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Аннотация Ключевые слова 
Рассмотрены основные способы повышения КПД насо-
са, работающего на пониженной подаче, а также 
выполнено сравнение этих способов. В первом случае 
рабочее колесо ротора насоса заменяют колесом, рас-
считанным на меньшую подачу. Во втором помимо 
замены рабочего колеса в конструкцию насоса добав-
ляют лопаточный диффузор. Показан способ модели-
рования диффузора методом генерации псевдослучай-
ных чисел (метод Соболя). Приведен расчет экономи-
ческой выгоды рассматриваемых способов модерниза-
ции. Полученные результаты показывают эффек-
тивность замены ротора насоса с целью повышения 
его КПД для работы на пониженной подаче. 
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Введение. При эксплуатации нефтяных магистральных насосов иногда возни-
кает необходимость работы в режиме недогрузки (при уменьшенной подаче) в 
течение длительного времени. Это может быть связано с истощением нефтяных 
скважин или отсутствием необходимости в большом расходе [1]. 

Поскольку нефтяные магистральные насосы потребляют большое количе-
ство энергии и эксплуатируются практически непрерывно на протяжении мно-
гих лет, значение КПД для таких насосов особенно важно. Повышение КПД да-
же на 1 % позволит экономить значительные средства в течение всего жизнен-
ного цикла насоса [24]. 

Существует несколько вариантов решения данного вопроса, вплоть до замены 
насоса целиком, однако этот вариант обычно экономически нецелесообразен изго-
товление нового агрегата. В настоящей статье рассмотрены способы повышения 
КПД действующего насоса за счет замены ротора с добавлением по причине высо-
ких затрат на разработку и дополнительных деталей в отводящее устройство [5].  
В таком случае оптимизация насоса не будет связана с большими затратами на его 
разработку и производство, поскольку корпус насоса останется неизменным. 

Рассмотрены следующие способы повышения КПД: 
1) замена рабочего колеса колесом, рассчитанным на вдвое меньшую подачу 

(Q/2); 
2) замена рабочего колеса и добавление лопаточного диффузора в отвод 

насоса. 
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Оптимизированные по приведенным выше вариантам насосы сравнивали с 
исходным насосом (работающим с «родным» колесом на половину расхода — 
имитация работы с задвижкой). 

Математическая модель. Для решения поставленной задачи использованы 
методы численного гидродинамического моделирования [69]. Суть таких методов 
заключается в решении дискретных аналогов основных уравнений гидродинамики 
в рамках каждой отдельно взятой ячейки при заданных граничных условиях [10]. 
Модель несжимаемой жидкости описывается следующими уравнениями. 

Уравнение сохранения массы (уравнение неразрывности): 
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где ju  — осредненное значение скорости жидкости в проекции на j-ю ось 
(j = 1, 2, 3); 

Уравнение изменения количества движения (осреднение по Рейнольдсу) в 
упрощенной форме записи: 
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где ,iu p  — осредненные скорость и давление;   ( ) 2ij ijT S — тензор вязких 

напряжений для несжимаемой жидкости; 
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 — тензор скоро-

сти деформации;   ( )i ju u  — Рейнольдсовы напряжения. 
Система уравнений Рейнольдса является 

незамкнутой в связи с наличием неизвестных 
Рейнольдсовых напряжений. Замыкание си-
стемы осуществляется с использованием SST-
модели турбулентности [11, 12]. Данная модель 
сочетает в себе преимущества kω- и kε-
моделей. В пристенной области используется 
kω-модель, а в ядре потока — kε-модель. Эта 
модель хорошо зарекомендовала себя ранее 
при проведении расчетов насосов [1315]. 

Расчет исследуемого насоса. В качестве 
модели жидкого тела выбран нефтяной магистральный насос с номинальной 
подачей в 10 000 м3/ч. Поскольку проточная часть симметрична, в расчете 
участвовала лишь ее половина, что позволило уменьшить расчетное время. 

Исходная 3D-модель проточной части (рис. 1) разбивается автоматическим 
сеткогенератором на совокупность конечных элементов (ячеек). 

 
Рис. 1. Исходная 3D-модель  

проточной части насоса 
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Расчетная сетка имеет различную топологию [16]. В ядре потока ячейки 
представляют собой многогранники различной формы и размеров (рис. 2), 
 

вблизи твердых стенок ячейки представляют собой многогранные призмы, вы-
тянутые в перпендикулярном стенке направлении (такой подход при построе-
нии стеки позволяет рационально распределить расчетные ячейки вблизи твер-
дых стенок, где наблюдается изменение скорости потока с большим градиентом 
в перпендикулярном стенке направлении). 

 

 
Рис. 2. Расчетная сетка (базовый размер 30 мм) 

При решении задачи на входной границе была задана полная энергия жидко-
сти, определяемая уравнением  2 2,P V  а на выходной форма эпюры вектора 
скорости принята прямоугольной и задано значение модуля данного вектора. 

В результате расчета были полу-
чены следующие данные агрегата: при 
расходе 10 000 (Q) КПД составлял 
89,4 %, при расходе 5 000 (Q/2) — 
63,36 %, а напор составляет 244 и 302 м 
соответственно. 

Течение жидкости в проточной ча-
сти насоса (Q/2) представлено на рис. 3. 

Расчет первого варианта кон-
струкции. В первом рассчитываемом 
варианте рабочее колесо заменено ко-
лесом, рассчитанным на необходимый 
расход насоса 5 000 м3/ч. Используе-
мое в расчете колесо применяется в 
аналогичном магистральном насосе, рассчитанном на необходимый расход. 
Насос данной конструкции рассчитывали аналогично исходному варианту с 
теми же граничными условиями и с расчетной сеткой, показанной на рис. 4.  
В результате для первого варианта конструкции при расходе 5 000 м3/ч (Q) по-
лучены следующие данные: КПД — 85,7 %, напор 226 м. 

 
Рис. 3. Распределение скоростей  

в проточной части насоса 
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Течение жидкости в проточной части насоса (Q/2) показано на рис. 5. 
 

 
Рис. 4. Расчетная сетка насоса с замененным рабочим колесом  

(базовый размер 30 мм) 

 
Рис. 5. Распределение скоростей в проточной части насоса 

Расчет второго варианта конструкции. В качестве второго варианта кон-
струкции был выбран первый вариант с добавлением в отводящее устройство 
лопаточного диффузора. 

Поскольку аналитический способ спрофилировать наилучший для данного 
случая диффузор отсутствует, был использован метод генерации псевдослучай-
ных чисел (метод Соболя) [17]. Задаваясь диапазоном величин, наиболее сильно 
влияющих на КПД лопаточного диффузора, метод позволяет сгенерировать 
множество комбинаций из этих величин. По этим комбинациям создают 3D-
модели, из которых после проведения гидродинамического моделирования вы-
бирают наилучшую [18]. 

Всего сгенерировано 32 диффузора. Проведено гидродинамическое модели-
рование полученных лопаточных диффузоров в стационаре, из которых выде-
лено три лучших. Поскольку расчет в нестационарном режиме дает более точ-
ный результат по сравнению со стационарным режимом, эти три модели были 
дополнительно рассчитаны в нестационарном режиме. 
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При генерации следующих лопаточных диффузоров в качестве переменных 
были выбраны следующие параметры: 

Dвх — диаметр входа в диффузор (455…602 мм); 
Dвых — диаметр выхода из диффузора (602…748 мм); 
βвх — угол на входе в диффузор (20…50°); 
βвых — угол на выходе из диффузора (20…50°); 
z — количество лопаток (612 (но не 7)). 
Диапазон выбирали на основании рекомендаций соответствующих изданий [19]. 
После гидродинамического моделирования в нестационарном режиме выбран 

лучший лопаточный диффузор со следующими параметрами: Dвх = 583,625 мм, 
Dвых = 729,75 мм, βвх = 23,75°, βвых = 38,75°, z = 8. 

 

 
Рис. 6. Расчетная сетка насоса с замененным рабочим колесом  

и лопаточным диффузором (базовый размер 30 мм) 

В результате расчета второй модели при расходе 5 000 м3/ч получены следу-
ющие данные: КПД — 87,8 %, напор 230 м. 

Течение жидкости в проточной части насоса (Q/2) представлено на рис. 7. 
 

 
Рис. 7. Распределение скоростей в сечении насоса 

Сравнение результатов численного моделирования. Результаты прове-
денного моделирования при подаче агрегатов 5 000 м3/ч представлены в табл. 1. 
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Таблица 1 
Результаты проведенного моделирования 

Параметр Исходный насос С заменой  
рабочего колеса 

С заменой рабочего колеса  
и диффузором 

КПД, % 63,36 85,7 87,8 
Напор H, м 302 226 230 

 
Таким образом, замена рабочего колеса в насосе может повысить его КПД 

более чем на 22,3 % при его работе на половине от оптимального расхода, а с 
добавлением лопаточного диффузора в отвод насоса — на 24,4 %. Это приведет 
к снижению затрат на электроэнергию в 1,39 раза. 

Для представления масштабов экономии был проведен примерный расчет 
снижения затрат при повышении КПД для одного магистрального насоса. 

Потребляемую мощность нефтяного магистрального насоса можно при-
нять равной выходной мощности двигателя, которую рассчитывают по фор-
муле Nдв = M. 

Выходную мощность нефтяного магистрального насоса, работающего на 
пониженной подаче, можно вычислить по формуле N = gHQ. Результаты рас-
четов показаны в табл. 2. 

 
Таблица 2 

Показатели мощности рассчитываемых моделей 

Расчетная мощность Исходный насос Насос с новым колесом и диффузором 
Потребляемая, МВт 6,41 3,52 
Выходная, МВт 4,11 3,13 

 
Экономия энергии составила 2,89 МВт. Таким образом, при увеличении 

КПД с 63,36 до 87,8 % и при тарифе 3,04 руб. за 1 кВт  ч (при передаче электро-
энергии высокого напряжения) экономия составит более 75 млн руб. в год на 
одном насосе. 

Заключение. По результатам моделирования было проведено сравнение трех 
вариантов конструкций насоса. При снижении подачи магистрального насоса 
значительно снижается его КПД (с 89,4 до 63,4 % в рассчитываемом варианте).  
В таких случаях замена ротора является эффективным способом повышения ко-
эффициента полезного действия нефтяных магистральных насосов, расход кото-
рых ниже оптимального. Замена рабочего колеса такого насоса позволяет увели-
чить КПД до 85,7 %, а при добавлении в отвод насоса лопаточного диффузора 
поднимает этот показатель до 87,8 %, т. е. почти до исходных значений. Такие ре-
шения позволят существенно снизить энергопотребление и сэкономить десятки 
миллионов рублей в год на каждом реконструированном насосе. Кроме того, из-
готовление нового ротора обходится гораздо дешевле, чем замена и производство 
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нового насоса, рассчитанного на пониженный расход. Если при проектировании 
насоса заранее известно, что в будущем насос будет эксплуатироваться на подаче, 
ниже оптимальной, возможна поставка разработанного насоса со сменными ро-
торами для пониженных подач. 
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