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АННОТАЦИЯ
Введение. Насосное оборудование для теплоэнергетической отрасли должно обладать высоким уровнем на-

дежности для обеспечения бесперебойной работы энергоблока. Для выполнения этого требования на тепловых 
электро станциях применяется дублирование вспомогательного оборудования, например, питательные насосы по-
ставляются с обязательным резервированием. Но при выходе из строя одного из основных насосов пуск резервного 
насоса может занимать от нескольких секунд до нескольких минут (в зависимости от типа резерва). Поэтому надеж-
ность  конструкции питательных насосов на сегодняшний день является одним из актуальных направлений разви-
тия техники. Устройство уравновешивания осевой силы или разгрузочное устройство – является одним из  основных 
 элементов питательного насоса, который оказывает существенное влияние на надёжность и эффективность его 
 работы.

Цель исследования – провести математическое моделирование разгрузочного устройства для определения его 
оптимальной конструкции и параметров. Объектом исследования является разгрузочной устройство для питатель-
ного насоса ПЭН 290-115.

Материалы и методы. Рассмотрены два варианта разгрузочного поршня: двуступенчатый и одноступенчатый. 
Для исследования эффективности данных конструкций выполнены серии гидродинамических расчетов трехмерного 
течения вязкой жидкости с использованием программного продукта ANSYS CFX.

Результаты. Получены расчетные характеристики двух конструкций разгрузочного устройства. Проведено ис-
следование влияния шероховатости и радиального зазора на эффективность цилиндрического поршня. Результаты 
расчетов показали, что уменьшение радиального зазора приводит к уменьшению потерь в узле разгрузки. Увели-
чение значения шероховатости тоже может привести к уменьшению утечек, однако чрезмерное его увеличение 
приводит к росту потерь на трение, поэтому необходимо контролировать оба эти параметра при поиске оптимальной 
величины шероховатости.

Выводы. Предложена оптимальная конструкция разгрузочного поршня, которая сочетает в себе простоту изго-
товления, надежность работы и энергоэффективность.
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ABSTRACT
BACKGROUND: Thermo power industry demands the high level of reliability of pump equipment. Regarding that, 

improvement of reliability of feed pump structure and balancing device in particular is a relevant issue.
AIMS: To perform numerical simulation of a balancing device in order to determine its optimal design and parameters. 

The study object is the balancing device of the PEN 290-115 feed pump 
METHODS: Two types of the balancing piston, two-stage and single-stage, were studied. The series of computational 

fluid dynamics simulations of the three-dimensional flow of a viscous liquid were performed using the ANSYS CFX software 
in order to study the efficiency of given designs.

RESULTS: The calculated characteristics of the two designs of the unloading device were obtained. The influence 
of roughness and radial clearance on the efficiency of a cylindrical piston was studied. The simulation results showed 
that the radial clearance decrease leads to balancing device losses decrease. The roughness value increase may also lead 
to the leaks decrease, but its excessive increase leads to friction losses increase, so it is necessary to control both parameters 
when searching for the optimal roughness value.

CONCLUSIONS: The optimal design of the balancing piston, which combines simplicity of manufacturing, reliability 
and energy efficiency, is proposed.

Keywords: feed pump; balancing piston; turbulence model; equivalent roughness.
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ВВЕДЕНИЕ
Насосное оборудование для теплоэнергетической от-

расли должно обладать высоким уровнем надежности 
для обеспечения бесперебойной работы энергоблока. 
Для выполнения этого требования на тепловых электро-
станциях применяется дублирование вспомогательного 
оборудования, например, питательные насосы постав-
ляются с обязательным резервированием. Но при выходе 
из строя одного из основных насосов пуск резервного 
насоса может занимать от нескольких секунд до не-
скольких минут (в зависимости от типа резерва). По-
этому надежность конструкции питательных насосов 
на сегодняшний день является одним из актуальных 
направлений развития техники.

Устройство уравновешивания осевой силы или раз-
грузочное устройство – является одним из основных 
элементов питательного насоса, который оказывает су-
щественное влияние на надёжность и эффективность его 
работы. Конструктивно различают три типа разгрузоч-
ных устройств: гидропята (рис. 1, a), поршень (рис. 1, b) 
и двойной поршень (рис. 1, c) [1, 2].

Разгрузочный поршень уравновешивает ротор за счет 
перепада давления в дроссельной щели между поршнем 
и корпусом насоса, которая соединяет область за рабо-
чим колесом последней ступени и камерой разгрузки. 
Диаметр поршня dEK, как правило, выбирается примерно 
равным диаметру уплотнений рабочего колеса на входе. 
Вычисления разгрузочной способности поршня произво-
дят для номинального режима, поэтому в процессе рабо-
ты ротор может выходить из равновесия. Для восприятия 

несбалансированной осевой силы, как правило, в кон-
струкции предусматривают упорный подшипник двусто-
роннего действия. 

Гидропята – является саморегулируемым устрой-
ством, уравновешивание осевой силы в котором проис-
ходит через дроссельную щель между упорным диском 
гидропяты и торцевой поверхностью корпуса. Саморегу-
лирование осуществляется за счет изменения торцевого 
зазора Δ (рис. 1) вследствие изменения перепада дав-
лений. Функционирование устройства осуществляется 
по принципу гидростатического подшипника. Данное 
устройство имеет недостатки, влияющие на эксплуа-
тационную надежность: 1) поломки в момент пуска, 
2) при возникновении парообразования в насосе утра-
чивается несущая способность жидкости в торцевом за-
зоре, что приводит к выходу из строя торцевой поверх-
ности гидропяты [3]. 

Двойной поршень – это разновидность конструкции 
одинарного поршня. Принцип работы аналогичен прин-
ципу работы одинарного поршня – разгрузка осевой силы 
за счет перепада давлений в дроссельной щели, ступен-
чатая конструкция позволяет снизить объем ные потери.

Опыт эксплуатации питательных насосов ЛМЗ пока-
зал высокую эксплуатационную надёжность разгрузоч-
ного поршня. Компания Sulzer, кроме того, использует 
в конструкциях своих питательных насосов систему раз-
грузки «поршень c упорным подшипником двухсторон-
него действия» [4].

Показатели надежности разгрузочного поршня 
и гидро пяты по результатам исследований [5] питатель-
ных насосов представлены в таблице 1.

Таблица 1. Показатели надежности разгрузочных устройств
Table 1. Reliability indicators of balancing devices

№ п.п. Тип разгрузочного устройства Количество агрегатов Количество повреждений

1 Поршень 511 27

2 Гидропята 533 310

Рис. 1. Схема устройств уравновешивания осевой силы: а – гидропята, b – поршень, с – двойной поршень.
Fig. 1. Schemes of the axial force balancing devices: a - disk, b – single-stage piston, c – two-stage piston.

a b c
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Главными достоинствами разгрузочного поршня по-
мимо высокой эксплуатационной надежности являются 
простота конструкции и легкость монтажа, т.к. при цен-
тровке ротора можно легко контролировать величину 
дроссельной щели по всему периметру.

ЧИСЛЕННОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ 
РАЗГРУЗОЧНЫХ УСТРОЙСТВ

С целью выбора оптимального варианта разгрузочно-
го устройства в настоящей работе был выполнен числен-
ный CFD анализ для оценки объемных потерь и потерь 

на трение в устройствах типа поршень и двойной пор-
шень одинаковой длины. 

CFD анализ был выполнен на примере питательного 
насоса ПЭН-290-115 производства АО «Силовые маши-
ны». На рис. 2 представлена визуализация сектора рас-
чётной области зазора между цилиндрическим поршнем 
и корпусом насоса ПЭН–290-115, включающего в себя 
пазухи, имитирующие область за рабочим колесом и об-
ласть камеры разгрузки, а в таблице 2 – настройки гра-
ничных условий для этой модели.

В качестве альтернативного варианта для сравнения 
был произведен CFD анализ разгрузочного устройства 
типа «двойной поршень» («ступенчатый поршень») 

Таблица 2. Настройки граничных условий и параметров расчёта
Table 2. Settings of boundary conditions and simulation parameters for the single-stage piston

Тип расчёта Стационарный

Модель турбулентности SST

ГУ на входе в барабан (Inlet) Полное давление (Total pressure = 10,311 МПа)

ГУ на выходе из барабана (Outlet) Статическое давление (Static pressure =101 325 Па)

ГУ на стенках (Walls) Условие трения υ = 0 м/с (No slip);
Шероховатость (Rough) Ra 1,6 мкм (эквивалентная 3,68 мкм);

Стенка поршня вращается с частотой 2910 об/мин.

Параметры жидкости (Water) Температура: 165°С; 
Плотность: 905 кг/м3; 

Динамическая вязкость: 0,0001647 Па×с.

Таблица 3. Настройки граничных условий и параметров расчёта
Table 3. Settings of boundary conditions and simulation parameters for the two-stage piston

Тип расчёта Стационарный

Модель турбулентности SST

ГУ на входе в барабан (Inlet) Полное давление (Total pressure = 10,311 МПа)

ГУ на выходе из барабана (Outlet) Статическое давление (Static pressure = 101 325 Па)

ГУ на стенках (Walls) Условие трения υ = 0 м/с (No slip);
Шероховатость (Rough) Ra = 1,6 мкм (эквивалентная 3,68 мкм);

Стенка поршня вращается с частотой 2910 об/мин.

Параметры жидкости (Water) Температура: 165°С; 
Плотность: 905 кг/м3; 

Динамическая вязкость: 0,0001647 Па×с.

Рис. 3. Визуализация расчётной сетки сектора исследуемой 
области.
Fig. 3. Visualization of the simulation grid of the studied space 
for the two-stage piston.

Рис. 2. Визуализация исследуемой расчетной области для од-
ноступенчатого поршня.
Fig. 2. Visualization of the studied simulated space for the single-
stage piston.
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такой же длины L. На рис. 3 представлена визуализация 
сектора расчётной области зазора между ступенчатым 
поршнем и корпусом насоса ПЭН–290-115, а в табли-
це 3 – настройки граничных условий.

Сравнительный анализ объемных потерь и потерь 
на трение (таблица 4) показывает, что для питательного 
насоса ПЭН 290-115 объемные потери в разгрузочном 
устройстве типа двойной поршень ниже, чем в цилин-
дрическом барабане на 7,8%, при этом потери на тре-
ние за счет ступенчатой конструкции двойного поршня 
по отношению к цилиндрическому барабану возросли 
на 30,3%.

Для оценки потерь мощности использовались 
следую щие формулы:
• потери мощности, связанные с объёмными утечками:

ùρ ⋅ ⋅ ⋅
=

ηQ

g Q H
N ;  (1)

• потери мощности, связанные с трением:

= ω⋅TN T ;  (2)

• полные потери мощности:

.= +Q TN N N   (3)

На основании СFD анализа можно сделать вывод 
о нецелесообразности использования ступенчатого ба-
рабана, т. к. это не ведёт к росту КПД насоса, поскольку 
уменьшенное значение утечек нивелируется увеличив-
шимся моментом трения барабана.

Для повышения эффективности поршня предлагают ся 
следующие технические решения: изменение радиаль-
ного зазора и изменение шероховатости поверхностей.

Уменьшение радиального зазора приводит к умень-
шению коэффициента расхода через щель и не приводит 
к негативным последствиям в виде роста момента ги-
дравлического трения, в отличие от случая увеличения 
длины поршня. Однако, минимальное значение вели-
чины зазора определяется величиной прогиба ротора, 
максимальная величина прогиба которого не должна 
быть больше 0,1 мм. При двухопорном конструктивном 
исполнении насоса максимальный прогиб вала находит-
ся в непосредственной близости от середины осевого га-
барита ротора. Поршень расположен в непосредственной 
близости от подшипниковой опоры, следовательно, про-
гиб в этом месте меньше. 

Влияние шероховатости поверхностей в зазоре 
(цилиндрическая поверхность поршня и втулки корпу-
са) проявляется в увеличении коэффициента гидрав-
лического трения, а, следовательно, и в уменьшении 
объёма утечек, однако, это приводит к росту момента 

Таблица 4. Результаты CFD анализа одноступенчатого и двухступенчатого поршней
Table 4. The results of CFD analysis of the single-stage and two-stage pistons

Наименование параметра Поршень Двойной поршень

Осевая сила, действующая на поршень, кН 111,7 107,3

Расход утечек через барабан, м3/ч 11,43 10,6

Момент трения, Н·м 18,9 27,1

Мощность потерь в барабане, кВт 38,2 38,3

Рис. 5. Зависимость потерь мощности на трение в разгрузоч-
ном поршне от шероховатости при разных значениях радиаль-
ного зазора от 0,15 до 0,25 мм.
Fig. 5. Dependence of friction power losses of the balancing piston 
on roughness at different values of radial clearance in the range 
from 0.15 to 0.25 mm.

Рис. 4. Зависимость расхода через разгрузочный поршень 
от шероховатости при разных значениях радиального зазора 
от 0,15 до 0,25 мм.
Fig. 4. Dependence of flow rate through the balancing piston on 
roughness at different values of radial clearance in the range from 
0.15 to 0.25 mm.
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гидравлического трения. Следовательно, необходимо 
определить совместное влияние двух этих составляю-
щих потерь с целью расчета оптимальной шерохова-
тости, при которой выигрыш в уменьшении объём-
ных утечек не компенсируется возросшими потерями 
на трение.

Оценка влияния шероховатости и величины радиаль-
ного зазора проводилась для модели цилиндрического 
поршня без канавок (параметры расчёта представлены 
в таблице 2). Шероховатость задавалась на вращающей-
ся и неподвижной стенках дроссельной щели.

Значения песочной шероховатости, задаваемые 
при расчёте, получались путем пересчета шерохова-
тости Ra с помощью коэффициента пропорциональ-
ности 2,3 [6].

Результаты расчётов проточной части щели разгру-
зочного устройства с разными значениями радиально-
го зазора и шероховатости представлены на рис. 4–6. 
Оценка потерь мощности проводилась по формулам  1–3.

На рис. 7 представлены зависимости потерь мощ-
ности вызванных наличием утечек и трения, а также 
полные потери мощности для шероховатости Ra 25.

Из рис. 7 можно видеть, что уменьшение радиаль-
ного зазора приводит к уменьшению потерь мощности, 
связанной с объёмными утечками, а потери мощности 
на трение остаются постоянными, следовательно, це-
лесообразно уменьшение радиального зазора с целью 
увеличения КПД насоса.

Из рис. 6 видно, что для зазоров 0,18–0,25 увели-
чение шероховатости приводит к уменьшению полной 
потери мощности на разгрузочном устройстве за счёт 
значительного уменьшения величины объёмных уте-
чек (рис. 4) при незначительном росте момента трения 
(рис. 5). Для зазора 0,15 мм график полных потерь 
мощности (рис. 6) имеет минимум при шероховатости 

Рис. 7. Зависимость полных потерь мощности (N) и потерь 
мощности на трение (Nq) и перетечки в разгрузочном порш-
не (Nt) в зависимости от зазора при значении шероховатости 
величины Ra 25.
Fig. 7. Dependence of total power losses (N), friction power 
losses (Nq) and overflow power losses (Nt) in the balancing piston 
on clearance value at the roughness value of Ra 25.

Рис. 6. Зависимость полных потерь мощности в разгрузочном 
поршне от шероховатости при разных значениях радиального 
зазора от 0,15 до 0,25 мм.
Fig. 6. Dependence of total power losses of the balancing piston 
on roughness at different values of radial clearance in the range 
from 0.15 to 0.25 mm.

Ra 25, дальнейшее увеличение шероховатости приво-
дит к незначительному увеличению потерь в разгрузоч-
ном устройстве.

В результате проведенной работы можно сделать 
вывод о конкурентоспособности цилиндрических раз-
грузочных поршней. Целесообразно использование 
 разгрузочных устройств со стенками определенной 
 шероховатости для уменьшения объемных потерь.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ
В результате сравнения двух конструкций разгру-

зочных поршней определено, что цилиндрический 
поршень более конкурентоспособен, поскольку его эф-
фективность такая же, как и у ступенчатого поршня, 
выгода в объёмном КПД, которого полностью нивели-
руется возросшими потерями на трение.

Проведено исследование влияния радиального за-
зора и шероховатости на эффективность разгрузочного 
цилиндрического поршня. Уменьшение радиально-
го зазора приводит к уменьшению объемных утечек 
через узел разгрузки, момент трения же не изменяет-
ся, это приводит к росту КПД насоса, следовательно, 
целесообразно использовать поршень с минимально 
возможным радиальным зазором, величина которого 
должна определяться прогибом вала. 

Значение шероховатости цилиндрической поверх-
ности поршня уменьшает величину утечек, однако 
приводит к росту момента трения. При значительных 
величинах шероховатости это не приводит к росту КПД. 
Для исследуемого поршня длиной 250 мм рекомендо-
вана шероховатость Ra 25 для всех величин радиаль-
ного зазора. Дальнейшее увеличение шероховатости 
не приводит к росту КПД, а для зазора 0,15 приводит 
даже к росту потерь.
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