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Аннотация. Насос трения, предназначенный для перекачивания вязких жидкостей, имеет 

рабочее колесо, с лопастью очерченной по спирали Архимеда. При расчете подобных 

насосов, к которым относятся и шнековые, используют принцип суперпозиции, согласно 

которому подача представляется как алгебраическая сумма независимых друг от друга 

потоков – прямого, обратного и потока утечек. Прямой поток обусловлен энергообменом 

между рабочим колесом и жидкостью при отсутствии перепада давления между входом и 

выходом. Обратный поток рассматривается как течение в канале, образованном 

неподвижными рабочим колесом и крышкой под действием перепада давлений на выходе 

и входе. Поток утечек формируется под действием перепада давлений на выходе и входе 

между рабочим колесом и неподвижной крышкой. 
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Abstract. The friction pump, designed for pumping viscous liquids, has an impeller with a blade 

outlined in an Archimedes spiral. When calculating such pumps, which include screw pumps, the 

principle of superposition is used, according to which the supply is represented as an algebraic 

sum of independent flows – forward, reverse and leakage flows. The direct flow is due to the 

energy exchange between the impeller and the liquid in the absence of a pressure drop between 

the inlet and outlet. The return flow is considered as a flow in a channel formed by a fixed impeller 

and cover under the influence of a pressure drop at the outlet and inlet. The leakage flow is formed 

by the pressure drop at the outlet and inlet between the impeller and the fixed cover. 
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Насос трения, предназначенный для перекачивания вязких жидкостей, имеет 

рабочее колесо 1, с лопастью, очерченной по спирали Архимеда. Зазор 𝛿 между 

крышкой 2 корпуса насоса и рабочим колесом минимален для предотвращения 

объемных утечек. 
 

 
Рисунок1 — Схема насоса трения 

 

При расчете подобных насосов (в частности, шнековых) используют принцип 

суперпозиции, согласно которому подача представляется как сумма трех независимых 

друг от друга потоков – прямого, обратного и потока утечек. Расчет прямого потока 

предложен в работах [1 – 3]. 
Обратный поток рассматривается как течение в канале, образованном 

неподвижными рабочим колесом и крышкой под действием перепада давлений на 

выходе и входе. При этом течение считается установившимся, плоскопараллельным, 

жидкость несжимаемой. При установившемся ламинарном движении вязкой жидкости 

через трубу прямоугольного сечения секундный объемный расход Q определяется 

выражением [4]: 

𝑄 =
𝑃

4𝜇𝑙
𝜓𝑓(𝜓)ℎ4, 

(1) 

где Р – перепад давлений на выходе и входе рабочего колеса, Па; 

𝜇 – динамическая вязкость, Па·с; 

l – длина трубы, м; 

𝜓 – параметр, представляющий отношение ширины b прямоугольного сечения к его 

высоте 2h; 

f (𝜓) – функция, значение которой определяется в зависимости от 𝜓 [4]. 
Потери давления dP на бесконечно малом пути dl движения элементарного объема 

жидкости по спиральному каналу прямоугольного сечения: 

𝑑𝑃 =
4𝑄𝜇

𝜓𝑓(𝜓)ℎ4
𝑑𝑙. 

(2) 

Величину dl можно определить так: 

𝑑𝑙 = 𝑅𝑑𝜑, (3) 

где R – текущее значение радиуса средней линии тока в канале, м; 

d𝜑 – бесконечно малое изменение угла, соответствующее пути dl. 

Текущий радиус для спирали Архимеда определяется выражением [5]: 
𝑅 = 𝑅2ср−∝ 𝜑, (4) 
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где 𝑅2ср – радиус средней линии тока на входе в рабочее колесо, м; 

∝ – параметр спирали Архимеда, м; 

𝜑 – угол, соответствующий радиусу r, рад. 

Подставляя уравнение (4) в (3) и (2), получим: 

𝑑𝑃 = −
4𝑄𝜇(𝑅2ср − 𝛼𝜑)

𝜓𝑓(𝜓)ℎ4
𝑑𝜑. 

(5) 

Минус в выражении (5) означает, что положительному приращению угла 

d𝜑 соответствует уменьшение давления dP. Интегрируя (5), получим неопределенный 

интеграл: 

𝑃 = −
4𝑄𝜇𝜑(𝑅2ср−0,5𝛼𝜑)

𝜓𝑓(𝜓)ℎ4 +C. 
(6) 

Постоянная интегрирования С находится из условия, что при 𝜑 = 2𝜋𝑛 перепад давления 

P=0: 

𝐶 =
8𝑄𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср − 𝛼𝜋𝑛)

𝜓𝑓(𝜓)ℎ4
, 

(7) 

где n – число витков спирали. 

В начальном сечении канала при 𝜑=0 давление определится выражением: 

𝑃 =
8𝑄𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср−𝛼𝜋𝑛)

𝜓𝑓(𝜓)ℎ4 . 
(8) 

Из уравнения (8): 

𝑄 =
𝑃𝜓𝑓(𝜓)ℎ4

8𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср−𝛼𝜋𝑛)
. (9) 

Так как в выражении (9) h – половина высоты канала, то при ℎ = ℎ′/2 получим: 

𝑄 =
𝑃𝜓𝑓(𝜓)ℎ′4

128𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср−𝛼𝜋𝑛)
. 

(10) 

В работе [6] отмечается, что при движении жидкости в неподвижном криволинейном 

канале возникают вторичные течения вследствие действия центробежной силы. Для 

определения потери давления, обусловленной силой инерции 𝐹ц, запишем ее уравнение при 

вращательном движении жидкости в неподвижном канале от периферии к центру, 

действующую на единицу веса: 

𝐹ц =
𝜔2𝑅

 𝑔
. 

(11) 

Угловая скорость 𝜔 движения жидкости в канале изменяется в зависимости от радиуса 

R при постоянном Q и неизменном сечении канала 

𝜔 =
𝑉𝑚𝑎𝑥

𝑅
=

2𝑄

𝑏ℎ′𝑅
  , 

(12) 

где 𝑉𝑚𝑎𝑥 – максимальная скорость движения жидкости по оси канала, равная удвоенной 

средней скорости 𝑉ср. 

Работа центробежной силы инерции при перемещении жидкости вдоль радиуса на 

расстояние dR равна: 

𝑑𝐻ц = −
4𝑄2

𝑏2ℎ′2𝑅𝑔
𝑑𝑅. 

(13) 

Интегрируя в пределах изменения радиуса от 𝑅2 до 𝑅1 (рис.1), получим потерю напора: 

𝐻ц = −
4𝑄2

𝑏2ℎ′2𝑔
∫

𝑑𝑅

𝑅

𝑅1

𝑅2

=
4𝑄2

𝑏2ℎ′2𝑔
ln

𝑅2

𝑅1
, 

(14) 

или в единицах давления: 
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𝑃ц =
4𝑄2𝜌

𝑏2ℎ′2 ln
𝑅2

𝑅1
, (15) 

где ρ – плотность жидкости. 

С учетом потерь давления, вызванных действием центробежной силы инерции, 

выражение (10) примет вид: 

𝑄 =
(𝑃−

4𝑄2𝜌

𝑏2ℎ′2 ln
𝑅2
𝑅1

)𝜓𝑓(𝜓)ℎ′4

128𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср−𝛼𝜋𝑛)
. 

(16) 

При расчете обратного потока следует учесть следует учесть местные потери давления 

на входе в канал 𝑃вх и на выходе из него 𝑃вых [7]: 

𝑃 = 𝑃вх = 𝑃вых = 𝜉
𝛼𝑉2

2
𝜌, 

(17) 

где 𝜁 = 𝜁вх = 𝜁вых = 1 – коэффициенты местных сопротивлений на входе в канал и выходе 

из него соответственно [5]; 
𝛼 – коэффициент Кориолиса, при ламинарном режиме 𝛼=2 [8]; 
𝑉ср = 𝑉вх = 𝑉вых – средние скорости на входе в канал и выходе из него соответственно. 

Тогда: 

𝑃 = 𝑃вх = 𝑃вых = 𝜉
𝑄2𝜌

𝑏2ℎ′2. 
(18) 

Окончательное выражение для расчета обратного потока 𝑄о в насосе трения имеет вид: 

𝑄о =
[𝑃−

𝑄2𝜌

𝑏2ℎ′2(4 ln
𝑅2
𝑅1

+𝜁вх+𝜁вых)]𝜓𝑓(𝜓)ℎ′4

128𝜇𝜋𝑛(𝑅2ср−𝛼𝜋𝑛)
. 

(19) 

Поток утечек в насосе трения зависит от величины зазора δ (рис. 1) между рабочим 

колесом 1 и крышкой 2, толщины лопасти t и перепада давлений на выходе из рабочего 

колеса и в подводе, или перепадом давлений на первом витке спирали (участок AB рис. 1). 

При этом давление внутри участка AB спирали равно атмосферному. 
Для расчета потока утечек в насосе трения следует построить эпюру распределения 

давления на первом витке спирали, полагая, что давление по всей длине лопасти 

нарастает равномерно. Затем определить радиус 𝑟2, соответствующий среднему на участке 
AB давлению Pср. В дальнейшем считаем, что утечки происходят через зазор между 
крышкой 2 (рис. 1) и кольцом (обозначено на рис. 1 штриховыми пиниями) на рабочем 

колесе толщиной, равной толщине лопасти t с наружным радиусом 𝑟2 и внутренним 𝑟1  – 
при постоянном давлении Pср на радиусе 𝑟2 .Таким образом, следует определить уравнение 
течения жидкости в зазоре, образованном двумя коническими поверхностями (рис. 2). 

 

 
Рисунок 2 – Схема к определению потока утечек 

 

Для определения уравнения течения в зазоре δ между неподвижными коническими 

поверхностями за основу принимается уравнение ламинарного течения несжимаемой, 

вязкой жидкости в зазоре, образованном двумя параллельными плоскими стенками [8] 
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𝑃 =
12𝑄𝜇𝑙

𝛿3𝑏
. 

(20) 

При течении элементарного объема жидкости на бесконечно малом пути dl (рис.2) 

перепад давления dP составит: 

𝑑𝑃 =
12𝑄𝜇

𝛿3𝑏
𝑑𝑙 . (21) 

При ширине канала b=2𝜋𝑟 и 𝑑𝑙 = 𝑑𝑟
cos 𝛾⁄ , имеем: 

𝑑𝑃 =
6𝑄𝜇

𝛿3𝜋 cos 𝛾

𝑑𝑟

𝑟
, 

(22) 

где 𝛾 – угол установки крышки. 

Интегрируя уравнение (22), получим: 

𝑃 =
6𝑄𝜇

𝛿3𝜋 cos 𝛾
ln 𝑟 + 𝐶. 

(23) 

Постоянную интегрирования С найдем из условия, что при значении текущего 
радиуса r1 давление P=0. Тогда: 

𝐶 = −
6𝑄𝜇

𝛿3𝜋 cos 𝛾
ln 𝑟1. (24) 

При r2 давление определится выражением: 

𝑃 =
6𝑄𝜇

𝛿3𝜋 cos 𝛾
ln

𝑟2

𝑟1
. (25) 

Тогда расход Q жидкости в зазоре, образованном двумя неподвижными 

коническими поверхностями: 

𝑄 =
𝑃𝛿3𝜋 cos 𝛾

6𝜇 ln(
𝑟2

𝑟1
⁄ )

. (26) 

При работе насоса в зазоре на частицы жидкости, прилегающие к торцу кольца рабочего 

колеса, будет действовать центробежная сила, вызывая вихревой поток. Потери давления 

Pц, связанные с действием центробежной силы согласно [9], определяются формулой: 

𝑃ц = 𝜌𝜔ж
2 𝑟2

2−𝑟1
2

2
, (27) 

где 𝜛ж – угловая скорость вращения жидкости в зазоре. 

При отношении радиусов  
𝑟2

𝑟1
⁄  близком к единице, что имеет место в предлагаемой 

схеме, величина 𝑃ц« P. 

Местные потери в зазоре определяются скоростями на входе и выходе из него. При 

небольшой величине потока утечек значения скоростей также невелики, следовательно, и 

местные потери пренебрежимо малы.  

Следовательно, основным видом потерь являются потери на трение в зазоре. Тогда 

выражение для потока 𝑄у утечек имеет вид: 

𝑄у =
𝑃ср𝛿3𝜋 cos 𝛾

6𝜇 ln(
𝑟2

𝑟1
⁄ )

. 
(28) 
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