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Напорные характеристики осевых насосов в подавляющем большинстве случаев 
имеют немонотонный характер, что осложняет процесс их проектирования и регу-
лирования. Эта тема представляет теоретический и практический интерес, так как 
закручивание потока на входе в осевой насос может изменить его напор и повысить 
эффективность в зоне западания (немонотонности) напорной характеристики. 
Обеспечение монотонно падающей напорной характеристики осевого насоса явля-
ется одной из важнейших целей оптимизации его конструкции. Методом экспери-
ментального исследования получены напорные и кавитационные характеристики 
осевого насоса, оснащенного входным устройством с разным количеством лопаток. 
Показано, что применение такого устройства повышает напор осевого насоса в зоне 
западания напорной характеристики, но увеличивает нерабочий участок напорной 
характеристики и ухудшает антикавитационные качества насоса, изменяя форму 
срывной характеристики на более пологую. Выявлено смещение начала так называ-
емого завала напорной характеристики в область меньших значений расхода рабо-
чей жидкости, вследствие чего увеличивается рабочий диапазон насоса от макси-
мального расхода. 
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Pressure characteristics of a pump with axial impellers are having the non-monotonic 
curves in the overwhelming majority of cases, which complicates the design and regulation 
process. This topic is of theoretical and practical interest, since the flow swirl at the pump 
inlet could change its pressure and increase efficiency in the pressure characteristic depres-
sion zone (non-monotonicity). Ensuring the monotonically decreasing pressure characteris-
tic of an axial pump is one of the most important goals in design and optimization of its 
construction. The experimental research made it possible to obtain pressure and cavitation 
characteristics of the axial pump equipped with an inlet device with a different number of 
blades. The paper shows that using such an inlet device increases the axial pump pressure in 
the pressure characteristic depression zone, but also increases the pressure characteristic idle 
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section, and decreases the pump anti-cavitation changing the stall characteristic shape to a 
flatter one. The paper identifies a shift in the start of the so-called pressure characteristic sag 
to the region of lower values of the working fluid flow rate resulting in an increase in the 
pump operation range from its maximum flow rate. 
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Keywords: axial pump, inlet device, flow swirl at the inlet, pressure characteristic, cavitation 
characteristics 

Осевые насосы с высоким коэффициентом 
быстроходности в большинстве случаев имеют 
западающие (немонотонные) энергетические 
характеристики [1–6], что осложняет процесс их 
проектирования и регулирования. Область запа-
дания может распространяться вплоть до расхо-
да рабочей жидкости (РЖ) Q = (0,6…0,8)Qн, где 
Qн — максимальный расход РЖ. Наличие этой 
зоны обусловлено геометрическими параметра-
ми проточной части, когда из-за неодинаковой 
длины линий тока у втулки и периферии раз-
личные элементы лопасти имеют разное прира-
щение энергии [7]. 

Западающие энергетические характеристики 
осевого насоса — зависимости напора H, мощ-
ности N и коэффициента полезного действия 
(КПД)  от расхода РЖ Q [1] — приведены на 
рис. 1. На напорной (НХ) и мощностной харак-
теристиках есть так называемый завал, который 
выделен красным цветом, а его начало и ко-
нец — зеленым и синим цветом соответствен-
но. Начало завала соответствует уменьшению 
перепада давления (напора) при снижении рас-
хода РЖ, а конец — увеличению перепада дав-
ления (напора) при повышении расхода РЖ. 

В работах [8, 9] авторы исследовали зависи-
мость формы НХ осевого насоса с низким ко-
эффициентом быстроходности (ns = 580) от та-

ких геометрических параметров лопастной си-
стемы, как втулочное отношение, углы установ-
ки лопасти, густота решетки, число лопастей и 
др. Анализ результатов исследования показал, 
что варьирование этих параметров не позволя-
ет проектировать проточную часть насоса без 
западающего участка НХ. 

Авторы сделали вывод, что при расходе РЖ 
Q = (0,3…0,6)Qн на периферийных сечениях 
межлопастного канала осевого рабочего колеса 
(ОРК) появляются отрывные течения потока и 
вихри, которые полностью или частично пере-
крывают течение. В периферийных сечениях не 
происходит приращения энергии потока (сече-
ния «выключаются» из работы) вследствие от-
сутствия циркуляции скорости течения потока 
вокруг профиля, поэтому в таких режимах 
наблюдаются уменьшение напора и провал НХ 
[7–9]. 

Закручивание потока на входе в осевой 
насос может повлиять на НХ и кавитационные 
характеристики, что проверили китайские и 
американские ученые в эксперименте и с по-
мощью численного компьютерного моделиро-
вания. Результаты их исследований показали, 
что закручивание потока, может изменять 
напор и повышать эффективность центробеж-
ного и осевого насосов в широком диапазоне 
расхода РЖ, хотя их кавитационная характери-
стика ухудшается [10–15]. 

Для закручивания потока на входе в осевой 
насос использовали пилоны, расположенные на 
входе в ОРК с различными углами установки и 
высотой лопаток, равной ширине межлопаст-
ного канала [13–15]. Минимизация завала и 
увеличение напора в зоне западания являются 
одной из важнейших целей проектирования и 
оптимизации конструкции осевого насоса. Пе-
риферийные сечения межлопастного канала 
ОРК играют важную роль в образовании зоны 
западания НХ [7–9]. 

Цель работы — исследование влияния за-
кручивания потока на входе периферийных 
сечений межлопастного канала ОРК на НХ и 
антикавитационные качества осевого насоса. 

 

Рис. 1. Зависимости напора H, мощности N и КПД  
осевого насоса с высоким коэффициентом 

быстроходности от расхода РЖ Q 
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Постановка задачи и описание объекта иссле-
дования. Для достижения поставленной цели 
определяли напорные и кавитационные харак-
теристики осевого насоса, оснащенного вход-
ным лопаточным устройством (ВЛУ) с различ-
ным числом лопаток, и проводили анализ по-
лученных результатов. 

В качестве объекта исследования выступал 
гидротурбонасос (ГТН), представляющий собой 
ОРК с лопаточным осевым отводом, РЖ кото-
рого являлся керосин. Привод ОРК насоса — 
гидравлическая турбина. ГТН предназначен для 
подкачки топлива из расходного бака к двига-
тельному насосу самолета, а также для перекач-
ки топлива из одного бака в другой. Ротор ГТН 
состоит из ОРК насоса и рабочего колеса тур-
бины, установленного на бандаже. 

Эскиз ГТН показан на рис. 2, а его основные 
параметры в режиме максимального КПД — в 
таблице, где СА — спрямляющий аппарат; при-
веденный расход РЖ — отношение расхода РЖ 
к частоте вращения ротора n. 

На входе в ГТН радиальный зазор между ро-
тором и корпусом (до густоты решетки по пе-
риферии   0,5)  равен 0,5 мм, далее он отсут-
ствует благодаря применению бандажа. ВЛУ 
(рис. 3) представляет собой лопаточную решет-
ку, установленную на периферии входного 
участка ГТН. Угол установки лопатки ВЛУ вы-
бран на основании результатов исследования 
зарубежных авторов [10–15]. 

Для изучения энергетических характеристик 
ГТН рассматривали ВЛУ с числом лопаток z = 
= 72, 41 и 24. ВЛУ изготавливали по технологии 
аддитивного производства моделей из жидких 
фотополимерных смол методом стереолито-
графии, где отвердевание материала (смолы) 

происходит вследствие облучения ультрафио-
летовым лазером. Изготовленное ВЛУ вклеива-
ли в корпус ГТН и зажимали стопорным коль-
цом. Такой метод позволил ускорить процесс 
исследования. 

 
Описание испытательного стенда и методика 
обработки результатов. Принципиальная гид-
равлическая схема испытательного стенда при-
ведена на рис. 4. 

 

Рис. 2. Эскиз ГТН без ВЛУ: 
1 — ротор; 2 — ОРК; 3 — сопловой аппарат; 4 — 

гидравлическая турбина; 5 — спрямляющий аппарат; 
А и Б — вход в ГТН и выход из него; 

В и Г — подвод активной РЖ к рабочим лопаткам ротора 
гидравлической турбины и отвод активной РЖ от них 

Параметры ГТН в режиме максимального КПД 

Параметр Значение 

Коэффициент быстроходности 540 

Максимальный полный КПД 0,35 

Приведенный расход РЖ в номинальном 
режиме, лмин/(чоб) 

13 

Втулочное отношение: 
    на входе в ОРК 
    на выходе из ОРК 
    СА 

 
0,44 
0,65 
0,65 

Коэффициент эквивалентного диаметра: 
    на входе в ОРК 
    на выходе из ОРК 

 
4,57 
3,85 

Угол атаки на среднем диаметре, град 1,71* 

Число лопаток, шт. 
    ОРК 
    СА 

 
5 

12 

Густота решетки на среднем диаметре: 
    ОРК 
    СА 

 
1,27 
2,08 

Угол атаки на входе в СА на среднем 
диаметре, град 

4,25 

* Углы атаки по высоте рабочей лопатки в других се-
чениях различаются примерно на 1. 

 

 

Рис. 3. Конструктивные особенности ВЛУ: 
а — эскиз развертки ВЛУ (1 — вход в ГТН); 

б — эскиз ВЛУ в меридиональном сечении; в — внешний 
вид ВЛУ, установленного в корпус ГТН 
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РЖ (топливо ТС-1 по ГОСТ 10227–2013) из 
основного бака Б1 подается по магистрали в 
расходный бак Б2, где установлен датчик дав-
ления МВ1. Из расходного бака РЖ попадает на 
вход испытуемого насоса А1. На выходе из него 
РЖ поступает в магистраль, где размещены 
датчики давления МВ3, температуры Т2 и ко-
риолисовый расходомер ДР1. Далее по маги-
страли РЖ попадает обратно в основной 
бак Б1, где расположены датчики давления 
МВ1 и температуры Т1. 

Отбор РЖ для привода гидравлической тур-
бины происходит из основного бака Б1. По ма-
гистрали РЖ поступает на вход в электроцен-
тробежный насос Н1, после которого активная 
РЖ по магистрали, где установлены кориоли-
совый расходомер ДР2 и датчик давления МН1, 
поступает в сопловой аппарат и на вход в тур-
бину. После турбины активная РЖ отводится в 
отдельную магистраль, где размещен датчик 
давления МВ2, по которой РЖ поступает об-
ратно в основной бак Б1. 

Число оборотов ротора измеряли с помо-
щью датчика Холла 41F131, установленного 
внутри ГТН, и неодимового магнита на валу. Во 

время испытаний температура РЖ в основном 
баке Т1 составляла 20 ± 5 С. 

 
Методика обработки результатов. Перепад 
давления РЖ на насосе  нp  и турбине  тp  
определяли следующим образом: 

   МВ3 МВ4
н вых.н вх.н    ,p p p  кгс/см2; 

   МН1 МВ2
т вх.т вых.т    ,p p p  кгс/см2, 

где МВ3
вых.нp  и МВ4

вх.нp  — давления РЖ на выходе из 
ГТН и на входе в ГТН, соответствующие пока-
заниям датчиков МВ3 и МВ4, кгс/см2; МН1

вх.тp  и 
МВ2
вых.тp  — давления РЖ на входе в турбину и на 

выходе из нее, соответствующие показаниям 
датчиков МН1 и МВ2, кгс/см2. 

Полный КПД ГТН оценивали как 

 
 


н н

т т

,
Q p

Q p
 

где нQ  и тQ  — объемные расходы РЖ, соответ-
ствующие показаниям кориолисовых расходо-
меров ДР1 и ДР2, л/ч. 

 
Результаты экспериментального исследова-
ния. Чтобы построить универсальные энерге-
тические характеристики ГТН, полученный в 
результате испытаний перепад давлений РЖ 
приводили к числу оборотов ротора в квадрате 
Δ н/n2, а расход РЖ — к числу оборотов Q/n. 
Универсальные энергетические характеристики 
ГТН без ВЛУ и ГТН с ВЛУ при числе лопаток 
z = 24, 41 и 72 приведены на рис. 5, а–г. 

Анализ универсальных энергетических ха-
рактеристик, позволяет заключить, что НХ ГТН 
без ВЛУ — немонотонная. Завал НХ начинается 
при Q/n = 11,5 (л/ч)/(об/мин), а заканчивается 
при Q/n = 7,8 (л/ч)/(об/мин). Этот диапазон ра-
боты ГТН является нерабочим. 

Для дальнейшего анализа НХ определяли 
нерабочий диапазон ГТН 

  з н.з к.з( / ) ( / ) ( ) ,/Q n Q n Q n  (л/ч)/(об/мин), (1) 

где н.з( / )Q n  и к.з( / )Q n  — приведенные расходы 
РЖ в начале и конце завала, (л/ч)/(об/мин). 

Для ГТН без ВЛУ нерабочий диапазон 
 з( / )  Q n  3,7 (л/ч)/(об/мин) 

После установки ВЛУ в зоне западания уве-
личивается напор ГТН, но НХ приобретает 
дополнительную неравномерность в виде двух 
участков снижения напора. Эти участки начи-
наются при различных значениях приведенно-
го расхода РЖ в зависимости от числа лопа-
ток ВЛУ. Вследствие нестабильности НХ в 

 

Рис. 4. Принципиальная гидравлическая схема 
испытательного стенда: 

А1 — испытуемый насос; Б1 и Б2 — основной и 
расходный баки; ВН1 — кран воздушной магистрали; 

ВН2…ВН8 — краны магистрали РЖ;  
ДР1, ДР2 — кориолисовые расходомеры;  

КС — приспособление для проверки частоты внутренних 
полостей агрегата; МВ1…МВ4, МН1..МН2 — датчики 

давления РЖ; Т1, Т2 — датчики температуры;  
Н1 — электроцентробежный насос; Ф — фильтр тонкой 

фильтрации (12…25 мкм) 
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зоне ее западания увеличивается нерабочий 
участок. 

Изменение нерабочего диапазона ГТН оце-
нивали как 

 
  



сЛВУ бЛВУ
з з

бЛВУ
з

( / )   ( / )
 100 %,

( / )

Q n Q n

Q n
 %, (2) 

где  сЛВУ
з( / )Q n  и  бЛВУ

з( / )Q n  — нерабочие диа-
пазоны ГТН при наличии и отсутствии ВЛУ, 
(л/ч)/(об/мин). 

Установлено, что у ГТН с ВЛУ в области за-
вала приведенный расход РЖ Q/n смещается в 
сторону меньших значений относительно та-
кового для ГТН без ВЛУ, (л/ч)/(об/мин): в 
конце завала с 7,8 до 5,0 независимо от числа 
лопаток ВЛУ; в начале завала с 11,5 до 11,0 при 
z = 72; с 11,5 до 10,5 при z = 41; с 11,5 до 11,0 
при z = 24. 

При определении нерабочего диапазона ГТН 
с ВЛУ по формуле (1) и его изменения по вы-
ражению (2) выявлено, что при z = 72 он увели-
чился на 62,16 %, при z = 41 — на 48,65 %, при 
z = 24 — на 62,16 %. 

Смещение начала завала в область меньших 
значений приведенного расхода РЖ приводит к 
увеличению рабочего диапазона ГТН от макси-
мального расхода РЖ. Рабочий диапазон ГТН 
от максимального рабочего расхода РЖ оцени-
вали как 

  р max р н.з( / ) ( / ) ( / ) ,Q n Q n Q n  (л/ч)/(об/мин), (3) 

где max р( / )Q n  — приведенный максимальный 
рабочий расход РЖ, (л/ч)/(об/мин). 

Изменение  р( / )Q n  определяли по выра-
жению 

 

 

Рис. 5. Универсальные энергетические характеристики ГТН без ВЛУ ( ) и ГТН с ВЛУ  
при числе лопаток z = 24 ( ), 41 ( ) и 72 ( ): 

а и в — зависимости приведенного перепада НХ  2
нp n  и полного КПД  от приведенного расхода РЖ / ;Q n  

б и г — зависимости  2
н ( / )fp n Q n  и  ( / )f Q n  в областях завала НХ, выделенных штриховой линией  

(1 и 2 — нерабочие участки при наличии и отсутствии ВЛУ) 
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где  сЛГУ
р( / )Q n  и  бЛГУ

р( / )Q n  — рабочий диапа-
зон ГТН при наличии и отсутствии ВЛУ, 
(л/ч)/(об/мин). 

При определении рабочего диапазона ГТН 
с ВЛУ от максимального расхода РЖ по фор-
муле (3) и его изменения по выражению (4) 
установлено, что он увеличивается относитель-
но такового для ГТН без ВЛУ: при z = 72 —  
на 15,38 %, при z = 41 — на 30,77 %, при z = 
= 24  — на 15,38 %. 

Также выявлено, что применение ВЛУ в со-
ставе ГТН уменьшает полный КПД ГТН в ре-
жиме максимального КПД примерно на 2 % и 
увеличивает его в зоне западания НХ. У ГТН с 
ВЛУ по сравнению с ГТН без ВЛУ полный 
КПД повышается следующим образом: на 
1,5 % при z = 72 и Q/n = 9,0…6,5 (л/ч)/(об/мин); 
на 1,5 % — при z = 41 и Q/n = 
= 11…9 (л/ч)/(об/мин); на 4 % при z = 41 и Q/n = 
= 8…6 (л/ч)/(об/мин); на 3 % при z = 24 и  
Q/n > 6 (л/ч)/(об/мин). 

Минимизация завала и обеспечение моно-
тонно падающей НХ осевого насоса является 
одной из важнейших целей проектирования и 
оптимизации конструкции ГТН. Применение 
ВЛУ в составе ГТН делает НХ более нестабиль-
ной и увеличивает нерабочий диапазон ГТН. 
Для устранения западания и обеспечения моно-
тонности НХ целесообразнее использовать на-
дроторные устройства с осевыми или наклон-
ными проточками [16]. 

 
Влияние ВЛУ на кавитационные характери-
стики. Кавитационную характеристику ГТН 
получали путем понижения входного давления 
РЖ при различных значениях расхода РЖ. 

Для дальнейшего анализа результатов кави-
тационных испытаний определяли следующие 
параметры ГТН: 

� осевую скорость на входе 
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где V  — объемный расход РЖ насоса, м3/с; 
ш1D  — диаметр ОРК на входе, м; вт1d  — диа-

метр втулки на входе, м; бакp  — статическое 
давление в баке, кгс/см2; пp  — давление насы-
щенных паров, кгс/см2;   — плотность РЖ, 
кг/м3; g  — ускорение свободного падения, м/с2. 

Полученные в результате экспериментально-
го исследования кавитационные характеристики 
аппроксимировали для более точного определе-
ния перепадов НХ. Чтобы построить универ-
сальные срывные характеристики ГТН, кавита-
ционный запас определяли для падения напора 
ГТН более чем на 3, 5 и 10 % при различных зна-
чениях приведенного расхода РЖ Q/n. 

Универсальные срывные кавитационные ха-
рактеристики ГТН без ВЛУ и ГТН с ВЛУ при 
числе лопаток z = 24, 41, 72 и различных значе-
ниях приведенного перепада завала НХ 
(Δpн/n2 > 3, 5 и 10 %) показаны на рис. 6, а–в. 
Видно, при приведенном расходе РЖ Q/n = 
= 4 (л/ч)/(об/мин) и числе лопаток z = 24 срыва 
по падению приведенного перепада на 3, 5 и 
10 % не происходит. Также на рис. 6 приведена 
крайняя достигнутая точка кавитационной ха-
рактеристики (при бакp  = 0,2 кгс/см2). 

Анализ универсальных срывных кавитаци-
онных характеристик показал, что при приве-
денном расходе РЖ Q/n > 11 (л/ч)/(об/мин) 
применение ВЛУ в составе ГТН не влияет на 
кавитационный коэффициент быстроходности 
при первом и втором критических режимах 
(соответствующих падению приведенного пе-
репада завала НХ на 3 и 10 % соответственно). 

В диапазоне приведенного расхода РЖ Q/n = 
= 5…10 (л/ч)/(об/мин) ВЛУ с числом лопаток 
z = 24 и 41 ухудшают кавитационную характе-
ристику ГТН. Ее форма изменяется на более 
пологую без экстремума, а максимальная раз-
ница между кавитационным коэффициентом 
быстроходности ГТН без ВЛУ и значениями 

крC  для первого и второго критических режи-
мов составляет около 150 и 200 соответственно. 
В диапазоне Q/n = 4…5 (л/ч)/(об/мин) ВЛУ с 
числом лопаток z = 24 и 41 не влияют на кави-
тационный коэффициент быстроходности по 
второму критическому режиму. 

В диапазоне приведенного расхода РЖ Q/n = 
= 4…10 (л/ч)/(об/мин) ВЛУ с числом лопаток 
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z = 72 ухудшает кавитационную характеристи-
ку. Ее форма изменяется на более пологую без 
экстремума по сравнению с таковой для ГТН 
без ВЛУ, а максимальное расхождение значе-
ний крC  составляет около 250 для первого кри-
тического режима и 420 для второго. 

Таким образом, применение ВЛУ в составе 
ГТН существенно ухудшает его антикавитаци-
онные качества. 

Выводы 

1. По результатам экспериментального ис-
следования установлено, что добавление ВЛУ в 
состав ГТН оказывает следующее влияние на 
его характеристики: 

� увеличивает нерабочий участок НХ из-за ее 
нестабильности и неравномерности; 

� повышает напор ГТН в зоне западания 
НХ, но НХ приобретает дополнительную не-
равномерность в виде двух участков снижения 
напора; 

� смещает начало завала в сторону меньших 
значений расхода РЖ, что увеличивает рабо-

чий диапазон ГТН от максимального расхода 
РЖ; 

� уменьшает на 2 % полный КПД ГТН в ре-
жиме максимального КПД и увеличивает пол-
ный КПД в зоне западания НХ. 

2. Применение ВЛУ в составе ГТН суще-
ственно ухудшает антикавитационные качества 
ГТН, изменяет форму срывной характеристики 
на более пологую. Максимальное расхождение 
между кавитационным коэффициентом быстро-
ходности ГТН без ВЛУ и значениями этого па-
раметра для ГТН с ВЛУ при числе лопаток z = 24 
и 41 в первом и втором критических режимах 
составило около 150 и 200, а при z = 72 — 250 и 
420 соответственно. 

3. Показано, что для исправления НХ ГТН 
на монотонно падающую целесообразнее ис-
пользовать надроторные устройства с осевыми 
или наклонными проточками. 

4. Для более полного анализа влияния ВЛУ 
на НХ осевого насоса необходимо исследовать 
такие параметры, как высота, угол установки 
лопаток и расстояние от ВЛУ до входной 
кромки ОРК. 

             

 

Рис. 6. Универсальные срывные кавитационные характеристики ГТН без ВЛУ ( ) и ГТН с ВЛУ при числе 
лопаток z = 24 ( ), 41 ( ),72 ( ) и различных значениях приведенного перепада завала НХ: 

а — pн/n2 > 3 %; б — pн/n2 > 5 %; в — pн/n2 > 10 % 
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