЕВА 8-250-70 

Е, % 6,6 6,6 9,2 10,7 
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4.4 Висновки 

 

Результати, отримані в розділі, дають змогу зробити наступні висновки: 

- сформульовано базові положення методики проектування 

малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності, що дозволить 

проектувати свердловинні насоси з осьовою проточною частиною; 

- створено типорозмірний ряд малогабаритних осьових ступенів 

низької швидкохідності; даний ряд спроектовано для свердловин з умовним 

габаритом 8 дюймів, він складається з 4 типорозмірів та охоплює діапазони 

подач від 120 до 250 м
3
/год; 

- оцінено зниження енергоспоживання при використанні 

свердловинного насоса з малогабаритними осьовими ступенями низької 

швидкохідності замість діагональних; для різних типорозмірів економія 

електроенергії складатиме від 6,6 до 10,7%. 
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ВИСНОВКИ 

 

У дисертаційній роботі вирішена науково-практична задача підвищення 

енергетичної ефективності свердловинних насосів із малогабаритними 

осьовими ступенями низької швидкохідності за рахунок визначення 

особливостей робочого процесу та обґрунтування раціональних геометричних 

параметрів його проточної частини, що забезпечило зменшення 

енергоспоживання на 6,6 – 10,7 % порівняно з існуючими діагональними 

ступенями. Основні наукові та практичні результати роботи полягають у 

наступному: 

1. Уперше обґрунтовано доцільність використання малогабаритних 

осьових ступенів низької швидкохідності (ns = 250 – 400) в заглибних 

свердловинних багатоступінчастих насосах для водопостачання. Також 

встановлено, що подальше зниження коефіцієнта швидкохідності ступенів 

даного типу є недоцільним через значне зниження економічності ступеня. 

2. Уточнено математичну модель робочого процесу, що дозволяє 

визначати складові балансу енергії та вплив на них основних геометричних 

параметрів ступеня. За результатами аналітичного дослідження та чисельного 

моделювання визначено структуру втрат напору в каналах малогабаритного 

осьового ступеня. Отримано аналітичні залежності для розрахунків 

коефіцієнтів втрат у проточній частині. 

3. Визначено раціональні діапазони основних геометричних 

параметрів осьового ступеня, що забезпечують затребувані значення 

гідродинамічних параметрів напірної та енергетичної характеристики ступеня: 

відносне подовження лопаті становить h’ = 0,2 – 0,4; значення густоти 

периферійної решітки профілів лопаті знаходиться у межах τпер = 0,9 – 1,3; 

значення відносної довжини зазору між лопатевими решітками робочого колеса 

та статорного апарата S1’ = 0,14 – 0,21; значення відносної довжини 
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міжступеневого зазору S2’ = 0,08 – 0,2. При цьому тип профілю лопаті, що 

забезпечить максимальну енергетичну ефективність – NACA. 

4. Проведено експериментальні дослідження роботи малогабаритного 

осьового ступеня низької швидкохідності, результати яких підтверджують 

адекватність уточненої математичної моделі. Розбіжності між розрахунковими 

та експериментально отриманими характеристиками не перевищують 5 % на 

оптимальних за подачею режимах. Для отримання результатів необхідної 

точності було виконано по 6 вимірювань на одному рівні факторів, що 

контролювалися. Отримано рівняння регресії експериментальних напірних 

характеристик методом найменших квадратів.  

5. Аналіз результатів дослідження дозволив створити методику 

проектування малогабаритних осьових ступенів низької швидкохідності для 

свердловинних насосів. На основі цієї методики спроектовано та виготовлено 

свердловинний насос з параметрами KQ = 0,185, KH = 1,25, працездатність та 

експлуатаційні характеристики якого підтверджено стендовими 

випробуваннями.  

6. Спроектовано типорозмірний ряд проточних частин для 

свердловинних насосів, що охоплює діапазон подач від 100 до 300 м
3
/год та 

складається з 4 типорозмірів. Межі напірних характеристик свердловинних 

насосів з осьовою проточною частиною регулюються кількістю ступенів. 
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