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Приведен анализ течения в конфузорном 
центробежном колесе. Показано, что течение в та-
ком колесе качественно отличается от течения в 
диффузорном колесе и увеличивает теоретический 
напор колеса. Данные экспериментальных исследо-
ваний уточнены анализом конфузорности течения 
жидкости в колесе, количественной оценкой эко-
номического преимущества центробежных насосов 

с конфузорными колёсами, преимуществ по пуль-
сациям и вибрациям конструкции, рекомендациями 
по проектированию конфузорных колёс односту-
пенчатых и многоступенчатых нососов, вентилято-
ров и компрессоров. 
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ENERGY EFFICIENCY INCREASE OF ROTARY PUMP BY CONVERGENCY  

INTRODUCTION OF WHEEL INTER-BLADE CANAL 
 

The paper reports the substantiation of possibili-
ty rotary pump efficiency increase in view of hydraulic 
losses decrease in a centrifugal wheel at the expense of 
convergence introduction in its inter-blade canal. Be-
sides losses decrease in a pump the transition to a con-
vergent flow in a centrifugal wheel allows using the 
model of ideal liquid flow that was impossible at liquid 
flow in a diffusion inter-blade canal of a wheel provid-
ing mainly for an empirical direction of investigations. 
The convergence introduction, as it was shown by ex-
periments, exceeds pump efficiency by 19% and pres-
sure by 74% at the decrease of pulsation and vibrations 
of a pump that lightens the work of bearings. Theoreti-
cal investigations and experimental data have shown 

that at the convergent inter-blade canal of a wheel at 
the pump energy efficiency increase there is a situation 
of a flow different from the flow in the diffusion inter-
blade canal. In such a way, the coefficient of the influ-
ence of a finite number of blades exceeds a unit, the 
angle of flow deviation at the wheel outlet takes a neg-
ative value (an angle of flow exceeds a blade-exit an-
gle) and a theoretical pressure turns out to be higher 
considerably of a theoretical pressure at an infinite 
number of blades.        

Key words: rotary pump, energy efficiency, 
convergent wheel, inter-blade canal, fluid flow, effi-
ciency. 

 
Введение 

Нагнетатели (насосы, вентиляторы и 
компрессоры) входят в различные техни-
ческие системы, определяя их надёжность, 
ресурс, технико-экономические характери-
стики и энергоэффективность. В настоя-
щее время энергетическая, нефтяная, хи-
мическая и металлургическая отрасли яв-
ляются основными составляющими эко-
номики Российской Федерации. Поэтому 
создание энергоэффективных нагнетателей 
с высокими эксплуатационными и рабочи-
ми характеристиками является актуальной 
проблемой. Требуется создание новых 

технологий и совершенствование сущест-
вующих технологических процессов с ис-
пользованием нагнетателей следующего 
поколения. Предлагается оптимизация 
центробежных колес нагнетателей за счёт 
введения конфузорности их межлопастных 
каналов. Это позволяет повысить эконо-
мичность и напорность центробежных на-
гнетателей, снизить пульсации и вибрации. 
Эффективность предложения подтвержда-
ется экспериментальными исследованиями 
центробежных насосов. 
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Теоретические предпосылки 

Известно, что уравнение Эйлера для теоретического напора центробежного колеса на-
гнетателя  имеет вид 

1u12u2Т ucucН −= .      

 
Из треугольников скоростей на входе и выходе колеса получим 

2 2 2 2 2

1 1 1 1 1 1 1 1 12 cos 2 uw u c u c u c u cα= + − = + − ; 
2 2 2

2 2 2 2 22 uw u c u c= + − . 
После преобразований запишем следующее выражение уравнения Эйлера: 

2 2 2 2 2 2

2 1 2 1 1 2
2 2 1 1 2 2 2т u u

c c u u w w
Н u c u c

− − −= − = + + . 

Из этого уравнения видно, что в слу-
чае центробежного колеса насоса (венти-
лятора, компрессора) удельная энергия пе-
редаётся жидкости за счёт увеличения её 
кинетической энергии (1-й член уравне-
ния) и повышения её потенциальной энер-
гии - энергии давления (2-й и 3-й члены 
уравнения). При этом 2-й член характери-
зует работу центробежных сил, а 3-й член 
показывает, что повышение давления дос-
тигается  торможением потока в относи-
тельном движении в межлопастном канале 
(w2 < w1).  Потери энергии в диффузорном 
канале существенно больше, чем в конфу-
зорном канале. Отсюда следует целесооб-
разность выполнения межлопастного ка-
нала центробежного нагнетателя конфу-
зорным (w2 > w1).  При конфузорности ста-
новятся малыми гидравлические потери, 
что позволяет использовать для построе-
ния моделей течения теорию идеальной 
жидкости, которая даёт хорошее описание 
реального течения жидкости (газа) в гид-
роаэродинамике, в том числе в турбинах.  

Для осевых лопастных нагнетателей 
последнее уравнение принимает вид 
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2
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Из этого соотношения видно, что в 
колесе осевого нагнетателя, в отличие от 
центробежного нагнетателя, повышение 
давления жидкости происходит только за 
счёт торможения потока в диффузорной 
проточной части колеса. 

Течение в конфузорном колесе прин-
ципиально отличается от течения в диффу-
зорном колесе. Характер межлопастного 
канала определяется соотношением пло-
щадей на входе и выходе колеса: 

л222

л111

2

1

sinbD

sinbD

F

F

β
β= . В случае  диффузорных 

колёс  F1/ F2 ≤ 1, при конфузорных колёсах 
F1/ F2 > 1.  Для диффузорного колеса ко-
эффициент влияния конечного числа лопа-
стей КZ всегда меньше единицы (0 ≤ КZ < 
1), Нт < Нт∞,  а угол отставания потока на 
выходе колеса от направления лопастей 

2л2 ββδ −=  является положительным (δ > 

0).  В работе [1] решена задача обтекания 
решётки профилей конфузорного колеса 
на вычислительной машине методом осо-
бенностей. Получено, что угол отставания 
потока оказывается отрицательным, δ < 0, 
и поэтому угол потока на выходе больше 
угла лопасти,  β2 > β2л. В связи с этим воз-
можны значения КZ > 1,  КZ < 0 и Нт > Нт∞. 

.В частности, возможно Нт > 0 при 
Нт∞ < 0. Изложенное показывает, что в 
конфузорном колесе характер течения 
обеспечивает повышение напора без  уве-
личения наружного диаметра и частоты 
вращения колеса. Конфузорность течения 
определяется формулой 
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где i - угол атаки. 
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Экспериментальные результаты 
В таблице приведены геометрические 

и экспериментальные данные вариантов 
центробежного насоса со спиральным от-
водом с различной степенью конфузорно-
сти колёс ( 7Z,58,0DD 21 == ) [2]. Раз-
личная конфузорность достигалась изме-

нением входных и выходных углов лопа-
стей. 

В таблице полученные значения тео-
ретического напора при бесконечном чис-
ле лопастей Нт∞ соответствуют  режиму 
0,218.

  
                                                                                                  Таблица 

Параметры вариантов центробежного насоса 
Вари- 
ант 

β1л, 
град 

β2л, 
град 

F1/ F2  ∞тН     КZ δ, 
град 

w2/w1  Нт/Нт4 Н/Н4 η/ η4    

1 78,5 9 11,4 - 0,38 -1,68 -22,3 3,03 1,56 1,74 1,19 
2 58,5 20 4,5 0,402 1,34 -5,0 2,65 1,32 1,65 1,13 
3 37,0 20 3,2 0,402 1,40 -1,5 1,57 1,37 1,30 1,05 
4 25,5 20 2,3 0,402 1,02 -0,25 1,50 1,0 1,0 1,0 
 
Для варианта 1 значение Нт∞ являет-

ся отрицательной величиной. Несмотря на 
это, напор насоса Н для этого варианта - 
величина положительная (рис. 1), что под-
тверждает приведенные теоретические ре-
зультаты. Таким же подтверждением яв-
ляются полученные значения КZ  и угла 
отклонения потока δ. Аналогичные резуль-

таты получены в работе [3] при испытани-
ях конфузорного колеса 
( 0

л221 10;2,2FF == β ). Колесо работало в 

свободном пространстве без спирального 
сборника, углы потока на выходе колеса 
непосредственно измерялись.  Полученные 
результаты приведены  на рис. 2. 

 

 

Рис. 1. Энергетические характеристики вариантов насоса 

В таблице данные варианта 4 наибо-
лее близки к диффузорному колесу, по-
этому сравнение других вариантов с этим 
вариантом по эффективности покажет с 
запасом преимущества конфузорных колёс 
над диффузорными. Видно, что наиболь-
шее преимущество соответствует варианту 
1 с наибольшей конфузорностью. Значения 
теоретического напора Нт, действительно-
го напора Н и КПД η  больше в 1,56; 1,74; 
1,19 раза. Таким образом, для создания 

энергоэффективных конфузорных колёс  
следует ориентироваться на колёса с 
большой конфузорностью, учитывая при 
этом проектирование входной части колеса 
насоса из условия обеспечения высокой 
антикавитационной устойчивости насоса 
(в частности, принимаются малые углы 
атаки и, следовательно, небольшие значе-
ния угла β1л). При этом условии получают-
ся колёса с умеренной конфузорностью, 
как, например, вариант 4, эффективность 
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которого заключается только в увеличении 
коэффициента  КZ на 20% по сравнению с 
диффузорным колесом.  

В работе [4] описаны эксперимен-
тальные исследования центробежных на-
сосов с конфузорным и диффузорным ко-
лёсами (насосы с одинаковыми лопаточ-
ными направляющими аппаратами, ns = 
100). Колёса имеют семь основных и семь 
дополнительных лопастей. Испытания 
проводились с целью выбора насоса для 
производства. Насос с конфузорным коле-
сом показал выше КПД на 5% и напор на 
7%.  При этом энергия пульсаций и вибра-

ций меньше в 1,6 и 1,5 раза,  на двух ро-
торных частотах амплитуды пульсаций 
меньше в 1,4 и 1,5 раза, а вибраций - в 1,1 
и 2,6 раза по сравнению с насосом, имею-
щим диффузорное колесо. 

Отметим, что возможно увеличение 
конфузорности колес вентиляторов и ком-
прессоров, где не стоит вопрос о кавита-
ции. В случае насосов к повышению кон-
фузорности может привести установка пе-
ред колесом шнека и проектирование ко-
лёс второй и последующих ступеней мно-
гоступенчатого насоса, для которых про-
блема кавитации уже отсутствует. 

 
Рис. 2.  Результаты испытания центробежного колеса 

 
 Выводы 

1. Теоретически показана энергоэф-
фективность конфузорных колёс центро-
бежных нагнетателей. 

2. Испытания центробежных насосов 
с конфузорными колёсами показали их 

преимущества перед насосами с диффу-
зорными колёсами по КПД и напору соот-
ветственно на 19 и 74%. 

3. При создании энергоэффективных 
конфузорных колёс следует применять 
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большую конфузорность, учитывая при 
этом проектирование входной части колеса 
из условия обеспечения высокой антика-
витационной устойчивости насоса. По-
следнее снижает возможную конфузор-
ность колеса. Промышленный насос с 
конфузорным колесом показал выше КПД 
на 5% и напор на 7%, чем насос с диффу-
зорным колесом, при меньших пульсациях 
и вибрациях. 

4. Возможно увеличение конфузор-
ности колес вентиляторов и компрессоров, 
где не стоит вопрос о кавитации. В случае 
насосов к повышению конфузорности мо-
жет привести установка перед колесом 
шнека и проектирование колёс второй и 
последующих ступеней многоступенчато-
го насоса, для которых проблема кавита-
ции уже отсутствует. 
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