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Молекулярный состав углеводородов претерпевает глубокие структурные изме-
нения после процесса ультразвуковой кавитационной обработки. Происходит частич-
ное разрушение самих молекул, с образованием свободных радикалов, которые еще 
больше интенсифицируют процесс сгорания. 

Вопросом повышения эффективности топливоиспользования в судовых энергети-
ческих установках занимается Волжский государственный университет водного 
транспорта. Перспективным, но малоизученными методами топливоподготовки яв-
ляются магнитная и ультразвуковая обработки, которые существенно улучшает пол-
ноту сгорания топлива, снижает вредные выбросы, увеличивает экономичность дви-
гателя и его ресурс. 
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РАСЧЁТНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПАРАМЕТРОВ  
ОСЕВОГО ГРУНТОВОГО НАСОСА 

Известно, что модернизация речного дноуглубительного земснаряда производи-
тельностью по грунту 1000 м3/ч, связанная с установкой бустерного осевого грунто-
вого насоса, позволит увеличить производительность до 50%. При этом рабочее коле-
со осевого насоса представляет шнек постоянного шага, обеспечивающее стабильные 
технические показатели в процессе эксплуатации. Спроектированный насос на подаче 
по воде Q=6100 м3/ч развивает напор Н=3 м при частоте вращения n=350 мин-1. К.п.д. 
составляет =63%. 

Возможность сохранения напора осевого насоса на требуемой подаче при сниже-
нии частоты вращения позволила бы уменьшить износ рабочего колеса при сохране-
нии его экономичности. С увеличением угла поворота потока в решетке профилей 
осевого насоса в определенных пределах экономичность насоса повышается [1].  

Основным параметром, определяющим к.п.д. шнека, является коэффициент диа-
метра шнека КDш. При значениях КDш= 4  4,5 экономичность шнековых насосов мо-
жет достигать 0,8 [1]. Выражение для определения КDш имеет вид [1]: 

КDш =  ,   (1) 
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где, Dш – наружный диаметр шнека, м (Dш = 900 мм); 
=0,4– втулочное отношение;  

Q – подача насоса, м3/с (Q = 7200 м3/ч) ; 
ω – угловая скорость вращения, ω=31,4с-1 (n=300 мин-1). 

Кроме КDш на экономичность шнека влияет и угол изогнутости лопасти 
∆ . Здесь   – углы установки лопасти на входе и выходе со-
ответственно (рис. 1). 

Используя литературные источники [1], [2] были разработаны рекомендации по 
проектированию шнека переменного шага: 

– начальный участок а (см. рис. 1) средней линии профиля на длине 0,4 вы-

полняется в виде прямой линии т.е. шнек постоянного шага. Здесь длина 
средней линии профиля; 

– максимальный прогиб средней линии профиля предлагается ориентировочно 
выполнять на расстоянии 2/3  от входной кромки профиля; 

– для получения максимальной экономичности целесообразно применение угла 
изогнутости лопасти с ∆  = 15°  30°; 

– профилирование решетки лопасти на среднем диаметре на втором участке пред-
лагается в виде дуги окружности;  

– профили лопастей на радиусах втулки rвт и периферии rпер проектируются с уче-
том того, что шнек является осевым колесом, у которого вдоль радиуса r · tg βл = 
const; 

– число лопастей принимается равное трём. 
– осевые размеры шнека принимаются, как у шнека постоянного шага. 
 

 
Рис. 1. Основные геометрические параметры профиля лопасти 

Для исследования влияния угла изогнутости профиля лопасти на напор насоса 
были спроектированы решётки профилей для углов изогнутости на среднем диаметре 
15°, 20°, 25°, 30° (рис. 2–5). 

Расчёт напора четырёх вариантов насосов проводился в следующей последова-
тельности. 
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Средний диаметр шнека 

Dср =  ,  (2) 

где Dш,  – соответственно диаметры шнека и втулки. 
 

Расходный параметр, равный отношению текущего объемного расхода к расходу, 
при котором теоретический напор шнека равен нулю [2] 

qэ =  ,   (3) 

где Sэ – шаг шнека с эквивалентной решеткой пластин, для шнека постоянного шага Sэ 
= S; 

Sэ = π · Dср · tg αэ ,   (4) 

где, αэ – угол установки эквивалентной пластины (см.рис.1): 

αэ = α + arctg  ;   (5) 

fср – вогнутость профиля на середине хорды (см. рис. 1); 
α – угол между хордой профиля и направлением окружной скорости (см. рис.1); 
Fz – площадь межлопаточных каналов шнека в осевом сечении: 

Fz = hл(πDср – ) ,   (6) 

где, δср – толщина лопасти шнека на среднем диаметре, м; 
βл ср э – угол установки лопаток шнека с эквивалентной решеткой пластин на среднем 

диаметре (рис. 1);  
z – число лопастей; 
hл – высота лопаток шнека: 

hл =  .   (7)  

 



 
Конгресс Международного форума «Великие реки» 2015 г. 

 

 25 

 

 
Рис. 2. Развёртки цилиндрических сечений осевого рабочего колеса  

с углом изогнутости профиля на среднем диаметре 150 
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Рис. 3. Развёртки цилиндрических сечений осевого рабочего колеса  

с углом изогнутости профиля на среднем диаметре 200 

 

 

 
Рис. 4. Развёртки цилиндрических сечений осевого рабочего  
колеса с углом изогнутости профиля на среднем диаметре 25 
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Рис. 5. Развёртки цилиндрических сечений осевого рабочего колеса  

с углом изогнутости профиля на среднем диаметре 300 

Расчетный диаметр шнека 

Dр =  .   (8) 

Радиус дуги окружности 

R =  ,   (9) 

где B – длина второго участка лопасти, где шнек выполняется с переменным шагом. 
Центральный угол , опирающийся на отрезок дуги, определяется по выражению 

tg  =  .   (10) 

Максимальный к.п.д. шнека определяется по графику [2] или по формуле [1]: 
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ηmax = 0,9th {[ [ ]} ,  (11) 

где, ∆βΣ – угол изогнутости профиля в градусах на среднем диаметре шнека; 
η – коэффициент диаметра шнека на режиме максимального к.п.д.. 

Действительный напор шнека:  

 = А1 + В1 · qэ + К1 · qэ
2 ;   (12) 

где, А1 = (0,23– 5,9 )D2
р ;   (13)  

Здесь: В1 = – D2
р [0,61 – 15,45  – 0,415ηш max – 0,095λ  ];  (14) 

К1 = D2
р [0,38 – 9,8  – 0,415ηш max – 0,155λ  ];   (15) 

=  – относительный радиальный зазор между шнеком и корпусом; 

Dг =  – гидравлический диаметр;  

aср – ширина межлопаточного канала на среднем диаметре: 

aср =  · ; (16) 

λ – коэффициент сопротивления трения. 
 
Результаты расчётов энергетических параметров насосов с различной степенью 

изогнутости профиля представлены в табл. 1.  
Таблица 1 

Угол изогнутости профиля на среднем  
диаметре, град. 

К.п.д. Действительный напор, м 

15 0,77 4 
20 0,77 5 
25 0,77 5,6 
30 0,77 5,6 

 
Анализ полученных результатов свидетельствует, что увеличение угла изогнуто-

сти профиля лопасти способствует росту напора, но до определённых пределов. Оче-
видно, при больших углах установки лопасти на выходе окружные составляющие 
скорости потока за рабочим колесом приобретают большие значения и их преобразо-
вание в давление затруднительно в выправляющем аппарате.  
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