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К нагнетателям, применяемым в космических 

энергетических установках, одним из основных 

предъявляемых требований является большой ресурс 

работы (до нескольких лет). Однако некоторые ис-

пользуемые нагнетатели (лопастные насосы, компрес-

соры и вентиляторы) являются источником вибрации, 

которая может вызвать досрочный выход установки 

из строя. Поэтому анализ динамических процессов в 

роторе и разработка способов снижения вибрации – 

актуальное направление исследований по повышению 

надёжности энергетических машин и улучшению са-

нитарно - гигиенических параметров на космическом 

объекте [1]. 

Борьба с вибрацией лопастных гидромашин чаще 

всего ведётся двумя способами: снижение вибрации в 

источнике её возникновения или применение различ-

ных демпфирующих устройств. Снижение вибрации в 

источнике её возникновения имеет большую практи-

ческую ценность, так как демпфирование делает кон-

струкцию более громоздкой и массивной. 

Известно, что вибрации в центробежных лопаст-

ных нагнетателях охватывают широкий диапазон час-

тот – от 15 Гц до 20 кГц [2]. Наиболее удобным пока-

зателем динамической нагрузки при вибрации есть 

виброускорение А, через которое определяется вели-

чина вибрации в децибелах [3]. 
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уровня ускорения. 

Причиной возникновения вибрации в центробеж-

ных лопастных нагнетателях могут быть механиче-

ские, гидродинамические, электромагнит-ные и аэро-

динамические явления [4]. 

Причиной механических вибраций является не-

уравновешенность ротора, что вызывает колебания на 

оборотной частоте 60
nf0 = , где n – число оборотов 

ротора. Интенсивным источником вибрации высту-

пают также подшипники качения – вибрации охваты-

вают диапазон частот от 0f  до нескольких килогерц. 

Механические вибрации можно значительно умень-

шить повысив технологическую культуру производ-

ства. 

Электромагнитные вибрации определяются взаи-

модействием электрических и магнитных полей в 

электродвигателе привода нагнетателя. Аэродинами-

ческие вибрации вызываются вихревым движением 

газовой среды, которая обтекает различные поверхно-

сти вращающегося узла. И одни, и другие имеют не-

значительную амплитуду колебаний. 

Гидродинамические явления в проточной части 

нагнетателей вызывают вибрацию на оборотной час-

тоте 0f , лопаточной частоте zf0 ⋅  (где z – число ло-

паток рабочего колеса) и их гармониках. Причём виб-

рация наиболее интенсивна на лопаточной частоте и 

вызвана неоднородностью потока на выходе из коле-

са. Взаимодействие следа за рабочим колесом с язы-

ком спирального отвода (или кромками лопаток на-

правляющего аппарата) приводит к пульсациям ско-

рости (давления) на выходе из рабочего колеса, имен-

но это явление вызывает вибрацию корпуса нагнета-

теля. Другими причинами гидродинамической вибра-

ции являются кавитация, вихреобразование и турбу-

лентные пульсации в межлопаточных каналах, это 

вибрации  от 800 Гц и выше. Установлено [5], что при 
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отсутствии кавитации уровень вибрации в значитель-

ной степени определяется полосою лопаточных час-

тот. Причём наиболее сильно на вибрацию влияет 

скорость вращения рабочего колеса, а размеры нагне-

тателей имеют меньшее влияние на вибрацию [6]. 

Следовательно, одним из методов борьбы с виб-

рацией с целью увеличения срока службы машин яв-

ляется улучшение гидродинамического совершенства 

проточной части нагнетателей. Так снизить вибрацию 

на лопаточных частях можно за счёт организации 

беспульсационного, устойчивого течения жидкости 

на выходе из колеса с равномерным окружным и осе-

вым распределением скорости и давления. С этой це-

лью в работе [7] предлагается увеличить зазор между 

внешним диаметром лопастного колеса и языком от-

вода до 20 мм. В другом исследовании [8] уточняется, 

что этот зазор должен составлять 0,45 шага лопаточ-

ной решётки на выходе. Но увеличение диаметра без-

лопаточного диффузора ведёт к снижению КПД и 

увеличению габаритов нагнетателя. 

Для выравнивания поля скоростей на выходе нами 

предложена новая конструкция рабочего колеса цен-

тробежного лопастного нагнетателя [9,10]: лопатки на 

периферии подрезаются в радиальном направлении, а 

в освободившееся пространство устанавливаются с 

осевым зазором относительно друг друга плоские 

круглые диски. Таким образом, вокруг лопастного 

колеса образуются круговые щелевые каналы, кото-

рые работают по принципу дисковой гидромашины 

трения. Поскольку в проточной части такой вставки 

нет конструктивных элементов, возмущающих поток, 

то поле скоростей на выходе будет равномерным. 

Следовательно, стоит ожидать, что установка диско-

вой вставки после лопастного колеса снизит вибра-

ции. Для проверки этого факта были испытаны ряд 

конструкций рабочих колёс центробежных насосов на 

экспериментальной установке, показанной на рис. 1. 

Насосный узел состоит из корпуса 6, в котором на 

радиальных подшипниках 5 вращается вал 18. На ва-

лу крепятся сменные рабочие колёса 17. Весь узел 

установлен на массивной станине 24. На этой же ста-

нине с помощью кронштейнов 21 закреплён электро-

двигатель 2 типа ДБС–2.  

 
 

Рис. 1. Схема экспериментальной установки 

 
Корпус электродвигателя, с целью измерения кру-

тящего момента способом «Мотор – весы» имеет воз-

можность проворачиваться в подшипниках 1. Двига-

тель питается от машинного преобразователя частот. 

При изменении частоты тока питания электродвига-

теля изменяется угловая скорость вращения вала на-

соса. В схему установки входит также бак 16 для ра-

бочей жидкости, который трубопроводами соединён с 

насосом. После выхода из насоса жидкость возвраща-

ется в бак через кран 10, который одновременно вы-

полняет функцию регулятора расхода жидкости через 

насос. Для замера расхода применяется тахометриче-

ский датчик 11. В качестве регистрирующего прибора 

используется частотомер Ч 3–33. Для замера угловой 

скорости вращения вала используется индуктивный 

датчик оборотов 4 с выводом сигнала на частотомер Ч 

3–33. Для замера крутящего момента применяется 

индуктивный датчик давления 23 типа ДД–10, кото-

рый воспринимает усилие через рычаг 22. После дат-

чика 23 сигнал через усилитель – преобразователь 

ИД–2И подаётся на потенциометр КСП – 4. Для заме-

ра давления на входе и выходе насоса применяются 

образцовые манометры 9 и 13. Для замера пульсаций 

давления на выходе насоса используется датчик 12 

типа ЛХ – 604, который установлен в коническом 

диффузоре (датчик №1). Для замера вибраций корпу-

са насоса применяются четыре датчика: два высоко-

частотных пьезоэлектрических акселерометра АВС 

036–02 и два низкочастотных акселерометра АНС–

014. В качестве регистрирующего прибора использо-
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ваны 1, 2, 3, 4 и 5 каналы многоканального анализато-

ра спектра частот СК 4–72. Три датчика вибраций 

установлены на площадке 8 по трём взаимно – пер-

пендикулярным направлениям, один – на площадке 7. 

Площадка 8 выполнена в виде прямоугольного парал-

лелепипеда на поверхности конического диффузора 

центробежного насоса и находится на расстоянии 

13 мм от рабочего колеса. Площадка 7 находится на 

корпусе насоса на расстоянии 90 мм от колеса в сто-

рону электродвигателя. 

Плоскость х – о – у лежит в плоскости вращения 

рабочего колеса, а направление z – перпендикулярно 

плоскости вращения и совпадает с осью вала. Один 

датчик вибраций №2 типа АВС – 036 – 02 установлен 

для фиксации вибраций в направлении о – х (вдоль 

конического диффузора), а датчик №3 – фиксирует 

вибрации в радиальном направлении о – у.  

 

 

 
 

Рис. 2. Испытанные конструкции центробежных 
колёс 

 
 

Датчик вибраций №4 типа АНС – 014 установлен 

в направлении о – z. Датчик №5 установлен на пло-

щадке 7 и измеряет вибрации корпуса в вертикальной 

плоскости у – о – z. 

Для определения влияния гидродинамических ус-

ловий на вибрацию корпуса насоса были изготовлены 

и испытаны несколько вариантов конструкций цен-

тробежных колёс (рис. 2). 

За основу был взят центробежный лопастной на-

сос (колесо 1) со следующими геометрическими па-

раметрами: входной диаметр D1=0,03 м, выходной - 

D2 = 0,094 м, число лопаток z = 6; углы наклона лопа-

ток 0
л1 20=β - на входе; 0

л2 40=β  - на выходе; 

ширина меридиального сечения в1=0,011 м – на входе; 

в2 = 0,04 м на выходе. Все другие испытуемые колёса 

имели те же габаритные размеры и устанавливались в 

тот же корпус. Колесо 2 было дисковым, колесо 3 ло-

пастным с полуоткрытой крыльчаткой; колёса 4 и 5 

были комбинированными: у полуоткрытого и закры-

того лопастных колёс лопатки на выходе срезались до 

диаметра Dл, а взамен устанавливались дисковые 

вставки различной геометрии. 

Испытания всех колёс проводились на воде, пред-

варительно профильтрованной с помощью сетчатого 

фильтра. 

Порядок проведения экспериментов был следую-

щим. В корпусе насоса устанавливалось испытуемое 

центробежное колесо и при заданных постоянных 

оборотах определялись зависимости напора и КПД от 

расхода. Затем устанавливался расход жидкости через 

насос, соответствующий оптимальному режиму рабо-

ты и путём снятия показаний датчика №1 определя-

лись амплитуды пульсаций давления в потоке жидко-

сти на выходе из насоса в диапазоне оборотной и ло-

паточной частот, а так же их гармоник. Одновременно 

для заданного режима определялись величины виб-

роускорений корпуса насоса по различным направле-

ниям с помощью датчиков № 2 - 5 для этого же диа-

пазона частот. Аналогичные измерения проводились 

также на расходах, отличных от оптимального. Все 

колёса были испытаны при трёх значениях чисел обо-

ротов: n = 7000 об/мин, 8000 об/мин и 9000 об/мин. 

Кроме того, был испытан ротор насоса без рабочего 

D2 D1 

б 2 

 

D2 в1 

5 

Dл 

в2 

в1 

D2 

D1 

1 

D1 

D2 в1 

в2 

3 

D1 

D2 в1 

4 

Dл 

в 

в2 



 157

колеса, а также сняты вибрационные характеристики 

всех насосов свободных от жидкости. 

Установлено, что наибольшая величина вибраций 

наблюдается в радиальном направлении (по оси у). 

Это связано с тем, что наличие лопаток обуславливает 

неравномерный импульс силы давления именно в 

этом направлении. Причём, установлена чёткая связь 

между пульсациями давления и вибрацией корпуса 

насоса. На рис. 3 приведены результаты измерения 

пульсаций давления на выходе испытанных насосов и 

виброускорения корпуса при n = 9000 об/мин для пя-

ти гармоник оборотных частот (1-150 Гц,  2-300 Гц,  

3-450 Гц, 4-600 Гц, 5-750 Гц) и пяти гармоник лопа-

точных частот (I-900 Гц, I I-1800 Гц,  I I I-2700 Гц, IV-

3600 Гц, V-4500 Гц) при оптимальном расходе жид-

кости. Видно, что наибольшие пульсации давления (и, 

соответственно, вибрации) имеют место в лопастных 

насосах с закрытым (кривая 1) и полуоткрытым (см. 

кривая 3) колёсами до 2% от выходного давления. 

Причём у полуоткрытого рабочего колеса на лопаточ-

ных частотах они несколько ниже, что обусловлено 

выравниванием поля скоростей на выходе вследствие 

перетекания жидкости через открытый осевой зазор с 

рабочей стороны лопатки на нерабочую. Дисковое 

колесо работало практически беспульсационно (кри-

вая 2). У комбинированных колёс наличие дисковой 

вставки Dл = 0,7 D2 на выходе снизило пульсации дав-

ления на различных частотах в 6 – 20 раз (см. кривые 

4 и 5). На графиках обращает на себя внимание факт 

наличия пульсаций давления на оборотных частотах, 

что явно противоречит физическому смыслу. Такое 

явление можно объяснить тем, что давление измеря-

лось высокочувствительным датчиком типа ЛХ, этот 

датчик реагировал на вибрации корпуса насоса на 

оборотных частотах, вызванных дисбалансом ротора. 

Верность такого предположения подтверждается дан-

ными испытаний насосов свободных от жидкости 

приведенными на рис. 4 – на всех гармониках отмече-

ны «пульсации давления», то есть они явно имеют 

вибрационный характер и при отсутствии колеса 

(кривая 6) пренебрежимо малы. 
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Рис. 3. Пульсации выходного давления p∆  и виб-

роускорение А корпуса насоса в радиальном направ-
лении при оптимальном расходе 

 
Для проверки такого заключения вместо датчика 1 

типа ЛХ устанавливается более «грубый» индуктив-

ный датчик типа ДДН. Как видно из рис. 5, «пульса-

ции давления» на оборотной частоте стали иметь ме-

нее выраженный характер. При этом вибрации корпу-

са насоса оставались такими же. 

Однако наложение вибраций конструкции на по-

казания датчика давлений не смогли затемнить поло-

жительный эффект, достигнутый изменениями, вне-

сёнными в конструкцию центробежных лопастных 

колёс то есть дисковые вставки на периферии умень-

шают пульсации давления и вибрации как на лопа-

точных частотах, так и на оборотных. Последнее объ-

ясняется сравнительной простотой балансировки дис-

∆р, 104 Па

А м/с2



 158

ковых колёс. Аналогичный (рис. 3, 4 и 5) характер 

пульсаций и вибраций был отмечен на всех оборотах 

работы насосов. При расходах отличных от опти-

мального каких–либо закономерностей в изменении 

характера пульсаций отмечено не было. 
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Рис. 4. «Пульсации давления» при отсутствии 

жидкости в насосах 
 
Для оценки влияния радиальной протяжённости 

подрезки лопаток колесо № 5 испытывалось с подрез-

кой лопаток от периферии на 10, 15, 20, 25, 30% и 

установкой взамен дисковой вставки. Из рис. 6 видно, 

что чем больше радиальная протяжённость дисковой 

вставки, тем эффективнее гасятся пульсации и вибра-

ции. Однако подрезка лопаток более чем до 0,8D2 

приводит к снижению напора и внутреннего КПД на 

5% (см. рис. 7). Это объясняется тем, что диски менее 

эффективно закручивают поток, чем лопатки [9]. Но 

чем меньше зазор между дисками, тем активнее за-

кручивается .жидкость и тем ближе энергетические 

характеристики комбинированных колёс к характери-

стике лопастного колеса. То есть, при проектирова-

нии насосов с комбинированными колёсами следует 

стремиться к уменьшению междисковых зазоров дис-

ковой вставки. Вторым способом сохранения неиз-

менными характеристики центробежного колеса яв-

ляется установка дисковых вставок  не за счёт под-

резки лопаток, а за счёт увеличения наружного диа-

метра колеса (рис. 6). 

 

 

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

1,2

1,4

1,6

0 1 2 3 4 5 I II III IV V

гармоника

колесо №1 №2
№3 №4
№5

 
 

Рис. 5. Пульсации выходного давления при опти-
мальном расходе (замер «грубым» датчиком) 
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 Рис. 6. Влияние радиальной длины дискового 
кольца на подавление пульсаций давления и вибраций 
корпуса насоса. 1 - Dл=0,9 D2, 2 - 0,8 D2, 3 - 0,7 D2  
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 Рис. 7. Влияние величины подрезки лопаток на 
энергетические характеристики. (1 – колесо №1, 2 – 
подрезка до 0,9 D2, 3 – до 0,8 D2, 4 – до 0,7 D2) 

 
Выводы 

 
1. Установлена чёткая связь между пульсациями 

давления на выходе и вибрацией корпуса насоса. 
2. Установка дискового кольца на выходе колеса 

привела к снижению пульсаций давления и вибрации 

корпуса – на некоторых гармониках лопаточной час-
тоты вибрация снизилась на 16 Дб. 

3. Отмеченное снижение энергетических показа-
телей может быть устранено конструктивными мера-
ми. 

В дальнейшем намечено провести теоретическое 
исследование устойчивости течения между двумя 
вращающимися дисками. 
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