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Важным этапом проектирования многоступенчатого лопастного насоса являются ди-
намические частотные исследования, которые призваны подтвердить жесткость и 
вибрационную надежность ротора насоса. Согласно рекомендации Дж.Ф. Гулича, но-
минальная частота вращения вала ротора должна отличаться от критической не ме-
нее чем на 25 %. Эффект Ломакина предполагает учитывать гидродинамические силы, 
действующие в щелевых уплотнениях и оказывающие демпфирующее действие на ро-
тор насоса. Разработана и верифицирована методика численного учета гидродинами-
ческих сил, возникающих в уплотнениях лопастных насосов при критических часто-
тах вращения ротора. Исследования проведены на «сухой» модели ротора с использо-
ванием программного комплекса ANSYS Mechanical. Для численного моделирования 
подшипников и уплотнений использован элемент COMBIT214, в котором задавались 
коэффициенты жесткости. Значения коэффициентов жесткости определены путем 
расчета течения рабочей жидкости в щелевом уплотнении в программном пакете  
ANSYS CFX. Верификация методики выполнена с привлечением экспериментальных 
данных. Жесткость уплотнения рассчитана для разных режимов работы насоса. Пока-
зано, что гидродинамические силы, возникающие в щелевых уплотнениях, значи-
тельно влияют на критические частоты вращения ротора. Их учет увеличивает основ-
ную собственную частоту ротора примерно на 44 %, т. е. оказывает существенное ка-
чественное и количественное влияние на вибрационные характеристики насоса. 
Установлено, что на значение гидродинамической силы влияют несколько факторов: 
прогиб вала, перепад давления и геометрия щелевого уплотнения. Предложенную ме-
тодику рекомендовано использовать для многоступенчатых центробежных насосов. 
Ключевые слова: многоступенчатый лопастной насос, численные исследования, виб-
рационные характеристики, щелевое уплотнение, коэффициенты жесткости, гидро-
динамические силы 

Studies of dynamic frequencies are an important stage in designing multistage vane pumps. 
This research aimed to confirm the rigidity and vibrational reliability of the pump rotor. Based 
on the recommendations of J.F. Gülich, the nominal rotational speed of the rotor shaft should 
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differ from the cutoff speed by no less than 25 %. The Lomakin effect supposes taking into 
consideration the hydrodynamic forces acting in the gap seals and having a damping effect on 
the pump rotor. This research solved the problem of developing and verifying a numerical 
method of calculating hydrodynamic forces, which arise in seals of vane pumps at critical 
speeds. The studies were conducted on a ‘dry’ model of the rotor using ANSYS Mechanical 
software package. During computational modeling of bearings and seals, the COMBIT214 ele-
ment was used where the stiffness coefficient values were set. These values were determined by 
calculating the flow parameters in the gap seal using ANSYS CFX. The proposed method was 
verified using the experimental data obtained. The seal rigidity was calculated for different op-
erating modes of the pump. It was shown that the hydrodynamic forces which arose in the gap 
seals had a significant influence on the rotor’s critical speed. Accounting for these forces in-
creased the main own frequency of the rotor by approximately 44 %. This fact had a signifi-
cant qualitative and quantitative impact on the vibrational characteristics of the pump. This 
study showed that the value of the hydrodynamic force was influenced by several factors: shaft 
deflection, differential pressure and geometry of the gap seal. The proposed method is rec-
ommended for use for multistage centrifugal pumps. 
Keywords: multistage vane pump, numerical studies, vibration characteristics, gap seal, co-
efficients of stiffness, hydrodynamic forces 

При проектировании насоса обязательным тре-
бованием является исследование его конструк-
ции на прочность, Основные детали, которые 
надо обследовать, — рабочее колесо и ротор. 
Для вала ротора необходимо подтвердить 
прочность, жесткость и критические частоты. 

К важным характеристикам многоступенча-
того лопастного насоса, имеющего вал большой 
длины, относятся жесткость и вибрационные 
качества ротора. Жесткость вала должна быть 
такой, чтобы ограничивать его общий прогиб 
до 50 % номинального значения зазоров в ще-
левых уплотнениях (ЩУ) [1]. 

Динамические частотные исследования обу-
словлены тем, что в случае совпадения внешней 
периодической нагрузки с собственными ча-
стотами ротора происходит явление резонанса, 
что вызывает вибрацию, многократное увели-
чение напряжений и может привести к разру-
шению всей конструкции насоса. 

Согласно рекомендации Дж.Ф. Гулича [2], 
для обеспечения надежной в вибрационном 
отношении работы ротора номинальная часто-
та вращения его вала n должна отличаться от 
критической на 25…30 % в большую или мень-
шую сторону. 

При этом одновременно с внешними силами 
на ротор действуют тормозящие силы, которые 
рассеивают энергию колебания и гасят вибра-
цию ротора, тем самым увеличивая его жест-
кость и частоты собственных колебаний. Одна 
из таких демпфирующих сил [3, 4] появляется 
вследствие вытеснения рабочей жидкости (РЖ) 
из зазоров в ЩУ ротора центробежного насоса. 

Проблему учета влияния гидродинамиче-
ских сил впервые поставил А.А. Ломакин [5]. 
Несмотря на важность данной проблемы, очень 
немногие авторы занимались ею и развивали 
теорию этого вопроса [6, 7]. 

Цель работы — разработка и верификация 
методики численного учета влияния гидроди-
намических сил, возникающих в ЩУ многосту-
пенчатых лопастных насосов, на критические 
частоты вращения вала ротора, а также опреде-
ление факторов, от которых зависят вибраци-
онные качества насоса. 

 
Методика исследования. Для достижения по-
ставленной цели без упрощений на основе со-
временных численных методов использован 
программный комплекс механики деформиро-
ванного твердого тела ANSYS Mechanical. На 
первом этапе рассмотрена «сухая» модель ро-
тора. Под ней понимают расчетную модель, 
в которой отсутствует гидродинамическое воз-
действие РЖ на ротор, а его вал поддерживают 
только подшипники, характеризуемые высокой 
степенью жесткости. 

В роторной динамике ANSYS Mechanical для 
моделирования подшипников и цилиндриче-
ских уплотнений чаще всего используют эле-
мент COMBI214 (рис. 1), представленный в ин-
терфейсе программы под названием Bearing. 

Этот объект имеет продольные и попереч-
ные связи, работающие на растяжение-сжатие, 
с одной или двумя степенями свободы в каж-
дом узле и в общем случае описывается коэф-
фициентами прямой K11, K22 и перекрестной 
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K12, K21 жесткости, прямого С11, С22 и пере-
крестного С12, С21 демпфирования. 

При численных исследованиях сделаны сле-
дующие упрощения: 

заданы только значения коэффициентов 
жесткости, тем самым в элементе COMBI214 
активированы только функции пружин; 

коэффициенты демпфирования приняты 
равными нулю, т. е. демпфирующая способ-
ность ЩУ не учтена. 

С физической точки зрения обосновать дей-
ствие пружин в уплотнениях можно следую-
щим образом. На каждой собственной частоте 

ротор принимает определенную форму колеба-
ний. Вследствие его прогиба в ЩУ появляется 
эксцентриситет между осью вращения вала 
(осью Z) и осью цилиндрической поверхности 
уплотнения рабочего колеса (рис. 2). Это при-
водит к возникновению радиальной и танген-
циальной составляющих гидродинамической 
силы [8]. 

Коэффициенты жесткости K11 и K12 можно 
определить по формулам, предложенным в ра-
ботах [2, 9]: 

     2
11 12 ;rF K C M
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где rF  и tF  — радиальная и тангенциальная со-
ставляющие гидродинамической силы; М, m — 
коэффициенты присоединенной массы;  — 
скорость прецессии вала. 

Прецессия ротора (centrifugal whirling) — 
термин, используемый в динамике роторов, — 
представляет собой движение оси гибкого вала 
в изогнутом состоянии по некоторой поверхно-
сти вращения под действием центробежных и 
упругих сил. Таким образом, в абсолютной си-
стеме координат ротор одновременно соверша-
ет вращательное движение вокруг своей оси с 
частотой  и прецессионное движение со ско-
ростью . 

Как правило, чем больше коэффициент пе-
рекрестной жесткости K12, тем менее стабилен 
ротор. В то же время увеличение коэффициен-
тов демпфирования С11, С12 помогает сохранить 
стабильность ротора. 

 
Верификация предложенной методики. Для 
верификации методики использованы экспе-
риментальные данные (коэффициенты жест-
кости ЩУ с эксцентриситетом для не враща-
ющегося ротора) исследователей Р. Нордманна 
и Г. Массманна, находящиеся в свободном до-
ступе [9]. 

Геометрические характеристики  
исследуемого ЩУ 

Радиальный щелевой зазор , мм . . . . . . . . . . . . . . . 0,3 
Диаметр Dу, мм . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 40 
Ширина by, мм . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 30 

Расчет жесткости ЩУ проведен при эксцен-
триситете вала е = 0,175 мм для различных зна-
чений осевой скорости потока на входе в 

 
Рис. 1. Схема нагрузок элемента Bearing  

в среде ANSYS Mechanical: 
1 — Bearing; 2 — ротор 

 
Рис. 2. Поперечный разрез ЩУ: 

D1 — внутренний диаметр уплотнения;  
D2 — диаметр покрывающего диска на входе  

в рабочее колесо; e — эксцентриситет 
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уплотнение vz, зависящей от перепада давления 
в уплотнении насоса. В качестве рабочей среды 
использована вода при нормальных условиях 
(давление 1 атм, температура окружающей сре-
ды Т = 20 °C). 

После расчета выполнено сравнение полу-
ченных значений коэффициента жесткости ЩУ 
с экспериментальными данными NASA [9]. Ре-
зультаты этого сравнения приведены в табл. 1. 

Установлено, что погрешность возрастает 
при уменьшении числа Рейнольдса, а ее макси-
мальное значение составляет 12,8 %. В целом 
погрешность является удовлетворительной, 
поэтому предлагаемая методика расчета коэф-
фициентов жесткости ЩУ может быть исполь-
зована для определения собственных колеба-
ний ротора. 

Расхождение расчетных и эксперименталь-
ных данных можно объяснить наличием по-
грешности измерения, а также влиянием ше-
роховатости поверхности вала и ЩУ. Так как 
информация о шероховатости указанных по-
верхностей при опытных исследованиях от-
сутствует, при численном расчете она не моде-
лировалась. 

 
Результаты исследований. После отработки 
методики вычисления коэффициентов жест-
кости выполнен расчет радиальной силы в ис-
следуемом насосе с помощью программного 
гидродинамического комплекса ANSYS CFX 
[10]. Моделировалось переднее ЩУ рабочего 
колеса. 

Предварительные расчеты показали, что 
возникающая в заднем ЩУ радиальная гидро-
динамическая сила незначительна вследствие 

того, что в этом уплотнении насоса перепад 
давления небольшой. Расчетная область перед-
него ЩУ рабочего колеса приведена на рис. 3. 

Дискретизация расчетной области проведена 
в сеточном генераторе ANSYS Meshing. Количе-
ство элементов структурированной гексаэдриче-
ской сетки составило примерно 2,5 млн. Расчет 
течения РЖ выполнен при скорости прецессии 
ротора  = 0…160 рад/с. Уравнения Навье — 
Стокса с осреднением параметров по Рейнольд-
су решены методом конечных объемов: 

             
  

1 1 ;tp
t
v v v F v   (1) 

    0,v  (2) 

где v — скорость РЖ; t — время;   — оператор 
Набла; F — массовые силы; ρ — плотность РЖ; 
p — давление; t  — турбулентная вязкость; 
  — оператор Лапласа; надстрочная черта по-
мечает осредненный параметр. 

Для замыкания уравнений (1), (2) использо-
вана SST-модель турбулентности [11–13]. 

В результате численного расчета определены 
значения радиальной Fr и тангенциальной Ft 
составляющих гидродинамической силы, а за-
тем путем аппроксимации полиномом второго 
порядка определены коэффициенты жесткости. 
Вычисления проведены для эксцентриситета 
e = 0,14 мм, что соответствует половине ради-
ального щелевого зазора . 

Значение суммарной радиальной силы, воз-
никающей в ЩУ при заданном эксцентрисите-

Таблица 1 
Результаты сравнения расчетных  
и экспериментальных значений  

коэффициентов жесткости NASA  
при различных значениях осевой скорости 

Осевая 
скорость 

vz, м/с 

Коэффициент жесткости, 
Н/мм Погрешность 

расчета, % 
Расчетный Эксперимен-

тальный 

13,5 319 788 308 100   –3,79 
12,0 249 342 266 600   6,47 
10,5 193 520 216 000 10,40 
9,0 150 257 171 800 12,50 
7,5 115 520 132 500 12,80 

 

 
Рис. 3. Расчетная область переднего ЩУ  

рабочего колеса 
Pt — полная энергия на входе в расчетную область;  

Pst — статическое давление на выходе  
из расчетной области 
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те, действующем на ротор, находят интегриро-
ванием полученного давления по площади. На 
рис. 4 приведена зависимость относительных 
составляющих гидродинамической силы (от-
ношений Fr и Ft к эксцентриситету) Fr /e, Ft /e от 
скорости прецессии. 

На рис. 4 расчетные точки аппроксимирова-
ны следующими уравнениями: 

 
    

    

2

2

0,0108 3,3889 10 303;

0,0169 29,03 3482.

r

t

F e

F e
 

В результате расчета получены коэффициен-
ты прямой и перекрестной жесткости: K11 = 
= K22 = 10303 Н/мм, K12 = K21 = –3482 Н/мм. 

В программном комплексе ANSYS Mechani-
cal выполнен модальный анализ ротора с целью 
определения собственных частот и связанных с 
ними форм колебаний ротора при заданных 
режимах его работы. Для этого описывались 
соответствующие крепления и нагрузки. 

Так как значения коэффициентов жесткости 
подшипниковых узлов отсутствуют, заделки 
моделировались упрощенно. Для радиального 
подшипника использовалась шарнирная задел-
ка, для сдвоенного подшипника (радиального и 
упорного) со стороны соединительной муф-
ты — жесткая. 

Для упрощения расчетной модели рабочие 
колеса на валу насоса заменялись точечными 
массами, соединенными с остальной конструк-
цией ротора условными связями (рис. 5). 

Тем самым предполагалось, что на рабочие 
колеса действуют только такие нагрузки, как 
ускорение и угловая скорость перемещения, 
для которых задавались данные масс и момен-
тов инерции. А другие силы, в том числе гидро-
динамические, не принимались во внимание. 

Для учета эффекта Ломакина в местах рас-
положения ЩУ задавались и описывались эле-
менты, имитирующие подшипники с коэффи-
циентами жесткости Kij, определенными сред-
ствами вычислительной гидродинамики. 

В режиме работы n = 3000 мин–1 для задан-
ного числа мод (форм колебаний) получены 
следующие значения собственных частот коле-
баний ротора, Гц: 69,62; 92,29; 117,17; 128,31; 
199,68. Самая низкая собственная частота, 
называемая основной, составила 69,62 Гц, пре-
высив частоту вращения вала (60 Гц) примерно 
на 16 %. Таким образом, расчет показал, что 
ротор в процессе разгона или торможения не 
проходит критические частоты вращения вала. 

Если ротор рассчитать без моделирования 
уплотнений (без учета их коэффициентов жест-
кости), то его собственные частоты колебания 
окажутся значительно меньше. Так, самая низ-
кая собственная частота колебаний составит 

 
Рис. 4. Расчетные (точки) и аппроксимирующие  

(кривые) зависимости относительных  
составляющих гидродинамической силы Fr /e (1)  

и Ft /e (2) от скорости прецессии  
 

 
Рис. 5. Расчетная модель ротора насоса 
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39 Гц, что меньше таковой с учетом ЩУ на 
44 %, при этом частота колебаний ротора упа-
дет на 35 %. 

Анализ результатов расчетов свидетель-
ствует о том, что учет гидродинамических сил, 
возникающих в ЩУ рабочего колеса, суще-
ственно влияет (как качественно, так и коли-
чественно) на вибрационные характеристики 
насоса. 

На каждой собственной частоте ротор при-
нимает определенную форму, называемую 
формой колебаний. На рис. 6, а–г показаны 
первые четыре формы колебаний модели рото-
ра насоса при соответствующих собственных 
частотах f1–f4 и номинальной частоте вращения 
вала n = 3000 мин–1. 

Также проведено расчетное исследование 
влияния типа ЩУ насоса [14] (рис. 7) на вибра-
ционные характеристики ротора. 

Для приведенных на рис. 7 конфигураций 
ЩУ в программном комплексе ANSYS CFX по-
лучены значения их коэффициентов жесткости, 
с учетом которых в среде ANSYS Mechanical 
вычислены собственные частоты колебаний 
ротора. Расчетные значения собственных ча-
стот колебаний ротора f и объемного коэффи-
циента полезного действия (КПД) насоса ηоб 
приведены в табл. 2. 

Численные расчеты (рис. 8) показали, что 
использование двухщелевого ЩУ (рис. 7, в) 
способствует уменьшению утечек РЖ, повыше-

 

 

 
Рис. 7. Типы передних ЩУ насоса: 

а — однощелевое; б — с двумя проточками  
на покрывающем диске; в — двухщелевое;  

Q — расход жидкости через ЩУ 

Таблица 2 
Расчетные значения собственных частот  

колебаний ротора  
и КПД насоса с различным типами ЩУ 

Тип ЩУ f, Гц ηоб, % 

Без учета уплотнения 39,0 – 
Однощелевое 69,6 97,5 
С двумя проточками на покрывающем 
диске 

62,4 97,6 

Двухщелевое 41,2 98,3 
 

    

    
Рис. 6. Первые четыре формы колебаний модели ротора насоса при различных собственных частотах: 

а — f1 = 69,62 Гц; б — f2 = 92,29 Гц; в — f3 = 117,17 Гц; г — f4 = 128,31 Гц 
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нию объемного КПД насоса на 0,8 % и пониже-
нию основной частоты собственных колебаний 
ротора на 40 % по сравнению с аналогичными 
параметрами однощелевого ЩУ (рис. 7, а). 

Применение уплотнения с двумя проточка-
ми (рис. 7, б) обеспечило ему такое преимуще-
ство перед однощелевым ЩУ, как увеличение 
объемного КПД насоса на 0,1 %. Однако частота 
собственных колебаний уменьшилась с 69,6 до 
62,4 Гц. 

Выводы 
1. Предложена и верифицирована методика 

численного учета влияния гидродинамических 
сил, возникающих в ЩУ многоступенчатых ло-
пастных насосов, на критические частоты вра-
щения вала ротора. 

2. Гидродинамические силы, действующие в 
передних ЩУ, существенно влияют на объем-
ный КПД и критические частоты вращения ва-
ла ротора. Так, для насоса с коэффициентом 
быстроходности, равным 70, основная критиче-
ская частота ротора увеличилась с 39 до 70 Гц. 

3. При динамическом расчете насосов, осо-
бенно многоступенчатых центробежных, имею-
щих вал большой длины, на вибрационную 
надежность рекомендовано учитывать гидроди-
намические силы, действующие в уплотнениях. 

4. Изменение геометрии ЩУ позволяет из-
менить собственную частоту колебаний ротора, 
что может быть использовано при проектиро-
вании многоступенчатых лопастных насосов и 
модернизации существующих насосных агрега-
тов с целью повышения их виброакустических 
характеристик. 
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