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верка условий прочности шпонки. Доля осевой силы 

MF F− может быть компенсирована соответствующим кон-

структивным решением. 
Рассмотрим конкретный пример. Требуется подобрать по-

садку с натягом косозубого колеса с ведомым валом редукто-
ра. Соединение нагружено вращающим моментом 

420M = Нм и осевой силой 600F = Н. Диаметр и длина 

посадочной поверхности соответственно равны: 55d = мм, 

65l = мм. Наружный диаметр ступицы 2 90d = мм; вал 

сплошной ( 1 0d = ); материал вала – сталь 45 

(
1

280
Т

σ = Н/мм2), колеса – сталь 40Х (
2

600
Т

σ = Н/мм2). 

Сборка осуществляется запрессовкой. 
При расчете соединения с натягом общепринято не учи-

тывать шпонку. Среднее контактное давление определяется, 
принимая коэффициент запаса сцепления 3k =  и коэффици-

ент трения 0 07f ,= : 
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Согласно ГОСТ 23360-78 по заданному диаметру вала 
выбираем призматическую шпонку с параметрами: ширина 

16b = мм, высота 10h = мм, глубина паза в ступице 

2 4 3t ,= мм. Произведем расчет напряжений в углах шпо-

ночного паза. По формулам (3), (4) имеем: 
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Величина 1h  находится из выражения: 
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ситет равнодействующей находится из (5): 
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,
e , ,= − − = мм. Принимая 2 25k ,σ =  

[7], по (6), (7) имеем: 
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Как видно, 

В Т
σ 〉σ . 

Уменьшая глубину шпоночного паза, найдем 1
*h  из (10): 
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Принимаем 1 13 7h ,= мм. Глубина шпоночного паза в те-

ле ступицы будет: 2 3 8t ,= мм. В соответствии со стандартом 

шпонка должна иметь размеры: 14b = мм, 9h = мм. Далее 
подбор посадки осуществляется по общепринятой схеме. 

Таким образом, в данной работе уточняется расчет соеди-
нений деталей с натягом и шпонкой. Особенностью предло-
женного подхода является расчет напряжений в углах шпо-
ночного паза охватывающей детали. Как показывает практи-
ка, (рис. 1) эти напряжения, не учитываемые в традиционных 
расчетах, могут привести к разрушению соединения. 
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ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЕ ПОКАЗАТЕЛИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ МНОГОСТУПЕНЧАТЫХ 
СЕКЦИОННЫХ НАСОСОВ И ИХ ЗАВИСИМОСТЬ ОТ СОСТОЯНИЯ УПЛОТНЕНИЙ 

РАБОЧИХ КОЛЕС 
 
Межступенчатые щелевые уплотнения рабочих колес и 

разгрузочные устройства осевых сил давления действующих 
на ротор являются одними из основных элементов определя-
ющих энергетические показатели, долговечность и надеж-
ность центробежных многоступенчатых секционных насосов. 

Указанный тип насосов широко применяется для перекачки 
технических и сточных минерализованных вод в нефтедобы-
че, нефтепереработке и водоснабжении [1]. 

Изучение характера износа щелевых уплотнений рабочих 
колес этих насосов выявило закономерности его неравномер-
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ного распределения по ступеням и влияние на объемный, 
гидравлический и общий коэффициент полезного действия 
насосов. 

Объемные потери внутри насоса зависят от типа межсту-
пенчатых уплотнительных устройств. В центробежных насо-
сах типа ЦНС-150 и ЦНС-180 и др. для предотвращения объ-
емных и гидравлических потерь между ступенями, применя-
ются два типа щелевых уплотнений: лабиринтные двухщеле-
вые или трехщелевые на входе потока жидкости в рабочее 
колесо и однощелевые между ступенями рабочих колес [2]. 

Осмотр насосов, выведенных на капитальный ремонт, по-
казал, что детали щелевых уплотнений имеют большой износ, 
который обусловлен следующими причинами: 
• наличие абразивных примесей в перекачиваемой среде, ее 

высокая минерализация и химическая агрессивность; 
• эксцентричная установка ротора в корпусе насоса и дис-

баланс ротора, вызывающие вибрацию насоса; 
• износ диска и подушки устройства гидравлического урав-

новешивания осевых сил давления, действующих на ротор 
насоса, приводящий к большому (более 5 мм) его осевому 
разбегу. 
Проведенные измерения линейного износа рабочих по-

верхностей уплотнительных колец и ступиц рабочих колес, 
составляющих щелевые уплотнения насосов, показали значи-
тельные различия величин износа по ступням колес. На рис. 1 
приведены среднеарифметические значения величин линей-
ного износа по одноименным ступеням, отдельно для уплот-
нительных колец и ступиц рабочих колес 20 обследованных 
насосов типа ЦНС-150-100. 

 
Рис. 1. Распределение по ступеням износа элементов щелевых 

уплотнений насоса: 
1 – линейный износ уплотнительных колец, приведенный к 
диаметру; 2 – линейный износ ступиц рабочих колес, приве-
денный к диаметру; 

δ - линейный износ, мм; Dy – средний диаметр щелевого 
уплотнения, мм. 
 

Максимальный износ щелевых уплотнений приходиться 
на среднюю пятую и шестую ступени, а абсолютная средняя 
величина зазора для этих ступеней составила 1,2…1,5 мм на 
сторону. Первоначальная величина зазора щелевого уплотне-
ния составляла 0,17…0,3 мм. Такое значительное увеличение 
щели в уплотнении, как показывают расчеты, снижает коэф-
фициент полезного действия насосов на 10…20 %. 

Износ щелевых уплотнений десятой (последней ступени 
можно объяснить эрозионно-кавитационным разрушением 
втулки и ступицы разгрузочного диска). Износ втулки по 
длине неравномерный. Больший износ втулки отмечается со 
стороны ступицы десятого рабочего колеса, с постепенным 
снижением к середине втулки, и с последующим увеличением 
в сторону диска разгрузки. В некоторых случаях втулки прак-
тически разрушены эрозией. 

Выполнены расчеты величин протечек жидкости через 
щелевые уплотнения рабочих колес уплотнений и утечки 
через зазоры между ступицей и втулкой устройства разгрузки 
осевых сил давления. На рис. 2 приведены графики измене-

ния утечки по мере износа деталей уплотнений и увеличения 
радиальных зазоров уплотнений. 

 
Рис. 2. Графики изменения утечек с увеличением величины 

зазора щелевых уплотнений: 1 – для гладких щеле-
вых уплотнений; 2 – утечки по втулке гидроразгруз-
ки; 3 – для передних лабиринтных уплотнений. 

 
Разработана конструкция межступенчатого щелевого 

уплотнения, устанавливаемого в зоне средней ступени секци-
онного насоса. Щелевое уплотнение такой конструкции явля-
ется одновременно и радиальной опорой ротора. Радиальная 
опора (рис. 3) представляет собой втулку 2, на внутренней 
поверхности которой нанесен износостойкий композицион-
ный материал. 

 
Рис. 3. Промежуточная радиальная опора центробежного 

насоса. 1 – ступица рабочего колеса, наплавленный 
материал ТМ-1; 2 –втулка радиальной опоры, 
наплавленный материал ТМ-1; 3 - направляющий 
аппарат; 4 – рабочее колесо. 

 

Уплотнительная втулка крепится на направляющем аппара-
те 3 средней степени. В паре с ней работает ступица 1 рабочего 
колеса 4. Ступица выполняется съемной, на наружной поверх-
ности которой также нанесен слой композиционного износо-
стойкого покрытия. Рабочий зазор между втулкой и съемной 
ступицей имеет величину 0,1…0,15 мм на сторону. Ширина 
износостойкого покрытия ступиц и втулки 35…50 мм. 

Установка приведенного узла гидравлической разгрузки, а 
также промежуточной радиальной опоры, позволили практи-
чески исключить износ щелевых уплотнений. Щелевые ради-
альные зазоры при ревизии насосов не превышали 0,2 мм при 
равномерном распределении по ступеням (рис. 4), что дало 
возможность длительное время сохранять энергетические 
показатели насосов. 
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Рис. 4. Суммарный износ на сторону, приведенный к средним 

диаметрам щелевых уплотнений насоса ЦН 150х100: 
1 – без промежуточной опоры; 2 – с промежуточной 
опорой. 

 

 
Рис. 5. Падение объемного и общего КПД насоса по мере 

увеличения зазоров щелевых уплотнений: кривые 1, 3 
– для обычных насосов; 2, 4 – для насосов с проме-
жуточной опорой. 

 

На рис. 5 приведены расчетные зависимости изменения 
объемного и общего коэффициента полезного действия по 
мере износа щелевых уплотнений насосов без промежуточной 
радиальной опоры и насосов с промежуточной радиальной 
опорой. 

Проведенная модернизация центробежных многоступен-
чатых секционных насосов изменила в сторону уменьшения 
величину осевого разбега ротора. Это дало возможность при-
менить для уплотнения валов высокоэффективные и долго-
вечные торцовые уплотнения вместо сальниковой набивки. 

Выводы 
1. Проведенный анализ состояния щелевых уплотнений ко-

лес и разгрузочных устройств центробежных многосту-
пенчатых секционных насосов дает основание судить об 
их недостаточной надежности и долговечности. Примене-
ние разгрузочных устройств и промежуточных радиаль-
ных опор скольжения с износостойкими покрытиями ра-
бочих поверхностей, обладающих высокой твердостью, 
теплопроводностью и антифрикционными свойствами, 
позволяют сохранять насосом постоянными энергетиче-
ские показатели длительный период эксплуатации. 

2. Разгрузочные устройства, диск и подушка которых вы-
полнены со съемными контактными кольцами, суще-
ственно упрощают технологию их изготовления, повы-
шают технико-экономические показатели производства, 
позволяют перейти на торцовые уплотнения валов вместо 
сальниковых набивок. 
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РАЗРАБОТКА МЕТОДОЛОГИИ ПРОВЕДЕНИЯ МЕРОПРИЯТИЙ МЕНЕДЖМЕНТА 
ПРИ ПРОИЗВОДСТВЕ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ САМОСМАЗЫВАЮЩИХСЯ 

НА ОСНОВЕ ДРЕВЕСИНЫ ТОРЦОВО-ПРЕССОВОГО ДЕФОРМИРОВАНИЯ 
 
Производственная деятельность ряда современных пред-

приятий показывает, что без эффективной системы менедж-
мента невозможен выпуск качественной продукции. В связи с 
этим становлению и правильному функционированию орга-
низационной системы придается первостепенное значение. 
Это положение становится особенно актуальным при органи-
зации новых производств. Разработанные в УО "БелГУТ" 
подшипники скольжения самосмазывающиеся (ПСС) на ос-
нове древесины торцово-прессового деформирования являют-
ся новым видом продукции, массовое производство которых 
никогда ранее не осуществлялось. В связи с этим актуальны-
ми являются исследования, связанные с жизненным циклом 
ПСС, анализом их свойств. 

В настоящее время реализуется ряд мероприятий по осво-
ению выпуска крупногабаритных ПСС. Одновременно реша-
ется вопрос разработки эффективной системы менеджмента, 
реализация которой позволит выпускать качественные под-
шипники различных типоразмеров при минимально возмож-
ных экологических последствиях при их производстве и экс-
плуатации. 

На основе разработок последних лет в области менедж-
мента [1, 2, 3] и собственных исследований предложен вари-
ант реализации на предприятии интегрированной системы 
менеджмента (ИСМ), которая позволит наиболее полно удо-
влетворять запросы большинства заинтересованных сторон: 
производителя, потребителя и общества [1]. 

Описанный в [2, 3] подход предполагает интеграцию си-
стем менеджмента на основе международных стандартов ISO 
9000 "Системы менеджмента качества", ISO 14000 "Система 
управления окружающей средой", OHSAS 18000 "Менедж-
мент безопасности и охраны труда персонала"[2]. В качестве 
достоинств интегрированной системы отмечаются: 
• согласованность работы систем менеджмента предприя-

тия; 
• снижение затрат на разработку и функционирование си-

стем менеджмента; 
• уменьшение объема документов; 
• уменьшение противоречий между вопросами качества, 

экологии и охраны труда и т.д. 
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