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ОЦЕНКА НАПРЯЖЕННО-ДЕФОРМИРОВАННОГО СОСТОЯНИЯ 
ВАЛОВ ШАХТНЫХ СЕКЦИОННЫХ НАСОСОВ
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Evaluation of the stress-strain state of shafts of mine section pumps
S. A. Timukhin, E. O. Churakov, A. O. Islent'ev

The authors consider mine sectional centrifugal pumps, in particular, features of the stress-strain state of the shafts of two-flow and single-flow pumps. Due to the 
development of mine sectional dual-flow pumps, there is a need for a comparative evaluation of the stress-strain state of the shafts. Such an assessment should 
precede the development and construction of a pump design of any series, since sufficient strength and stiffness of the shaft ensure a stable operation of the pump 
rotor, and consequently the entire pump unit as a whole. The article presents the stresses of three components: the stresses from bending, torsion and axial force. The 
authors separately consider the stresses from the axial force for two variants of the pump impellers being fit on the shaft. With loose fit, the stresses from the axial force 
are distributed evenly over the entire length of the shaft, and with interference fit tensions increase stepwise depending on the number of impellers. In double-flow 
pumps, the axial force will be half that in comparison with similar single-flow pumps. For interference fit, the nature of tension stresses differs significantly. The authors 
present equivalent shaft stresses of the pump types under consideration. The authors carried out a comparative evaluation of the equivalent stresses of single-flow 
and double-flow centrifugal section pumps on the example of CNS-300-600 and CNSD-600-300 pumps. Estimates show that equivalent stresses are lower in CNSD 
pumps than in CNS pumps, which indicates more favorable operating conditions for their shafts and that the design of dual-flow pumps is more perfect.
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Рассматриваются шахтные секционные центробежные насосы, в частности, осо-
бенности напряженно-деформированного состояния валов двухпоточных и од-
нопоточных насосов. В связи с разработкой шахтных секционных двухпоточных 
насосов возникает необходимость в проведении сравнительной оценки напря-
женно-деформированного состояния валов. Такая оценка должна предшество-
вать разработке и созданию конструкции насоса любого типоряда, поскольку до-
статочная прочность и жесткость вала обеспечивают устойчивую работу ротора 
насоса, а следовательно, и всего насосного агрегата в целом. Приведены схемы 
напряжений трех составляющих: напряжения от изгиба, кручения и осевой силы. 
В отдельности рассмотрены напряжения от осевой силы при двух вариантах по-
садки рабочих колес насоса на вал. При свободной посадке напряжения от осе-
вой силы распределяются равномерно по всей длине вала, а при посадке с на-
тягом напряжения ступенчато возрастают в зависимости от количества рабочих 
колес. При этом в двухпоточных насосах осевая силы будет в два раза меньше по 
сравнению с аналогичными однопоточными насосами. При посадке с натягом ха-
рактер растягивающих напряжений существенно отличается. Также представлены 
эквивалентные напряжения валов рассматриваемых типов насосов. Проведена 
сравнительная оценка эквивалентных напряжений однопоточных и двухпоточ-
ных центробежных секционных насосов на примере насосов ЦНС-300-600 и 
ЦНСД-600-300. По данным оценки видно, что эквивалентные напряжения ниже 
в насосах ЦНСД, чем в насосах ЦНС, что говорит о более благоприятных усло-
виях работы их валов и что конструкция двухпоточных насосов является более 
совершенной.

Ключевые слова: центробежные насосы; вал; напряженно-деформированное 
состояние; сравнительная оценка; эквивалентные напряжения.

В 
связи с разработкой в настоящее время шахтных 
секционных насосов по двухпоточной схеме [1–4] 
возникает необходимость сравнительной оценки на-

пряженно-деформированного состояния (НДС) валов одно- и 

двухпоточных насосов.

С учетом того что в двухпоточных насосах принят принци-

пиально другой способ компенсации осевых сил (за счет симме-

тричного расположения рабочих колес), нагруженность валов 

этих насосов от осевых сил также будет существенно отличать-

ся. Все это предполагает необходимость всесторонней оценки 

нагружения валов двухпоточных насосов, являющейся основой 

для расчета валов на прочность и динамическую устойчивость 

под действием максимально возможных нагрузок. Такая оцен-

ка должна предшествовать разработке и созданию конструкции 

насоса любого типоряда, поскольку достаточная прочность и 

жесткость вала обеспечивают устойчивую работу ротора насоса, 

а следовательно, и всего насосного агрегата в целом.
В качестве исходной информационной базы рассмотрим 

нагруженность валов центробежных секционных насосов, вы-
полненных по однопоточной гидравлической схеме с рабочими 

секциями и разгрузочным устройством для компенсации осево-
го усилия (рис. 1).

В условиях нашей задачи и первого приближения пренебре-
гаем неравномерностью распределения сил тяжести на валу от 
всех деталей ротора и заменяем их равномерно распределенной 
нагрузкой. В соответствии с этим на рис. 2 приведены эпюры из-
гибающих s

изг
 и крутящих напряжений s

кр
, а также напряжений 

от осевых сил s
раст

, действующих на вал [5–8].
Отдельно следует проанализировать нагружение вала от 

осевых сил, которое зависит от характера посадки на него рабо-
чих колес. Здесь возможны два варианта посадок: колеса посаже-
ны на вал с натягом, и при этом осевые силы передаются на вал 
от каждого колеса индивидуально; колеса посажены свободно, 
и тогда осевые силы передаются по ступицам колес на опорную 
втулку, жестко закрепленную на валу. В этом случае вал нагру-
жается от осевых сил равномерно по всей длине от разгрузочно-
го диска до опорной втулки (что соответствует прямоугольной 
эпюре s

раст1
 на рис. 2). В случае посадки колес с натягом эпюра 

s
раст2

 будет соответствовать трапецеидальной эпюре напряже-
ния. При этом максимальное расчетное значение осевых сил, 
передаваемых на вал, будет одинаковым. Различными будут 
участки приложения этих сил (в первом случае они распределя-
ются равномерно по всей длине вала, а во втором – приложены 
на участке вала, расположенного между разгрузочным диском и 
последним рабочим колесом.

Анализ нагружений вала однопоточного насоса (рис. 2) по-
казывает, что наиболее опасным участком вала является участок 
от середины вала до центра тяжести первого рабочего колеса. 
Рассматривая вал как деталь со сложным сопротивлением (рас-
тяжение, изгиб и кручение), необходимо определить наиболее 
опасное сечение вала на этом участке (с максимальным эквива-
лентным напряжением, включающим все три вида сопротивле-
ний) для обоих случаев посадки рабочих колес на вал.

Рисунок 1. Схема ротора однопоточного насоса в сборе. 1 – рабочие 
колеса; 2 – разгрузочный диск; 3 – вал.
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Рассмотрим теперь особенности нагружения валов двух-
поточных насосов согласно их гидравлической схеме (рис. 3). В 
сравнении с однопоточными насосами у двухпоточных отсутст-
вует разгрузочное устройство, и центральная пара однопоточ-
ных колес заменяется одним двухпоточным. В сумме два этих 
преимущества позволяют более эффективно распределить на-
грузки на валу двухпоточного насоса. В двухпоточных насосах 
осевая сила уравновешивается путем симметричного располо-

жения рабочих колес на валу.
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Рисунок 2. Эпюры напряжений вала однопоточного насоса. sраст1, sэкв1 – 

растягивающее напряжение от осевой силы и эквивалентные напряжения                   
при свободной посадке; sраст2, sэкв2 – растягивающее напряжение от осевой 
силы и эквивалентные напряжения при посадке с натягом.
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Рисунок 3. Схема ротора двухпоточного насоса в сборе. 1 – рабочее      
колесо одностороннее; 2 – рабочее колесо двустороннее; 3 – вал.
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Рисунок 4. Эпюры напряжений вала двухпоточного насоса. sраст1, sэкв1 –  

растягивающее напряжение от осевой силы и эквивалентные напряжения 
при свободной посадке; sраст2, sэкв2 – растягивающее напряжение от осевой 
силы и эквивалентные напряжения при посадке с натягом.
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Рисунок 5. Эквивалентные напряжения по длине вала для насосов ЦНС 
300-600 и ЦНСД 600-300 при свободной посадке и с натягом.

Схема нагруженности вала такого насоса представлена на 

рис. 4, откуда следует, что осевая сила в этом случае снижается 

примерно в два раза, но характер ее воздействия на вал останет-

ся аналогичным однопоточным насосам соответственно при по-

садке рабочих колес с натягом и без него.

На основе изложенного дадим расчетные зависимости          

s
экв

 = f(l
вала

) для однопоточных и двухпоточных насосов, соответ-

ственно для различных посадок рабочих колес на вал. В качестве 

примера такого расчета рассмотрим насос ЦНС 300–600 с 10 ра-

бочими колесами и аналогичный ему по мощности и габаритным 

размерам ЦНСД 600–300. Характер изменения s
экв

  по длине вала 

для этих насосов приведен на рис. 5. Расчет значений осуществ-

лялся в соответствии с 4-й теорией прочности по зависимости, 

МПа [9–12]:

 

( ) .

2
2

экв изг раст кр
σ = σ + σ + 3σ

Анализ НДС показывает, что благодаря более совершенной 

гидравлической схеме, а также более эффективному исполь-

зованию рабочего участка вала двухпоточных насосов осевая 

составляющая напряжений уменьшается вдвое по сравнению 
с однопоточными насосами ЦНС, что соответственно снижает 
величину эквивалентных напряжений. Для насоса ЦНС-300-600 
максимальное эквивалентное напряжение составляют 45,3 МПа 
при свободной посадке и 42,8 МПа при посадке с натягом. Для 
насоса ЦНСД-600-300 максимальное эквивалентное напряжение 
снижается на 4 % и равняется 43,6 МПа при свободной посад-
ке. При посадке с натягом в двухпоточном насосе максимальное 
значение эквивалентного напряжение не отличается от анало-

гичного значения в однопоточном. Полученные результаты мо-
гут быть использованы при прочностных расчетах создаваемых 
двухпоточных насосов.
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