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Машиностроительная гидравлика. Г а г а т а  Т. М., 
«Машиностроение», 1971, стр. 672.

В книге приведены основные положения по гидрав
лике трубопроводов, течению жидкости через капил
лярные щели, теории гидравлического удара в гидро
системах. Рассмотрены основы теории, проектирования 
и расчета насосов, гидродвигателей различного типа, 
а также приборов распределения рабочей ж и д к о с т и , 
предохранительных и регулирующих устройств, гидрав
лических аккумуляторов и следящих систем.

Справочное пособие предназначено дли научных и 
инженерно-технических работников, занятых исследо
ванием. проектированием и производством гидравли
ческих систем и агрегатов в различных отраслях маши
ностроения. Табл. 24, илл. 425.
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Преимуществами гидроприводов являются малый вес и объем, ( 
приходящиеся на единицу передаваемой мощности, простота осу
ществления бесступенчатого регулирования скоростей и высокая 
степень редукции, высокий коэффициент полезного действия, на
дежность, устойчивость заданных режимов работы, простота 
управления и обслуживания, а также универсальность приме
нения.

Применение гидроприводов упрощает, как правило, решение 
многих технических задач, в частности значительно упрощает 
автоматизацию производственных процессов и повышает качество 
машин, позволяет значительно уменьшить их вес и габариты. 
Последнее преимущество особенно важно для сухопутных, вод
ных и воздушных транспортных машин, установок горнорудной 
и угольной промышленностей, строительных и дорожных машин, 
тракторов и сельскохозяйственных машин и пр.

Важную роль гидравлические приводы играют также в техни
ческом прогрессе различных машин стационарного типа. Так, на
пример, в металлообрабатывающих станках решаются вопросы 
автоматизации технологических процессов и в частности — авто
матизации операций обработки деталей по шаблонам и програм
мным устройствам.

Указанные преимущества гидравлических приводов позволяют 
широко их применять в самых различных отраслях машинострое
ния. Чтобы оценить применение гидравлических устройств в совре
менных машинах, следует указать, что иногда в одной машине 
насчитывается по нескольку сотен единиц гидравлических агре
гатов; протяженность трубопроводов при этом достигает сотен 
метров. Примерами могут служить самолеты, водные суда, 
машины угольной и металлургической промышленностей.
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судостроительные п дорожные машпны, металлообрабатывающие 
станки и пр.

Широкое применение гидроприводов требует постоянного их 
усовершенствования п создания требуемой номенклатуры.

В последнее время применяется более 10 ООО наименований 
гидроприводов, мощность выпускаемых гидромашин достигает 
1000, а уникальных 4000 кет.

В справочном пособии, включающем широкий комплекс сведе
ний по вопросам прикладной гидравлики, конструирования, изго
товления и эксплуатации гидропередач, обобщен многолетний 
опыт работы автора по созданию, исследованию и применению 
этих передач, а также опыт отечественного п зарубежного машино
строения по этой специальности. *
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ВВЕДЕНИЕ

Понятие «машиностроительная гидравлика» является условным 
и включает в себя широкий комплекс технических сведений по 
вопросам прикладной гидравлики вязких жидкостей примени
тельно к объемным гидроприводам, а также комплекс сведений 
но вопросам их конструирования, изготовления и эксплуа
тации.

В общем случае гидроприводом называется устройство для 
приведения в движение машин и их механизмов, состоящее из 
источника расхода жидкости, которым в большинстве случаев 
служит насос, и гидродвигателя возвратно-поступательного или 
вращательного и поворотного движения, а также системы управ
ления, вспомогательных устройств и жидкостных магистралей 
(трубопроводов). Насосом называют гидравлическую машину, 
преобразующую приложенную к его валу механическую энергию 
приводного двигателя в гидравлическую энергию потока жид
кости, и гндродвигателем — машину, преобразующую энергию 
жидкости в механическую энергию.

Широта применения гидравлических приводов (систем) в ма
шинах обусловлена их преимуществами, наиболее важными из 
которых являются относительно малые габариты и высокая весо
вая отдача, нод которой понимается вес, приходящийся на еди
ницу передаваемой мощности. Так, габариты современного гидра
влического ротативного гидромотора и насоса при давлении 
200 кП см 2 составляют всего лишь 12—13% габаритов электродви
гателя и электрогенератора той же мощности, вес насосов и гидрав
лических моторов составляет 10—20% веса электрических агре
гатов подобного назначения такой же мощности.

Малым весом, приходящимся на единицу тягового усилия, 
отличаются также гидравлические двигатели прямолинейного 
движения (силовые цилиндры). Так, наиример, вес некоторых 
тандемных гидродвигателей этого типа на усилие 150 m не пре
вышает 140—150 кг.

С целью дальнейшего уменьшения габаритов и веса гидро
агрегатов повышают давление жидкости до 700 кПсм? и выше. 
Это особенно важно, так как усилия, развиваемые гидравлическим 
приводом мощных прессов, достигают 50 000 т  и выше.

Кроме того, для снижения веса насосов повышают их скорости.
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Так, фирмой Виккерс (США) изготовлены и проведены испытания 
насосов при 20 ООО и 30 ООО об/мин.

Гидродвнгателн вращательного действия характеризуются вы
соким отношением крутящего момента на выходном валу к моменту 
инерции ротора, величина которого определяет динамические 
свойства двигателя. Практика показывает, что на гидравлический 
мотор приходится в среднем не более 5% момента инерции при
водимого им механизма.

Преимущества гидродвигателей по этому показателю перед 
электродвигателями обусловлены тем, что удельная сила их 
практически неограничена, и при давлении жидкости примерно 
300 кГ/см2 она в 20—25 раз больше, чем у электродвигателя.

Отношение развиваемого момента к моменту инерции гидро
мотора превышает на порядок то же отношение для электродвига
телей, что во многих случаях является решающи^ фактором для 
характеристики гидросистемы и в частности — для следящих 
систем.

Д ля качественной оценки гидродвигателей по этому параметру 
можно указать, например, что момент инерции ротора пластинча
того (лопастного) гидромотора (N  =  2,5 кет при п =  1000 об/мин 
и р =  65 кГ/см:*) равен 0,0000204 кГ/сек2.

Указанные преимущества в равной мере относятся также и 
к приводам прямолинейного возвратно-поступательного и пово
ротного (качательного) движений.

В связи с малой величиной отношения вращающего момента 
гидромотора к инерции его подвижных частей может быть полу
чено ничтожно малое время реверса и разгон до максимальных 
оборотов, т. е. высокое быстродействие привода и соответственно 
малое время запаздывания при отработке командных сигна
лов, что особенно важно для быстродействующих следящих ме
ханизмов. Практически реверс гидродвигателя без маховых масс 
происходит мгновенно и запаздывание обусловлено лишь сжи
маемостью масла и составляет обычно всего несколько милли
секунд. Так, например, время разгона гидравлического мотора 
средней мощности (5—10 л. с.) не превышает 0,1 сек, для некото
рых же моторов оно не превышает 0,03—0,04 сек. Время, требую
щееся на реверсирование ползуна гидрофицированного поперечно- 
строгального станка (ход ползуна 650 мм, скорость рабочего 
хода 45 м/сек, скорость обратного хода 60 м/сек, мощность при
водного электродвигателя 6 кет, максимальное давление жидкости 
60 кГ/сле2), доведено до 0,05—0,06 сек.

Гидропривод позволяет получить высокую частоту реверсиро
вания, которая для гидромотора вращательного типа может быть 
доведена до 500 реверсов в минуту. Число ходов гидравлического 
10-тонного пресса с гидродвигателем прямолинейного движения 
достигает 400 ходов в минуту. Число же реверсирований гидро
приводов прямолинейного движения с относительно небольшой
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массой, и ходом достигает 1000 реверсов в минуту. В этом случае 
гидропривод сравним лишь с пневматическим инструментом удар
ного действия, допускающим до 1500—1700 реверсов в минуту.

При расчетах быстродействия гидросистем высокого давления 
и особенно с большой протяженностью нагнетательных трубопро
водов необходимо учитывать упругость системы, обусловленную 
сжатием жидкости и деформацией трубопроводов и агрегатов.

Высоким быстродействием обладают также и насосы. Так, 
например, время, в течение которого подача (производительность) 
авиационного насоса может быть изменена от нулевого до макси
мального значения, не превышает 0,04 сек, снижение же ее от 
максимального значения до нулевого за 0,02 сек.

Высокие модуль упругости рабочей жидкости и герметичность 
гидроагрегатов обеспечивают гидросистеме механическую ж ест-' 
кость по отношению к нагрузке (минимальную податливость или 
просадку выхода под нагрузкой), а также допускают неограничен
ную по времени работу при минимальных скоростях, сохраняя при 
этом постоянство заданных характеристик зависимости скорости 
от нагрузки.

Кроме того, гидросистема обеспечивает высокую позиционную 
точность реверсирования. Так, например, точность реверсирования 
силового органа металлорежущего станка при применении гидро
привода может быть доведена до 0,01 мм.

Гидросистемы позволяют легко осуществлять бесступенчатое 
регулирование в широком диапазоне выходной скорости, высокую 
степень ее редукции, плавность движения и защиту машины от 
перегрузок.

Диапазон регулирования гидропривода вращательного дейст
вия или передаточное число, под которым понимается отношение 
минимального числа оборотов вала гидромотора к максимальному, 
составляет во многих случаях 1 : 1000. Нижний предел чисел 
оборотов в минуту большинства существующих двигателей отече
ственного и зарубежного производства составляет 8 —16 об/мин 
у двигателей с малым крутящим моментом (0,3—2 кГ-м)  и 
2—3 об мин у двигателей с большим крутящим моментом (более 
10 кГ-м).  Гидроприводы просты в изготовлении и эксплуатации и 
отличаются надежностью и долговечностью. В стационарных усло
виях некоторые гидроагрегаты работают в течение 15—20 лет. 
Срок службы при работе под нагрузкой насосов и гидромоторов 
достигает 20 000 ч и более. Помимо этого, гидропривод не требует 
обслуживания персоналом высокой квалификации и может рабо
тать в любых климатических условиях.

Гидромоторы и насосы на номинальном режиме работы имеют 
высокий к. п. д. т}об =  0,98 -*-0,99, Т1ЛЯС =  0,96 -т-0,98, t]n<M =  
=  0,95 -i-0,96.

Ввиду широкого применения гидросистем в машиностроении, 
многообразия применяющихся типов и конструктивного исполнения
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гидроагрегатов, а также выполняемых ими функций охватить 
все тииы применяющейся гидроаппаратуры не представляется 
возможным. Поэтому в настоящей книге рассмотрены лишь во
просы, касающиеся применения гидросистем общего назначения. 
Вопросы теории представлены лишь в объеме, необходимом для 
понимания механизма действия и практических расчетов кон
струкций.

ПРИНЦИП ДЕЙСТВИЯ ОБЪЕМ НЫ Х ГИДРАВЛИЧЕСКИХ 
ПРИВОДОВ

f
Из курса гидравлики известно, что удельная энергия жидкости 

(энергия единицы веса жидкости) определяется выражением

E =  z +  f  +  2g’ 
где z — энергия положения;

Y -  энергия давления (р  — давление н у  — объемный вес 
жидкости);

U*
2^ —удельная кинетическая энергия или скоростной напор

(и — скорость жидкости и g  — ускорение силы тя
жести).

Передачу энергии жидкостью можно осуществлять путем 
изменения любого из членов этого выражения.

Из этих трех видов механической энергии жидкости основной 
для рассматриваемых здесь объемных гидравлических приводов
является удельная энергия давления которая легко преобра
зуется в механическую работу с помощью простейших гидравли
ческих двигателей.

Д ля вспомогательных, главным образом командных цепей,
используется также кинетический вид энергии (*^J, выражение 
которой для массы т ж и д к о с т и  может быть записано в виде i

— 2 ~  2g ' I '

где т — масса жидкости весом Gr, обладающая скоростью и.
Третьим видом энергии — энергией положения (г) в рассма

триваемых здесь объемных гидроприводах обычно пренебрегают. 
Последнее обусловлено тем, что гидростатическое давление, соот
ветствующее разности высот между отдельными элементами си
стемы, несоизмеримо мало в сравнении с действующими в ней

1 Значение всех величии, входящих в настоящее выражение, равно, как 
и во все ирпводиммс в дальнейшем, можно брать, за исключением особо ого
воренных случаев, в любых, однако согласованных размерностях.
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рабочими давлениями жидкости, а следовательно, ими в боль
шинстве расчетов можно пренебречь. Этот вид энергии учиты
вается лишь при расчетах и исследованиях всасывающих характе
ристик насосов.

Принцип действия объемных гидроприводов основан на высоком 
объемном модуле упругости (на практической несжимаемости) жид
кости и на законе Паскаля (рис. 1, а). При этом силы молекуляр
ного взаимодействия, возникающие в аномальных жидкостях, 
а также растягивающие силы обычно не учитываются.

Следовательпо, если к поршню площадью /  заполненного жид
костью закрытого сосуда приложим силу Р , эта сила уравнове
сится силой давления жидкости р на этот поршень, и в соответ
ствии с указанным законом 
это давление будет действо
вать в любой точке жидко
сти (трением поршня пре
небрегаем), включая и 
поверхность сосуда. Поло
жение сохранится, если 
в качестве сосуда возьмем 
два соединенных трубо
проводами, закрытых 
поршнями цилиндра 1 н 2, 
один из которых (сосуд 1) 
является насосом и второй 
(сосуд 2) — гидравлическим 
двигателем (рис. 1, б).

При перемещении поршня ах цилиндра 1 жидкость будет вы
тесняться в цилиндр 2 , приводя его поршень аг в движение, при- р
чем давление р , =  - г ,  развиваемое силой Р и  будет действовать
и на поршень а2 (потерями напора в трубопроводе пренебре
гаем).

Допустим, что сосуды 1 и 2 абсолютно герметичны, а жидкость 
несжимаема, тогда перемещения поршней ах и а2 будут связаны 
следующим равенством:

h t f 1 =  А2/ 2 ,

где Al , h2, f 1 и / г — соответственно перемещения п площади порш
ней а1 и аг.

На основании приведенного уравнения можно составить сле
дующие выражения:

Л* _  /1 _  rff.

Р ис. 1. Схема, иллюстрирующая закон 
П аскаля, и принципиальная схема гидро

привода



для системы привода вращательного движения ее можно уподо
бить обычной шкивно-ременной передаче с той лишь разницей, 
что связь между ведущим насосом и ведомым двигателем звеньями 
осуществляется сжатием замкнутого объема жидкости.

Регулирование скорости гидродвигателя (движения поршня 
силового цилиндра или вала гидромотора) в мощных передачах 
(мощность более ~ 5  л. с.) обычно осуществляется регулированием 
подачи насоса 1 и в  передачах меньших мощностей — с помощью 
дросселя 4, который позволяет создать сопротивление на выходе 
из насоса, в результате которого часть жидкости (Гудет отводиться 
(переливаться) через предохранительный клапан 5 в бак 6. При 
полном перекрытии трубопровода дросселем 4 вся жидкость будет 
удаляться в бак, в результате скорость гидродвигателя 2 будет 
равна нулю.

Дроссельное регулирование связано с потерей мощности и 
нагревом жидкости, поскольку энергия, соответствующая расходу 
жидкости через клапан 5 в бак, под давлением его настройки те
ряется, превращаясь в тепло.

Рассмотренная выше схема гидросистемы относится к числу 
простейших, в которых управление потоком жидкости сводится 
лишь к изменению его направления к той или иной полости сило
вого цилиндра, без какого-либо воздействия на закон движения 
поршня последнего.

В том случае, когда это воздействие осуществляется и оно 
связывается с циклом работы машины или с управлением по про
грамме, гидропривод становится частью системы автоматического 
или полуавтоматического регулирования и элементы гидропри
вода называют элементами гидроавтоматики, а гидросистему — 
автоматической или полуавтоматической.

Применяемые давления и расходы жидкости. В гидросистемах 
применяют, в основном, давления до 200 кГ/см* и реже 350— 
700 кГ/см*. Вообще же объемный насос может развить любые 
давления, при которых жидкости еще сохраняют свои свойства. 
Потеря этих свойств, ограничивающая величину давления, обус
ловлена тем, что практически большинство жидкостей, в том числе 
и жидкости нефтяного происхождения, при давлениях ~ 2 0  000— 
30 000 кГ/см2 превращаются в твердое тело. Например, вода при 
20° С превращается в твердое тело при давлении 8400 кГ/см2.

Из выражения (5) следует, что повышением давления жидкости 
можно увеличить при том же ее расходе мощность гидропривода, 
а следовательно, можно снизить его вес и габариты.

В гидросистемах машин применяются насосы мощностью до 
100 л. с., однако в некоторых случаях применяются насосы с рас
ходом (производительностью) до 8600 л/мин, с приводной мощ
ностью при давлениях 220 кГ1см2 выше 3000 кет.



1 О Б Щ И Е  В О П Р О С Ы  П Р И М Е Н Е Н И Я  
•  Г И Д Р О П Р И В О Д А

Глава  /

РАБОЧИЕ ЖИДКОСТИ II ИХ СВОЙСТВА

Рабочим телом (средой) в гидравлических системах являются 
капельные жидкости, характеризуемые высокими, по сравнению 
с газами, объемным модулем сжатия и вязкостью. В основном 
применяются минеральные масла, представляющие собой жидкие 
дистиллаты, загущенные парафином, церезином и другими твер
дыми углеводородами, а также жидкости на основе органических 
и кремнийорганических соединений. Особенно широко приме
няются смеси минеральных масел, полученные смешиванием мало
вязких нефтепродуктов с высоковязкими компонентами (загусти
телями).

Основными показателями для оценки качества рабочей жид
кости служат вязкостно-температурные свойства, химическая и 
физическая стабильность, антикоррозионные свойства, агрессив
ность по отношению к резиновым уплотнительным деталям, сма
зочная способность, теплофизические свойства и вспениваемость, 
а также огнестойкость и температура замерзания.

Весомость жидкости характеризуется объемным весом (удель
ной с и л о й  тяжести) и плотностью, которые фактически обозначают 
одно и то же свойство жидкости, — отношение веса или массы 
жидкости к ее объему. При расчетах обычно используют объемный 
вес (вес единицы объема вещества), который зачастую называют 
весовой плотностью, причем выражают его обычно как отношение 
веса в килограммах к объему в кубических сантиметрах или 
метрах.

При равномерном распределении массы объемный вес

где GT — вес некоторого объема V ж и д к о с т и ;

т =  —  — масса рассматриваемого объема жидкости;
g — ускорение силы тяжести.

Учитывая, что масса т =  pV  и вес G =  yV  — mg, объемный 
вес можно выразить через массовую плотность (количество массы
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жидкости, заключающейся в единице ее объема) и ускорение силы 
тяжести g :

Y =  Pg,
где р — массовая плотность в кГ-сек1 /см* или кГ -сек2/м*.

Д ля минеральных масел можно принять у =  900 кГ/м3.
Различают также удельный объем жидкости, под которым пони

мают объем единицы ее массы:

V =  — =  — или V_p =  f .т т  р т г  .

Объемный вес не следует смешивать с безразмерным относи
тельным удельным весом жидкости (а), под которым понимается 
отношение веса данной ж и д к о с т и  Gm к весу дистиллированной 
воды G, при 4° С, взятой в том же объеме.

Плотность имеет важное значение при расчетах режимов тече
ния жидкости через местные сопротивления, потеря напора в ко
торых обусловлена в основном ускорением жидкости, а следова
тельно, перепад давления Ар, как это следует из теоретического

соотношения и =  (см- стр. 79), будет зависеть от плотно

сти жидкости, т. е.
Ар =  ± р и * .

Плотность жидкости определяет величину ударного давления 
при гидравлическом ударе (см. стр. ЮЗ), а также сопротивление 
магистралей (трубопроводов) в переходных процессах. Так, на
пример, для создания некоторого ускорения в трубопроводе, 
заполненном жидкостью с удельным весом ртути (13,6 Г/см3), 
потребуется давление в 17 раз больше, чем в заполненном мине
ральным маслом с удельным весом 0,8 Г/см3. При применении 
первой жидкости сила инерции будет настолько большой, что на 
создание требуемого ускорения столба жидкости будет расходо
ваться значительная часть рабочего давления, а также будет за
медляться быстродействие системы и реакция последней на команд
ные импульсы (сигналы).

Плотности п объемный вес определяются по ГОСТу 3900—47.
Зависимость объемного веса от температуры. Плотность н со

ответственно объемный вес ж и д к о с т и  зависят от температуры, 
ввиду чего с изменением последней будет изменяться также и 
удельный объем.

У казанная зависимость характеризуется температурным коэф
фициентом а объемного расширения жидкости, представляющим 
собой число, выражающее относительное изменение объема жид
кости при изменении температуры на 1° С:

ДН

а =  ~  1/град, (7)
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где -  относительное измепетте рассматриваемого
начального объема V жидкости;

Д* =  t2 — tx — изменение температуры;
<! и <2 — начальная и конечная температуры жид

кости;
ДУ =  V — F0 — изменение объема при повышении темпера

туры с до
У п V, — объем жидкости соответственно при темпе

ратурах tx п <2.
В соответствии с этим изменение ДУ объема и новый объем Vt f  

при температуре tt , соответствующий приращению температуры^ 
от до tt , составят

ДУ = a h t V \  (8)

V, =  V +  b V  =  V ( l + a \ l ) .  (9)

Объемный вес (весовая плотность) жидкости при новой тем
пературе

т . = Т Т И '  <10>

где у, — искомый объемный вес жидкости при заданной темпера
туре /г =  *, +  М-, 

у  — объемный вес жидкости при температуре *2.
Коэффициент объемного расширения (и соответственно плот

ность) минеральных жидкостей, применяемых в гидросистемах 
машин, можно практически считать постоянным при обычных 
в эксплуатации температурах. Однако он зависит от давления, 
уменьшаясь с увеличением последнего. На рис. 4, а показана 
зависимость плотности от давления и температуры в изотермном 
процессе для минерального масла^ и на рис. 4, 6 — для силиконо
вых жидкостей, характеристики которых приведены ниже (см. 
рис. 9, а и б).

Среднее значение коэффициента объемного расширения для авиа
ционного масла типа АМГ-10 при давлениях от 0 <  р <  150 кГ/см2 
можно принять равным 8-10"4 i /град; или иначе температурное 
расширение этого масла составляет приблизительно 0,08% при 
нагревании на 1°С . Д ля более тяжелых минеральных масел он 
равен 7 • 10-4 Мград.

Максимальный коэффициент имеют синтетические жидкости. 
Так, например, средний коэффициент теплового объемного расши
рения жидкости на основе алкиловых полисиликатов при изме
нении температуры от 0 до 200е С равен а =  9 ,52 -10"4 1 /град.

Коэффициент объемного расширения зависит от объемного 
веса жидкости. Значения коэффициента расширения для нефте
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продуктов разных исходных объемных весов приведены ниже 
(исходный объемный вес принят при 15* С):

Объемный вес в кг/м3 ...................... 700 800 850 900 920
Коэффициент объемного расшире

ния а  • 1 0 * ........................................ 8,2 7,7 7,2 6,4 6,0

Поскольку плотность и удельный вес капельных жидкостей 
изменяются с изменением температуры в эксплуатации незначи
тельно, при гидравлических расчетах достаточно принимать по
стоянные значения этих параметров. В частности, подобное допу-

ДаВлемие Давление
а) в)

Рпс. 4. Зависимость плотности от давления и тем
пературы:

з — минерального масла; б — силиконовой жидкости

щение может быть принято при расчетах систем, предназначен
ных для работы в стабильных температурных условиях. Однако 
возможны условия, в которых такое допущение может привести 
к серьезным нарушениям работы в результате объемного расшире
ния жидкости при изменении ее температуры. В результате нагре
вания жидкости она может переполнить резервуары, а если она 
заключена в жесткой замкнутой емкости, возможно разрушение 
последней.

Повышение давления Др при нагревании силового цилиндра 
(или иной емкости) с замкнутой в нем жидкостью при нагревании 
ее от tx до t2 составит

ЬР=('*ж ~'*м)Е  ti),
где Е  — объемный модуль упругости жидкости;

аж и а м — коэффициенты объемного температурного расши
рения жидкости и металла, из которого изготовлен 
цилиндр (или иная жесткая емкость).
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Расширение жидкости может также нарушить тарировку раз
личных жидкостных приборов и датчиков.

Значения коэффициента объемного расширения для некоторых 
металлов при температурах от 0 до 100° С приведены пиже.

Материал
Углеро
дистая
сталь

Алюми
ний Магний Медь Бронза Чугун

Коэффициент 
расширения 

а  ■ 10**

•!4.5 71,4 77,7 49.5 60,0 33

Зависимость объемного веса от давления. Объемный вес и плот
ность жидкости зависят вследствие ее сжимаемости под давлением 
(см. стр. 35) от величины последнего.

Поскольку для применяемых жидкостей с объемным модулем 
сжатия Е  =  17 ООО -ь- 20 ООО кГ1смг плотность р при давлении 
порядка 200 кГ!смг незначительно отличается от плотности р0 
при нулевом давлении (практически р =  1,01 р0), при расчете 
гидросистем на эти давления обычно полагают, что объемный вес 
не зависит от давления.

ВЯЗКОСТЬ ЖИДКОСТЕЙ

Вязкость жидкости, под которой понимается ее сопротивление 
деформации сдвига, является наиболее важной характеристикой 
для расчета и проектирования объемного гидравлического обо
рудования.

Механизм возникновения вязкости обусловлен тем, что при 
течении вязкой жидкости вдоль твердой стенки скорость движения 
ее слоев в результате торможения потока различна, вследствие 
чего между слоями возникает сила трения. Величина этой силы 
(касательного напряжения) определяется из уравнения, выра
жающего закон жидкостного трения Ньютона:

1
rp r du Т  du
T = » F dy' * =  F dTj> (“ )

где (х — коэффициент пропорциональности, который называется 
коэффициентом динамической (или абсолютной) вяз
кости жидкости;

F — площадь рассматриваемого слоя ж и д к о с т и  и л и  стенки, 
соприкасающейся с ней;

du — градиент скорости;
у — расстояние между слоями жидкости, измеренное пер

пендикулярно направлению движения жидкости;
и — скорость движения жидкости.
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Из этого уравнения следует, что динамический коэффициент 
вязкости р численно равен силе трения, развивающейся на еди
нице поверхности при градиенте скорости, равном единице.

В системе единиц МКГСС единицей абсолютной вязкости при
нято считать касательную силу, в которой действует один слой 
жидкости площадью 1 м2 на другой, при движении одного слоя 
относительно другого с градиентом скорости 1 м/сек-м. Размер
ность этой единицы ц =  1 кГ-сек/м2.

В системе СГС (сантиметр — грамм — секунда) вязкость выра
жается в пуазах (пз), причем вязкость жидкости {равна 1 пз, 
если сила, необходимая для того, чтобы перемещать одну отно
сительно другой две параллельные пластинки из жидкости по
верхностью в 1 см2, с градиентом скорости 1 см/сек-см, составляет 
1 дин. Эта единица коэффициента вязкости обозначается цр 
и имеет размерность дин /см2 -сек или г/см2 -сек.

Величину коэффициента динамической вязкости для маловяз
ких жидкостей, применяемых в гидросистемах, обычно выражают 
в сантипуазах (спз), причем 1 спа =  0,01 па.

Единицы динамической вязкости связаны соотношением

1 к Г с е к /м 2 =  98,1пз =  98Ю спз\

1 пз =  — 0,010193 кГ  сек/м2; 

1 спа =  1,0193• 10_* кГ-сек/м2 =  0,01 па.
В системе СИ динамическая вязкость имеет размерность н-сек!м4 

(ньютон-секунда на квадратный метр).
Ниже приведено соотношение между этими единицами вяз

кости:
1 па =  0,0102 кГ-сек/м2 =  0,1 н-сек/м2;

1 кГ-сек/м2 =  9,80665 н-сек/м2.

Кинематическая вязкость. В гидравлических расчетах при
меняют отношение коэффициента динамической вязкости р к плот
ности р жидкости, которое называется коэффициентом кинемати
ческой вязкости и обозначается v:

В системе МКГСС коэффициент кинематической вязкости вы
ражается в м?/сек и в системе СГС — в смЧсек. Величина вязкости, 
равная 1 см2/сек, называется стоксом (cm). В технической практике 
получили распространение сантнстоксы (сст), причем 1 сст =  
=  0,01 cm — 1 мм2/сек.

Указанные единицы кинематической вязкости связаны соотно
шением 1 м 2/сек =  10 000 cm — 1 000 000 сст.
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Соотношения между единицами вязкости различных систем 
приведены ниже.

Вязкость СГС МКГСС Английская
гравитационная

Динамическая

Кинематическая

, . дина ■ сек . кГ  • сек 1 англ. фн. сек
с.м2

1 cm — 1 см*/сек

1 ,, “ ““ Уо,1 /сом *

1 мЧсек =  tO4 cm

ф ут *
=  478,8 па

1 фут*/сек =  
=  929,03 cm

В стандартах СССР обычно дается кинематическая вязкость, 
выраженная в сантистоксах при 50° С.

В гидросистемах машин, предназначенных для работы в ста
бильных температурных условиях при давлениях менее 100 кГ/см2, 
обычно применяют масла с вязкостью 20—40 сст (при 50° С), 
а при давлении до 200 кГ/см2 — вязкость 40—G0 сст. В гидроси
стемах же прессов с давлением 500—600 кГ/см2 вязкость жидкости 
достигает значений 110—150 сст.

В гидросистемах с быстроходными насосами и в гидросистемах, 
предназначенных для работы в широком температурном диапазоне 
и при низких температурах, применяются масла с меньшими зна
чениями вязкости.

Условные (относительные) единицы вязкости. Точных мето
дов непосредственного измерения коэффициентов абсолютной или 
кинематической вязкости не существует. Лишь в некоторых слу
чаях для определения коэффициентов абсолютной или кинемати
ческой вязкости пользуются тарированными приборами, позволяю
щими с приемлемой точностью определить вязкость прямым 
методом.

На практике с помощью вискозиметров определяют относи
тельную вязкость, единицы измерения которой непосредственно 
не связаны с физической природой вязкости. В отечественной 
промышленности применяются единицы условной вязкости, из
меряемые в секундах или градусах Энглера с помощью виско
зиметра, основанного на методе истечения жидкости через кали
брованное отверстие определенного диаметра (2,8 мм). В этом 
приборе определяется время t истечения под собственным весом 
200 см3 испытываемой жидкости из цилиндрического сосуда через 
заданное отверстие при данной температуре, которое сравнивается 
с временем ttt истечения из того же сосуда 200 см'л воды при 20° С. 
В соответствии с этим вязкость жидкости в градусах Энглера 
выражается отношением
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причем время истечения воды в этом приборе обычно равно 
te — 50 -ь 52 сек. Вискозиметр Зиглера применим для жидкостей 
с вязкостью не меньше 1,1° Е.

Т а б л и ц а  1

сст •£ " 3 "Я сст °Е “S "R  | сст •В " S "Я

1.0 1.0 30.0 26,2 35.7 4,80 172,0 137.9 240 .41.0 1091 972,0
1.40 1.1 34.0 29.2 37,3 5.00 180,0 144.0 250 32.9 1137 1012
2.8 1.20 37,5 32.0 41.2 5.50 195.0 156,0 260 3 4 5 1182 1053
3,9 1.30 41.1 35.0 45,1 6,00 216.5 172,3 270 35.5 1228 1093
5.00 1.40 45.0 38,0 49.0 6,50 230.0 184.0 280 36.8 1273 1134
6,25 1,50 49,0 40,9 52.9 7,00 253,0 201,5 290 38.2 1319 И74

7,45 1.60 52,6 43.8 56,8 7.50 272,0 216,2 300 39.4 1364 1215
8.50 1.70 56,5 46.8 60.6 8,00 290,0 2:Ю5 310 40.8 1410 1255
9,00 1.80 60.0 49,7 6 4 5 8.50 308.0 245.0 320 42,1 1455 1296

10.70 1.90 64.0 52,6 68.4 9.00 326.5 259.0 330 43.4 1500 1336
11.80 2.0 67,9 55.5 76,0 10,00 363,0 288.0 340 44,7 1546 1377
12,80 2,10 71,5 58,5 80 10,54 365,0 325,0 350 46,1 1591 1417

1:!.80 2 2 0 75,1 61,4 85 11.20 388,0 345.0 360 47,4 1637 1458
Г. .80 2,30 79,1 64.3 90 11.86 411.0 365,0 370 48,7 1682 1498
15,70 2,40 83,0 67.3 95 1251 433,0 385,0 380 50,0 1728 1539
16.60 2 5 0 80,8 70.2 100 13.70 456,0 405.0 :<90 51.3 1773 1579
17.50 2,60 90.8 73,2 НО 14,48 501.0 446,0 400 52,6 1819 1620
18,40 2,70 94,2 76,1 120 15,80 547,0 486,0 410 53,9 1864 1660

19.30 2.80 98,00 79,1 130 17,11 592,0 527.0 420 55,3 1909 1701
20.20 2.90 102,00 82.1 140 18.43 637,0 567,0 430 56,6 1955 1741
21,20 3,0 105.00 85,0 150 19,74 683,0 608,0 440 57,9 2000 1781
22,80 3.20 113,2 90,9 160 21.06 728,0 648,0 450 59.2 2046 1822
24Д ) 3.40 120.0 96,7 170 22,37 774,0 689,0 460 60.5 2091 1862
26,10 3,60 128,0 102,1 180 23,69 819,0 729,0 470 61,8 2137 1903

27,70 3,80 135,0 107,0 190 25.0 864,0 769.0 480 63.2 2182 1943
29,3 4.00 1425 113,9 200 26,3 910.0 810,0 490 64.5 2228 1984
30.9 4.20 150 120 210 27,6 955.0 85О.0 1 500 65.8 2273 2024
325
34,1

4,40
4,60

157.6
165.6

125,9
132,0

220
230

28.9
30,3

1001.0
1046

891.0
931.0

510 67,1 2318 2065

Относительная вязкость часто выражается также в секундах 
Эпглера, которые показывают время истечения определенного 
объема измеряемой жидкости из указанного вискозиметра в се
кундах. Поскольку вискозиметр Энглера рассчитан на истечение 
воды за 50—52 сек, единица вязкости в секундах Энглера в 50—52 
раза меньше единицы вязкости в градусах Энглера.

Перевод условных единиц вязкости в абсолютные. До настоя
щего времени не существует метода точного перевода условных 
(относительных) единиц вязкости в абсолютные, пересчет же про
водится по приближенным эмпирическим формулам и таблицам.
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Д ля применяемых в гидросистемах масел при среднем значе
нии у =  900 кГ/м* коэффициенты кинематической и условной 
вязкости, выражеиной в градусах Энглера, выражаются соотно
шением

v =  0,0731°/? — см*/сек. (13)

Пересчет градусов Энглера в единицы абсолютной вязкости 
может быть осуществлен для распространенных в гидросистемах 
жидкостей по упрощенной формуле ц =  0,00065° Е. Д ля пере
счета коэффициента динамической вязкости ц в единицы условной 
вязкости можно также пользо
ваться графиком, показанным на 
рис. 5.

Следует отметить, что сущест
вующие вискозиметры обеспечи
вают получение более или менее 
достоверных результатов для 
жидкостей с вязкостью от 2 до 
30 сст.

В США и Англии вязкость в 
основном измеряется в секундах 
Сейболта (универсальные) " S  и 
Редвуда (торговые) " R .  Секунды 
Редвуда применяются преиму
щественно в Англии и секунды 
Сейболта — в США.

Приближенные соотношения между единицами вязкости в гра
дусах Энглера "Е, секундах Сейболта " S  и секундах Редвуда " R  
приведены в табл. 1.

Зависимость вязкости от температуры. С повышением темпера
туры вязкость капельных жидкостей и их смесей понижается.

Математических уравнений, пригодных для практического 
применения, выражающих закон изменения вязкости от темпера
туры, до настоящего времени не имеется, поэтому пользуются 
эмпирическими зависимостями. Д ля минеральных масел с вяз
костью >  80 сст при температурах от 30 до 150° С пользуются 
выражением

(14)

возкость
Рпс. 5. График для пересчета ди
намической вязкости в условную

/5 0 \п

где v, и v50 — кинематические коэффициенты вязкости при за
данной температуре t н температуре 50° С в сст\ 

п — показатель степени, значения которого в зависимо
сти от исходной вязкости при 50° С приведены ниже.

2,» 6.25 9,0 11,8 21,2 29,3
1,59 1.72 1,79 1,99 2,13

37,3 45,1 52,9 60,6 68,4 80,0
2,24 2,32 2,42 2,49 2^2 2,50
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В гидросистемах применяются жидкости, вязкость которых 
при 50° С составляет 10—100 спа. В частности вязкость применяе
мого в самолетных гидросистемах масла АМГ-10 при 50° С равна 
10 сст.

Зависимость вязкости распространенных масел от температуры 
показана на рис. 6, а и б. Очевидно, чем меньше изменяется вяз
кость с изменением температуры, тем выше качество и лучше 
эксплуатационные свойства рабочей жидкости. При применении 
жидкостей, имеющих крутую кривую температурной зависимости 
вязкости, затрудняется работа ^

Рпс. 6. Графики зависимости динамической вязкости масел от темпе
ратуры:

1 — трансформаторное; г  — индустриальное 12; 3 — индустриальное 20; 4 — ин
дустриальное 30; S — индустриальное 50; в — автотракторное; 7 — МВП; I  — 

ЦИАТНМ-1; в -  АМГ-10

Обычно вязкостно-температурные свойства жидкостей харак
теризуются отношением Жидкость, предназначенная для
эксплуатации в широком температурном интервале, считается 
пригодной, если ее вязкость при изменении температуры от —50° С 
до -(-50° С изменяется не более, чем в 100 раз.

Наиболее пологую кривую вязкостной характеристики имеет 
масляная смесь АМГ-10, вязкость которой от —60 до -(-60° С 
изменяется в пределах 8 —2000 сст. Зависимость вязкости морозо
стойких масел АУ, АГМ, ГМ-50, АМГ-10 от температуры представ
лена на рис. 7. Наиболее пологую кривую вязкостной характери
стики имеют жидкости на основе кремнийорганических соедине
ний, для которых минимальное значение вязкости в указанном 
интервале температур ± 6 0 °  С меньше максимального в 40—50 раз.

Зависимость вязкости от давления. Вязкость жидкостей зави
сит от величины давления, увеличиваясь с повышением последнего.
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Влиянием давления на вязкость жидкости до последнего вре
мени обычно пренебрегали, поскольку применялись относительно 
небольшие давления. Однако для гидросистем высоких давлений 
изменение вязкости может оказать существенное влияние на 
характеристики гидросистемы, так как даже при относительно 
небольших изменениях давления (от 0 до 400 кГ/см2) вязкость 
многих минеральных масел 
при нормальной температуре 
увеличивается в ~ 3  раза.
Д ля многих гидросистем и в 
частности для гидросистем 
сверхвысоких давлений (см. 
стр. 248) указанная зависи
мость предопределяет воз
можность применения неко
торых марок жидкости в ка
честве рабочей среды.

Зависимость вязкости 
жидкости от давления р мо
жет быть выражена экспо
ненциальной функцией

И =  И<>е6р, (15)

где (i0 и ц -  вязкость при атмосферном давлении и при давле
нии р;

Ь — коэффициент, характеризующий изменение вязко
сти в зависимости от давления.

В табл. 2 приведены приблизительные значения ц (в спз) и 
практические данные по величине коэффициента b в зависимости 
от этих параметров (для температуры 40° С) для широко приме
няемых в гидросистемах минеральных масел.

Т а б л и ц а  2
Значения и и коэффициента Ь

р=0 кГ/cjm* р =  70 кГ/см» р — 350 кГ/см‘ р =  700 кГ/ем*

М. М Ь-10* И Ь-!0» М Ь-10*

28,3 33,4 2.36 60.0 2.13 121 2.07
40.4 56,6 2.85 119 2.70 293 2,63
83.1 101 2.85 215 2.71 522 2,63

122 151 3,07 345 2.97 933 2.80
288 351 2.85 714 2.57 1560 2.50
422 515 2.85 1050 2.57 2280 2.50
579 730 3,29 1630 3,08 4070 2,90

сст

Рис. 7. Зависимость вязкости морозо
стойких масел от температуры
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С повышением температуры зависимость вязкости от давления 
уменьшается (табл. 3).

Т а б л и ц а  3
Зависимость давлении от типа масла

Крлтность мозрастания вязкости

Тип масла 1000 к Г/см» 1800 кГ/см'

50° С 100* с 50° С 100* с

Мнперальное, парафинового осно
25 13вании ................................................... 7 3

Минеральное, асфальтового основа-
10817 6 29

2 5

Зависимость вязкости от давления растительных масел при
мерно в 2 раза меньше, чем минеральных.

При практических расчетах зависимость вязкости от давления 
(0—500 кГ1см2) минеральных масел, применяемых в гидросистемах, 
можно подсчитывать по приближенному эмпирическому уравне
нию

vp =  v ( l  -^kp), (16)

где vp и v — кинематический коэффициент вязкости соответст
венно при давлении р  и атмосферном; 

к  — коэффициент, зависящий от марки масла; можно 
принимать для легких масел (v&0 <  15 сст) к =  0,002 
и тяжелых (v50 >  15 сст) к =  0,003; 

р  — давление масла в кГ1см2.
Повышение вязкости минеральных масел в зависимости от 

давления при температурах от 20 до 60° С можно принимать по 
следующим приближенным данным:

Давлсп' е в к Г /с м * ...................................  70 150 200 400 600
Повышение вязкости в %  от исход

ной при атмосферном давлеппн . . 20 —25 35 —40 50 -6 0  120—160 250 350

При относительно небольших давлениях от 0 до ^-400— 
500 кГ/смг вязкость минеральных масел изменяется практически 
линейно (ри с.-8). При более высоких давлениях эта линейность 
нарушается, и при давлениях <~20 000 кГ1смг минеральные масла 
затвердевают.

На рис. 9 представлены экспериментальные кривые зависи
мости вязкости от давления для масел нафтанового основания с на
чальной вязкостью 50 спз при 40° С и на рис. 10 — кривые 
для синтетической жидкости с начальной вязкостью 10 спз 
при 40° С.
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Минеральные масла уступают по рассматриваемому параметру 
синтетическим жидкостям, обладающим более высокой стабиль 
ностью вязкости в функции давления и температуры.

К жидкостям, обладаю
щим наименьшей зависимо
стью вязкости от давления, 
относятся ртуть и этиловый 
спирт. Вязкость этилового 
спирта при повышении дав
ления от 0 до 1200 кГ/смг 
при 30° С увеличивается все
го лишь в 10 раз, а ртути 
при этих условиях — на 
~ 3 0 % .

Аномалию в этом отноше
нии представляет вода, вяз
кость которой при темпера
турах от 0 до 32° С с повышением давления до 500 кГ/см2 пони
жается и при дальнейшем повышении увеличивается. При давле
нии 8400 кГ/смг (I 20° С) дистиллированная вода затвердевает.

Вязкость смесей минеральных масел. При смешивании несколь
ких марок минеральных масел различной вязкости образуются

W0 300 *Г/с*>

Рис.

200 
Давление

8. Зависимость вязкости мине
рального масла от давления:

/  — при 40' С; г — up и 80* С

Рпс. 9. Зависимость вязкости 
минерального масла от давления 

и температуры

Рпс. 10. Зависимость вязкости 
синтетической жидкости от дав

ления и температуры

однородные смеси, обладающие основными свойствами исходных 
масел. Это позволяет смешивать в определенных количествах 
несколько сортов масел для получения смеси, обладающей зара
нее заданным доминирующим свойством. При этом необходимо
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л и т ь  обеспечить однородность компонентов смеси, так как в про
тивном случае вязкость смеси с течением времени может изме
ниться вследствие испарения легких фракции.

Условная вязкость смеси двух минеральных масел может быть 
^определена с достаточной точностью по выражению

о i t __a ' E i - \ - b ' E t  — к ("Ei  — шЕ г)
loo . U ' )

где а и b — содержание компонентов смеси в %;
СЕ 1 и °Ег — условная вязкость компонентов смеси;

к — эмпирический коэффициент, зависящий от со
держания компонентов а и Ь в смеси.

Значения коэффициента к в зависимости от процентного содер
жания в смеси компонентов а и b приведены ниже:

а ....................................  10 20 30 40 50 60 70 80 90
Ь ....................................  90 80 70 60 50 40 30 20 10
k ....................................  6,7 13,1 17,9 22,1 25,5 27,9 28,2 25 17

Следует иметь в виду, что жидкости не минерального происхо
ждения взаимно не смешиваются, прп смешивании образуются 
нерастворимые студенистые вещества, которые могут вывести 
гидросистему из строя.

Вязкостные приеадки. Д ля получения масел требуемой вяз
кости и ее стабилизации применяют вязкостные присадки (про
дукты полимеризации непредельных углеводородов, эфиров, а 
также продукты вольтанизации и др.). Загуститель представляет 
собой нефтяной продукт с более высокой, чем однофракционные 
масла, стабильностью вязкости при изменении температуры.

В частности, в гидросистемах, работающих при температурах 
от —60 до +100° С, обычно применяется смесь на нефтяной основе 
АМГ-10, состоящая из двух нефтяных фракций высокой чистоты, 
основная из которых является узкой (керосиновой) фракцией с 
началом кипения не ниже 200° С. Эта фракция после очистки загу
щается внниполом ВБ-2 до требуемой вязкости и подкрашивается 
красителем в красный цвет.

Указанная смесь пригодна для работы при температуре от 
- 6 0  до +100° С.

Ниже приведены вязкостные характеристики этой смеси.
Температура в °С . . .  —50 - 4 0  - 2 0  0 20 50 70 100 
Кинематическая вяз

кость в смЧсек • 10». . 1250 451 130 42 20 10 7,5 6

МЕХАНИЧЕСКАЯ II ХИМИЧЕСКАЯ СТОЙКОСТЬ 
(СТАБИЛЬНОСТЬ) РАБОЧИХ ЖИДКОСТЕЙ

К жидкостям, применяемым в гидросистеме машин, предъ
являются требования, чтобы они в рабочих условиях применения 
и хранения не изменяли своих первоначальных физических и хи
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мических свойств, т. е. в условиях эксплуатации обладали физи
ческой и химической стабильностью.

Физическая стабильность жидкости нарушается при длитель
ной работе в условиях высоких давлений (при высоких напряже
ниях сдвига) в особенности при дросселировании с большим пере
падом давления и при смазке под давлением трущихся пар с вы
сокой удельной нагрузкой. В результате этого происходят моле
кулярно-структурные изменения (деструкция) жидкости; сопро
вождающиеся понижением ее вяз
кости, а также ухудшением ее 
смазывающих свойств.

Механическая деструкция жид
кости наблюдается также при 
вибрационных воздействиях, ко
торые проявляются в условиях 
эксплуатации. На рис. 11 пред
ставлены кривые устойчивости к 
механической деструкции жидко
стей, построенные по результатам 
испытаний на звуковом осцилля
торе при частоте 10 ООО гц.

Особенно большая потеря вяз
кости наблюдается в масляных 
смесях типа АМГ-10с вязкостными 
добавками, состоящими из длинных 
углеводородных цепочек. Эти це
почки при длительном «мятии», 
в частности при многократном 
продавливании жидкости под высо
ким давлением через малые зазо
ры, могут разрушаться, происходит как бы постепенное «пере
малывание» высокомолекулярного загустителя, в результате чего 
вязкость с течением времени может уменьшиться до недопусти
мого значения. Наблюдаются случаи, когда масляные смеси этого 
типа за 400—500 ч работы насоса на испытательном стенде, на
гружение которого осуществлялось дросселированием жидкости 
до 200 кГ/см2 на выходе ее из насоса, наполовину теряют перво
начальную вязкость.

Под химической стабильностью жидкости понимают устой
чивость ее против «старения», происходящего в результате окис
ления кислородом воздуха.

Химическая стабильность жидкости или стойкость к окисле
нию зависит от химического ее состава и строения составляющих 
компонентов. В процессе окисления выпадает из жидкости осадок 
в виде смол.

Интенсивность соединений с кислородом значительно повы
шается с ростом температуры на поверхности их контакта

врем я

Рис. 11. Устойчивость к механи
ческой деструкции жидкостей по 
результатам испытаний на звуко
вом осцилляторе при частоте 

10 000  гц \
1 и i  — синтетические жидкости (оро- 
иит 8200 и оронит 8515); 3 — жидкость 

на минеральной основе (M1L-0-5606)
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с воздухом. Например, при повышении температуры на каждые 
8—10° С интенсивность окисления минерального масла практи
чески удваивается.

Теплостойкость жидкостей. Большинство минеральных масел 
при нагреве до сравнительно невысоких температур изменяют 
химический состав. Это изменение носит характер либо крекинг- 
процесса, сопровождающегося уменьшением среднего молекуляр
ного веса и выделением летучих фракций, либо полимеризации, 
при которой образуются смолы, осадки и коксоподобные вещества, 
либо оба процесса происходят одновременно. По мере повышения 
температуры интенсивность этих реакций возрастает, и по дости
жении некоторой предельной температуры масло теряет свойства 
и не может служить рабочей жидкостью гидросистем. При высокой 
же температуре этот процесс разложения жидкости может проте
кать настолько интенсивно, что срок ее службы будет составлять 
всего лишь несколько десятков часов.

Раетворснне в жидкостях газов. Все жидкости растворяют 
газы, которые в растворенном (дисперсном) состоянии не оказы
вают существенного влияния на механические свойства жид
кости. Однако, если давление в какой-либо точке объема жидкости 
уменьшается, газы выделяются из раствора в виде пузырьков, 
которые ухудшают свойства ж и д к о с т и . Относительное количе
ство газа, который может раствориться в жидкости до ее насыще
ния, прямо пропорционально давлению на поверхности раздела. 
Этот объем можно вычислить по формуле

где Vt — объем растворенного газа, отнесенный к атмосфер
ному давлению (760 .и.и рт. ст.) и нулевой темпе
ратуре;

к  =  п-2- • — — коэффициент растворимости газа в жид- 
1 ж Р* 
кости;

Уж — объем жидкости;
Р\ и Рл — начальное и конечное давление газа, находящегося 

в контакте с жидкостью.
Коэффициент растворимости зависит от свойств жидкостей и 

газов. Воздух растворяется в минеральных маслах, применяемых 
в гидросистемах машин, в объеме, равном ~ 1 0 %  (к  =  0,10) 
объема жидкости на 1 am.

Растворимость кислорода в жидкостях выше, чем атмосфер
ного воздуха, ввиду чего растворенный в жидкости воздух содер
жит кислорода на 40—50% больше чем атмосферный воздух, что 
интенсифицирует окисление жидкости и разрушепие резиновых 
деталей гидроагрегатов.



Ниже приведены коэффициенты растворимости воздуха к 
в распространенных жидкостях при 20° С

Масло:
велосит (ГОСТ 1840—51 ) ......................................................  0.0959
вазелиновое (ГОСТ 1840 —5 1 ) ...............................................  0,0877
граисформаториое 12 (ГОСТ 1707—5 1 ) .............................  0,0828
индустриальное 12 (ГОСТ 1707—51) ................................. 0,0759
AMi'-Ю (ГОСТ 6 7 9 4 -5 3 ) .......................................................... 0,1038

Керосин ..............................................................................................0,1270
Вода .....................................................................................................0,16

Растворимостью примерно такого же порядка обладает и азот, 
который широко .применяется для наддува жидкостных баков 
(резервуаров).

Растворимость воздуха в минеральных маслах зависит от сорта 
масла, уменьшаясь с увеличением его плотности. Для масел 
с объемным весом, равным 0,82 и 0,9 г/см3, коэффициент раство
римости к соответственно составляет 0,10 и 0,08.

Растворимость воздуха в маслах малой вязкости несколько 
выше, чем в маслах высокой вязкости.

С увеличением температуры растворимость воздуха в масле 
практически сохраняется постоянной. Так, например, коэффи
циент растворимости возцуха в керосине при температуре — 30е С 
равен 0,12 и при температуре 20° С он повышается всего лишь 
до 0,125.

Последний фактор следует учитывать при проектировании 
гидросистем, находящихся под давлением газа (воздуха) в усло
виях широкого температурного диапазона, поскольку в резуль
тате изменения объема растворенного газа, обусловленного тепло
вым его расширением, может нарушаться условие насыщенности 
жидкости газом.

Так, например, жидкость, насыщенная воздухом при темпера
туре хранения —20° С, будет при повышении температуры в гидро
системе до 80—90° С перенасыщена до 25—30% объема жидкости, 
и в результате выделения воздуха, происходящего до установле
ния нового равновесного состояния для новой температуры, в 
гидросистеме образуется пена. Это может наблюдаться в тупи
ковых линиях гидросистем или в системах с одной рабочей ли
нией, например, для систем простых гидравлических тормозов, 
в которых в результате значительного выделения воздуха при 
нагревании жидкости может образоваться неработоспособная смесь 
жидкости с воздухом.

Время, в течение которого происходит насыщение масла газом, 
зависит от величины поверхности раздела, приходящейся на 
единицу объема масла, а также от степени возмущенности состоя
ния этой поверхности. При интенсивном перемешивании жидкость 
насыщается в течение одной или нескольких минут, тогда как 
в спокойном состоянии процесс длится часами.
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Поскольку количество газа, растворенного в жидкости до его 
насыщения, прямо пропорционально давлению, то при уменьше
нии последнего ниже величины, при которой произошло насыще
ние жидкости газом, излишек газа выделится из нее. Подобное 
понижение давления может произойти в результате изменения 
скорости и направления потока жидкости в каналах гидроагрега
тов и жидкостной коммуникации гидросистемы.

Ниже приведены данные по коэффициенту выделения воздуха 
при комнатной температуре нз масла АМГ-10 в зависимости от 
величины вакуума рвак.

Р.ак в мм pm- c m ..............  115 200 315 400 500 595 720 747
Коэффициент выдслеппя 

в %  ....................................  1,4 2,7 3,75 5,1 6,4 7,7 9,1 9,6

Газ из жидкости выделяется интенсивнее, чем растворяется 
в ней. Однако интенсивность выделения и растворения зависит 
в основном от одних и тех же факторов. Особое влияние оказывает 
степень возмущения жидкости. Процесс выделения газа из цирку
лирующей или иным способом возмущенной жидкости протекает 
в основном в течение нескольких секунд или даже их долей.

Рассмотренное свойство жидкости имеет важное значение для 
работы гидросистемы, так как присутствие газа ухудшает, а во 
многих случаях может полностью нарушить работу гидросистемы 
и ее агрегатов. В частности, при наличии газа ускоряется наступ
ление кавитации (см. стр. 44). Газ, выделившийся из жидкости 
в местах пониженного давления, может частично заполнить рабо
чие полости насоса, уменьшая тем самым его производительность 
и ухудшая режим его работы. Как показали наблюдения, при 
вакууме у входа в насос, равном 200—250 мм рт. ст., могущем 
произойти при определенных условиях в результате сопротивле
ния всасывающей магистрали, наступает помутнение потока 
минерального масла из-за выделения воздуха; при вакууме 
380—400 мм рт. ст. количество выделившегося воздуха ста
новится таким, что резко изменяется окраска масла и обра
зуются видимые глазом пузырьки, и при вакууме в баке 400— 
450 мм рт ст. масло, поступающее по трубе из бака в насос, пре
вращается в пену.

Механическая смесь воздуха с жидкостью

Воздух (газ) может находиться в жидкости в механической 
смеси, причем в зависимости от размеров пузырьков последнего 
такая смесь обладает меньшей или большей устойчивостью, и при 
определенных условиях, характеризуемых в основном размерами 
пузырьков (диаметр пузырька равен ~ 0 ,4 —0,8 мк) и вязкостью 
жидкости, скорость вытеснения пузырьков воздуха становится 
столь малой, что воздух может находиться в смеси с маслом в тече
ние многих суток.
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Обычно в масле действующей гидросистемы содержится при
мерно от 0 ,5—5% воздуха в нерастворенном состоянии. В зави
симости от конструкции и режима эксплуатации гидросистемы 
содержание воздуха может повыситься до 10—15% общего объема 
жидкости.

При наличии в жидкости нерастворенного воздуха ее вязкость 
увеличивается. На рис. 12 представлена кривая, характеризующая 
соотношение вязкостей жидкости рв с пузырьками воздуха и — 
без пузырьков. Это соотношение может быть выражено эмпири
ческим уравнением

=  1 +  0,015 Ь, (19)
Ио

где b — содержание пузырьков 
воздуха в %.

Размер пузырьков на вяз
кость смеси не влияет.

Образование пены. При экс
плуатации гидросистемы может 
образоваться пена, которая со
стоит из пузырьков воздуха раз- Рпс. 12. Зависимость вязкости жидко- 
личного размера. В верхней сти от содержания воздуха
части пены располагаются круп
ные пузырьки со смежными стенками и в нижней части — мел
кие пузырьки, не имеющие смежных стенок.

Пена понижает смазывающую способность масла, а также вы
зывает коррозию металлических деталей гидравлических агрега
тов и окисление масла. Вследствие большой площади поверхности 
раздела между жидкостью и воздухом значительно ускоряются 
окисление и другие химические реакции в пене. Устойчивая пена 
превращается со временем в вязкие включения, откладывающиеся 
на поверхностях агрегатов и могущих нарушить их нормальную 
работу.

Устойчивость пены тем выше, чем выше вязкость масла и чем 
ниже упругость насыщенных ее паров (см. стр. 43).

Интенсивность образования и стойкость пены в значительной 
мере зависят от температуры, причем стойкость пены в отличие от 
интенсивности образования с повышением температуры умень
шается; при 70° и выше пена быстро распадается.

Пена образуется, как правило, тем интенсивнее, чем ниже 
поверхностное натяжение и давление (упругость) насыщенного 
пара жидкости. Такие условия возникают прп добавлении в жид
кость воды или иного активного агента.

Ценообразование зависит также от типа жидкости: минераль
ные масла дают стойкую пену, а касторовое масло с такой же 
вязкостью и поверхностным натяжением — легко разрушаю 
щуюся пену.
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Влияние воды. Пенообразование резко усиливается при нали
чии в масле даже ничтожного (менее 0,1% по весу) количества 
свободной или растворенной воды, которая способствует образова
нию эмульсий. Образование эмульсий в первом случае происходит 
в результате механического дробления капель воды при прохо
ждении их через насос (грубодисперсные эмульсии).

Особенно отрицательное влияние оказывает вода, находящаяся 
в жидкости в виде эмульсий (однородной смеси очень мелких пу
зырьков воздуха и воды) высокой дисперсности, которая не оседает

под действием сил тяжести; 
обнаружить ее можно лишь 
по помутнению: масло мут
неет при содержании в нем 
воды более 0,008% по весу 
при 20° С.

Подобные эмульсии могут 
образоваться при резком из
менении температуры окру
жающей среды, при котором 
вода выпадает из раствора.

Предельное содержание 
растворенной воды в жидко
сти типа АМГ-10 при дли

тельном ее выдерживании и перемешивании в открытом со
суде при влажности окружающего воздуха 96—98% составляет 
0,02% и синтетической жидкости 7-500-3—0,1% . На рис. 13 
показаны кривые, характеризующие изменение содержания 
воды в этих жидкостях во времени при соотношении объемов 
жидкой и газовой фаз 1 : 1. С повышением температуры раство
римость воды увеличивается. Вода может попасть в масло в ре
зультате неудовлетворительного складского хранения или вслед
ствие конденсации в гидробаке паров воды, попадающих в бак 
с воздухом при изменениях в них объема жидкости (при «дыха
нии» бака), обусловленных работой силовых цилиндров с одно
сторонним штоком, зарядкой гидрогазовых аккумуляторов и пр. 
т. е. попадание воды в масло практически предупредить невоз
можно.

Влияние нерастворенного воздуха на работу гидросистемы

Ввиду того, что сжимаемость воздуха (газа) значительно 
(в тысячи раз) больше сжимаемости самих рабочих жидкостей 
(модуль упругости воздуха равен приблизительно величине абсо
лютного его давления), наличие в них воздушных пузырьков зна
чительно понижает модуль их упругости, вследствие чего жест
кость гидравлического механизма понижается (повышается подат
ливость рабочих органов гидродвигателя, характеризуемая вели

Рис. 13. Характеристики насыщения 
жидкостей водой
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чиной смещения выходного его звена, под действием внешней 
нагрузки уменьшается).

При давлении 150 кГ/см2 модуль упругости гидрогазовой смеси, 
содержащей 1% газа (приведенного к атмосферному давлению), 
почти в 2 раза меньше модуля однородной жидкости. Даже при 
практически неизбежном содержании воздуха, равном 0,1% , при
веденный модуль упругости масла АМГ-10 снижается при атмо
сферном давлении с сп14 ООО до 1750 кГ1см2. Понижение модуля 
упругости не зависит от размеров пузырьков воздуха и будет тем 
больше, чем больше суммарный их объем.

При наличии в жидкости нерастворенного воздуха нарушается 
плавность движения приводимых узлов, понижается производи
тельность насосов, а также сокращается вследствие гидравличе
ских ударов срок их службы (см. стр. 44). Нерастворенный воз
дух приводит также к запаздыванию действия гидравлической 
системы и в особенности системы следящего типа (см. стр. 455) 
и к потере ею устойчивости против автоколебаний. Запаздывание 
обусловлено тем, что емкость гидравлической системы при повы
шении давления увеличивается на объем сжатия рабочей жидкости. 
Следовательно, чтобы давление в рабочей полости гидравлического 
двигателя (силового цилиндра и пр.) повысилось в начале движе
ния до величины, способной преодолеть приложенную нагрузку, 
в систему необходимо подать некоторое количество жидкости, кото
рое компенсировало бы изменение объема при сжатии пузырьков 
воздуха до рабочего давления.

Объемный модуль Е'  упругости жидкости, содержащей нерас
творенный воздух (приведенный модуль), может быть определен 
по выражению (при предположении, что воздушные пузырьки 
при сжатии не растворяются)

где Е  — объемный модуль упругости чистой жидкости (не содер
жащей нерастворенного воздуха);

Vf — объем жидкости в жидкостно-воздушной смеси при за
данном давлении р ;

Va — объем воздуха в смеси с жидкостью при атмосферном 
давлении р0.

Поскольку объем жидкости в смеси Vf при давлении р  можно 
принять без значительной погрешности равным объему при атмо
сферном давлении, можем написать

ИЛИ тгЕ  “
Е (20)

(2 1)
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При этом допускаем, что сжатие пузырьков воздуха происхо
дит по изотермному циклу (процессу). При быстродействую
щем процессе в расчетах следует принимать адиабатный цикл 
(см. стр. 60).

На рис. 14, а приведены кривые, характеризующие отношение
Е / ^  /-ft в зависимости от давления и соотношения тт- для масла с объ-th V d
емным модулем упругости Е  =  14 ООО кГ/см2.

Из приведенного графика следует, что при давлениях смеси 
масла с воздухом >  100 кГ1см2 наличие воздуха в масле не оказы
вает значительного влияния на модуль упругости, тогда как при

< 1 0 0  кГ 1см2 модуль упругости сме
си будет в значительной степени за
висеть от количества воздуха.

На рис. 14, б показаны харак
теристики сжимаемости жидкостно-

Е* кГ/см2кри
вой Va

%
воз
духа

1 о о 0
2 100 1
3 20 5
Ч 10 10
5 0 100

200 кГ/си*

Рис. 14. Х арактеристики упругости масляно-воздушной смеси

воздушной смеси для случая £  =  20 000 кГ1см2. Так как 
влияние сжимаемости нерастворенных пузырьков воздуха и 
деформации стенок сосудов трудно учесть, обычно стремятся 
к возможному уменьшению этих параметров, а расчеты ведутся 
из условия среднего значения коэффициента сжимаемости
|3 = ~  =  70-10“6 см2/кГ  (см. стр. 37).

Учитывая рассмотренные зависимости, необходимо принимать 
меры по дегазации жидкости так, чтобы отношение объема нерас- 
творенного воздуха Vа к суммарному объему жидкости и воздуха
V =  Vа +  Vf не превышало — ^ 0 ,0 0 1 .  В гидросистемах с меха
ническим разделением жидкостной и газовой сред необходимо 
перед заправкой системы удалить из рабочей жидкости раство
ренный воздух.

Следует также сохранять требуемый уровень жидкости в баке, 
так как понижение его вызовет интенсивную циркуляцию; кроме 
того, происходящие при этом завихрения и обусловленные ими 
местные понижения давления будут способствовать дополнитель-
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ному выделению воздуха из раствора и попаданию воздуха в жид
кость извне. При понижении в баке уровня жидкости в местах 
подключения всасывающего трубопровода может образоваться 
воронка, через которую в систему будет попадать воздух.

Следует также избегать контакта покоящейся жидкости с воз
духом или газом, находящимся под избыточным давлением. Такой 
контакт происходит при наддуве жидкостных баков воздухом или 
газом, применяемом 
в гидросистемах вы
сотных самолетов, а 
также при использо
вании избыточного 
давления в баке как 
основного или вспо
могательного сред
ства для ведения 
поршней насосов.

Д ля устранения 
контакта применяют 
баки, в которых жид
кость и воздух были 
бы разделены специ- Рис. 15. Схемы баков с разделительным поршнем
альными устройства
ми — резиновыми мембранами или поршнями. Д ля создания под
пора применяют цилиндрические баки с пружинным нагружением 
поршня (рис. 15) или с дифференциальным поршнем.

Подобные баки с механическим разделением жидкостной и 
газовой среды и газовым или пружинным подпором жидкости 
применяются также в гидросистемах, работающих в условиях 
невесомости. Последнее обусловлено тем, что жидкость, находя
щаяся в условиях невесомости, теряет способность образовывать 
свободную поверхность раздела с газовой средой обычной формы. 
В результате газ и жидкость смешиваются, образуя двухфаз
ную среду, причем иногда газ сосредоточивается в центре бака, 
жидкость же обволакивает внутреннюю его поверхность.

СЖИМАЕМОСТЬ ЖИДКОСТЕЙ

Капельные жидкости являются упругим телом, подчиняющимся 
с некоторым приближением (для давлений до 500—800 кГ1см2) 
закону Гука.

Упругая деформация (сжимаемость) жидкости для гидравли
ческих систем является отрицательным фактором, так как ввиду 
практической необратимости энергии, расходуемой на сжатие 
жидкости, общий к. п. д. приводов понижается.

Сжимаемость жидкости понижает жесткость гидравлической 
системы и приводит к прерывистому движению ее выхода* а также



может вызвать нарушение ее устойчивости против автоколебаний 
и в частности ухудшает динамические характеристики гидравли
ческих следящих систем (сервомеханизмов). Вследствие сжатия 
жидкости во вредном пространстве насосов высокого давления 
и в особенности насосов переменной производительности пони
жается их объемный к. п. д. (см. стр. 248).

Сжимаемость жидкости в гидравлических системах управления 
создает во всех случаях в магистралях и механизмах эффект 
гидравлической пружины.

Это явление усугубляется при использовании жидкостей с низ
ким модулем объемной упругости и большими объемами полостей, 
заполненными жидкостью под давлением.

Жесткость (сжимаемость) жидкости оценивается коэффициен
том относительного объемного сжатия (коэффициентом сжимае
мости) р, который характеризует изменение единицы объема жид
кости, приходящееся на единицу изменения давления:

АIV
J _  AW т

Р ~  Ар  ~  Ар ' 9 (22)
или

ЫУ =  $Ар\Уг; W 2^ { W V -  &W) =  W l (1 -  рДр), (23)

AW ^  -где рр----- относительное изменение объема;
Др =  р 2 — р 1 — изменение (приращение) давления, дей

ствующего на жидкость;
A W  =  W x — W 2 — изменение объема жидкости при изме

нении давления на Ар;
W 1 и W 2 — начальный объем жидкости при атмосфер

ном давлении и объем при изменении 
давления на А р.

Величина, обратная р, называется объемным модулем упру
гости жидкости при всестороннем сжатии:

Модуль объемной упругости жидкости Е  изменяется в зави
симости от типа жидкости, действующего давления и температуры. 
Объемный модуль упругости Е  при 20° С и атмосферном давлении 
для минеральных масел, используемых в гидросистемах, состав
ляет 13 500—17 500 кГ1см2, что соответствует значениям коэффи
циента сжимаемости Р от 74 • 10~6 до 57-10 6 см21кГ. Нижний 
предел приведенных значений модуля (Е =  13 500 кГ 1см2) соот
ветствует широко применяемому в авиационных гидросистемах 
легкому (малой вязкости) маслу АМГ-10, а верхний предел 
(Е =  17 500 кП см 2) — более тяжелым (вязким) маслам типа тур
бинного, применяемым в гидросистемах прочих машин.
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С учетом изменения модуля упругости при повышении давле
ния среднее значение коэффициента сжимаемости Р авиационного 
масла АМГ-10 при давлении от 0 до 200 кГ1см2 и 20° С можно при
нимать равным

Р =  7 • 10 5 см2/к Г .

В соответствии с этим упрощенные выражения сжимаемости 
для этого масла примут вид

Д ^ = * 7 1 0
W 2 =  W x (l  — 7 - 10-5Д/?).

Д ля более тяжелых масел среднее значение коэффициента для 
этих условий можно принимать равным

Р =  6 • 10 5 см2/кГ.

Высокими показателями сжимаемости обладают синтетические 
и в частности этилполисилоксановые жидкости, сжимаемость ко
торых приблизительно на 40—50% выше, чем минеральных масел. 
Д ля синтетических жидкостей объемный модуль упругости при 
20° С и атмосферном давлении составляет 8-103 — 10 • 103 кГ/см2.

Для воды и распространенных рабочих жидкостей на водной 
основе (водно-гликолевых и пр.) среднее значение модуля упру
гости при относительно небольших давлениях (до 200 кГ/см2) 
можно принять равным Е ж  21 000 кГ1см2. Наиболее высоким 
модулем упругости из жидкостей органического происхождения 
обладает глицерин: Е =  40 000 кГ 1см2.

Из распространенных жидкостей наиболее высоким модулем 
упругости и соответственно наиболее низким коэффициентом 
сжимаемости Р обладает ртуть; средние значения этих параметров 
для ртути следующие:

£  =  3 3 -104 кГ/см2; р =  31,3-10 7 см2/к Г .

В связи с высоким значением объемного модуля упругости 
жидкостей в технических расчетах сжимаемостью можно прене
бречь, считая жидкость несжимаемой. Однако во многих случаях 
сжимаемость жидкости служит базой, на которой основана работа 
ряда устройств. В частности, это свойство жидкости используется 
для создания жидкостных пружин и амортизаторов (см. стр. 445), 
давление в которых достигает 3000—5000 кГ1см2.

Влияние давления. С повышением давления коэффициент сжи
маемости р всех жидкостей уменьшается, однако уменьшение его 
с возрастанием давления неравномерно. У большинства жидко
стей сжимаемость наиболее интенсивно понижается в зоне сравни
тельно низких давлений.

В среднем при изменении давления от нуля до 1000 кГ1см2 
коэффициент сжимаемости минеральных масел уменьшается на

(24)
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30_40% (рис. 16) и синтетической жидкости — на —60—70%
(рис. 17) от первоначальной величины (соответствующей атмосфер
ному давлению и нормальной температуре). При небольших 
изменениях давления жидко- ^

е~ W/сти от 0 до 500—800 кГ/см2 
относительное изменение объе
ма (объемная деформация

V A Wжидкости) угг- в процессе сжа-

Р10'5сп2/кГ

12

Ю
а ю 5сп2/кг 

в
у ■ f t

Ч
\ Ч

’-а*. ^

ЕЮ*кГ/см2 
2*0

21t0

18,0

15.0

12.0
0 т  800 1200 «Г/см2>

Рис. 16. Зависимость коэффици
ента сжимаемости р и модуля уп
ругости Е  легкого минерального 

масла от давления

>60°С
ж е s. X

е \
'60 °с
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/ у
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Рис. 17. Зависимость коэффициента 
сжимаемости р и относительного изме
нения объема синтетической жидкости 

е от давления р

тия можно принять приближенно пропорциональным изменению 
давления Ар:

(25)

ного изменения объема е =

При давлении >  2500—3500 кГ1см2 объем распространенных 
жидкостей изменяется с дальнейшим повышением давления незначи

тельно. Из рис. 17 видно, что при 
повышении давления примерно до 
2500 к П см 2 наблюдается интен
сивное повышение относитель-

AW  
Wx ’

при более же высоких давлениях 
коэффициент сжимаемости р на
столько уменьшается, что при- 

600 ркГ/см2 ращение работы сжатия жидко
сти становится ничтожно малым.

На рис. 18 показаны кривые 
относительного изменения объе
ма распространенных жидко
стей в зависимости от давления. 

Влияние температуры. С повышением температуры объемный 
модуль упругости уменьшается, а коэффициент сжимаемости всех

0 200 Ш
Рис. 18. Изменение объема жидко

сти в зависимости от давления:
1 — силиконовая жидкость; 2 — минераль
ное масло; з — касторовое масло; 4 — 

вода; 5 — глицерин
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жидкостей, кроме воды, соответственно повышается, причем сжи
маемость более вязких масел выше, чем менее вязких масел. 
Так, например, модуль объемной упругости масла минерального 
происхождения, равный 
при атмосферном давлении 
и температуре 40° С при
мерно 17000 кГ1см2, умень
шается при 200° С до 
10000 кГ/см2; модуль упру
гости синтетических (сили
коновых) жидкостей умень
шается при этих условиях 
от —10 000 до —4500—
5000 кГ/см2. Сравнитель
ные опытные данные по 
зависимости объемного мо
дуля упругости от темпера
туры при распространен
ном давлении 210 кГ1см2 
для минерального масла
(кривая 1) и синтетической (силиконовой) жидкости (кривая 2) 
приведены на рис. 19. Последняя зависимость имеет большое прак-

18,110’

1

щ ю 1 2 5,53-Ю}

щ п ?

0 40 80 120 160 200 240 t v

Рис. 19. Зависимости объемного модуля 
упругости минерального масла (1) и син

тетической жидкости (2) от температуры
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Рис. 20. Зависимость коэффициента сжимаемости силиконовой 

жидкости от давления и температуры в изотермном режиме

80 160 240 
Давление 

<Г/

тическое значение, поскольку, как это видно из последнего 
графика, даже относительно небольшое повышение температуры 
от 40 до 100° С сопровождается для силиконовой жидкости
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понижением модуля упругости с 9900 до 8100 кГ/см2. При более же 
значительно повышении температуры модуль упругости может 
недопустимо снизиться. Так, например, модуль упругости рас
пространенной в США синтетической жидкости «Синкодайн Н» 
при комнатной температуре и атмосферном давлении равен 
10 500 кГ1см2, а при 370° С всего лишь 2100 кГ/см2.

На рис. 20, а приведены графики, характеризующие зависи
мость коэффициента сжимаемости в изотермном режиме для сили
коновой жидкости (октаметилтрисилоксан) с начальной вяз
костью при 25° С в 1 сст от давления и температуры.

Характеристики зависимости модуля упругости Е  силиконовых 
жидкостей, применяемых в авиационных гидросистемах (v40 =  
=  40 сст), от температуры и давления приведены на рис. 20,6 и 
в табл. 4.

Т а б л и ц а  4
Характеристики зависимости модуля упругости Е силиконовых жидкостей

Температура 
в °С

Давление в кГ/см2

0 80 140 210 280 350

40 8437 8750 9500 9843 10194 10560
102 6820 7040 7734 8087 8437 8850
150 4920 5484 5976 6327 6750 7760
200 3585 3867 4359 4640 4992 5273
260 1968 2180 2672 2953 3234 3715

Влияние режима сжатия жидкости. Выше мы рассматривали 
изотермный процесс сжатия жидкости, который характеризуется 
столь медленным сжатием, что выделяемое при этом тепло рас
сеивается, в результате чего сжатие происходит при постоянной 
температуре жидкости.

Однако в ряде гидравлических механизмов [импульсный гидро
привод (см. стр. 453), жидкостная пружина (см. стр. 445) и др.] 
сжатие может происходить со столь большими скоростями, что 
тепло, выделяющееся при сжатии жидкости, не рассеивается, 
а в большем или меньшем количестве концентрируется в жидкости 
(политропный процесс), повышая ее температуру и соответственно 
увеличивая ее объем. В зависимости от условий давление замкну
того объема жидкости может при этом значительно превысить 
давление при сжатии по изотермному процессу. Учитывая это, 
при уточненных расчетах быстродействующих жидкостных агре
гатов (пружин и пр.) исходят не из изотермного, а из политроп- 
ного процесса. Предельным, с этой точки зрения, является процесс 
сжатия, при котором все тепло, соответствующее энергии сжатия 
жидкости, расходуется на повышение ее температуры (адиабатный 
процесс). Расчеты показывают, что при сжатии жидкости по этому 
предельному процессу от нуля до 3500 кГ1см2 повышение темпе
ратуры ее достигает ^ 3 5 °  С.
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Модуль упругости жидкости при политропном и адиабатном 
процессах будет ниже, чем при изотермном.

Модуль упругости жидкости для данного случая зависит от 
скорости звука а в этой жидкостной среде, величина которой 
определяется отношениями

a = V f ; ^  =  а2е-
где р и Е а — плотность и адиабатный модуль упругости жид

кости.
Д ля расчета быстропротекающих процессов в гидросистемах 

(например при расчетах динамических характеристик гидропру
жин) следует применять адиабатный модуль, причем значение 
его при давлениях 50—200 кГ1см2 можно принимать Е а ^ \ , Ь Е .

Работа сжатия жидкости. Важным параметром, характеризую
щим состояние жидкости, находящейся под действием высокого 
давления, является работа ее сжатия, характеризующая потен
циальную энергию сжатой жидкости.

При допущении, что жидкость подчиняется для данного при
ращения давления закону Гука, энергетические возможности 
некоторого объема сжатой жидкости могут быть выражены уравне
нием (без учета деформации сосуда, в котором заключена жид
кость)

A = PcpW A p =  PciA W ,  (26)

где А — работа сжатия объема жидкости;
Р2 >  РСр > Pi — среднее в процессе сжатия давление жид

кости;
W 1 и A W  — первоначальный объем и изменение объема 

жидкости при повышении давления на Ар =  
== Р 2 — Pi»

Рср — среднее для данного диапазона давлений 
значение коэффициента сжимаемости.

При допущении, что сжатие жидкости подчиняется закону 
Гука и р х =  0, получим

В соответствии с этим получим приближенное выражение

А = % т  =  ^ Щ с р , (27)

С учетом выражения (22) можем написать (учитывая, что Ар — /?2)

A =  ^ P 1W 1pcP. (28)

Очевидно, принятое условие рср =  ^2 более или менее спра
ведливо лишь для относительно небольших ( ^  до 500—800 кГ1см2)
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прпгодпостп жидкости для работы при высоких температурах, 
а также для оценки кавитационных характеристик гидросистемы.

В практике пользуются средними экспериментальными дан
ными но упругости насыщенных паров, значения которых дли 
некоторых распространенных н гидросистемах марок минеральных 
ыасел приведены в табл. 5 и на рис. 21—22.

Т а б л и ц а  5
Упругость (давление) насыщенных парой масла и .«.и рт . ст.

Масло
ТИОЦМП yp.i масла я %

00 Ы> too IM I IM | 1Я0 | ISO ЭЮ

АМГ-10 3.0 в.0 13,0 23.0 43.0 82,0 175 -

Индустриальное «20* 1.0 1 0 3.0 <J0 7.0 15.0 28/) 50.0

Индустриальное «50» - - 1.0 2fl 5,0 12.0 22/) 43.0

КАВИТАЦИЯ ЖИДКОСТИ

Под кавитацией понимается местное выделение из жидкости 
в зонах пониженного давления ее паров и газов (вскипание жид
кости) с последующим разрушением (конденсацией паровых и смы
канием газовых) выделившихся парогазовых пузырьков при попа
дании их в зону повышенного давления. Это разрушение пузырь
ков сопровождается местными гидравлическими мпкроударами 
большой частоты п высокого уровня ударных давлений.

Кавитация нарушает пормальпый режим работы гидросистемы, 
а в отдельных случаях может вызвать разрушение ее агрегатов. 
Разрушительному действию кавитации подвергаются иасосы, 
золотники, клапаны н прочие гидроагрегаты, причем это действие 
проявляется зачастую в очень короткое время. Так, например, 
наблюдаются случаи выхода из строя акспальпо-поршневых насо
сов (см. рис. 73), происходящие в результате кавитационного раз
рушения (износа) распределительной пары и сопровождающегося 
недопустимого падеиия производительности за время работы от 
20 мин  до 1 ч.

Схематически механизм возникновения кавптацнп и его разру
шительного действия сводится к следующему. При понижении 
давления жидкости в какой-либо точке потока до некоторой вели
чины жидкость вскипает (происходит ее разрыв), выделившиеся 
же пузырьки газа и паря увлекаются потоком н переносятся в об
ласть более высокого давления, в которой нароные пузырьки 
конденсируются, а газовые сжимаются (смыкаются). Так как 
процесс конденсации парового и сжатия газового нузырька про
исходит мгновенно, частицы жидкости перемещаются к его центру 
с большой скоростью, и результате кинетическая энергия соуда-



рлюшпхся частиц вызывает п момент смыкания пузырьков мест
ные гидравлические микроудары. сопровождающиеся высокими 
забросами давления н температуры в центрах пузырьков (по 
расчетам температуры могут достигать значении 1000—1500° С 
и выше и местное давление может достигать 1500—2000 кГ,'см*).

В том случае, если эти процессы протекают вблизи от стенок 
ограничивающих каналов, последние будут подвергаться непре
рывным гплравлическнм ударам (бомбардировкам), которые вызы
вают местные разрушения стенок. Этому разрушению способ
ствуют местные высокие температуры, развивающиеся в резуль
тате скачкообразности процесса и высокого уровня забросов давле
ния. Указанные ударные действия частиц жидкости дополняются 
химическим воздействием на металл кислорода воздуха, выделяю
щегося из жидкости, а также воздействием электролитического 
характера.

Под действием высоких температур 
в присутствии кислорода воздуха происхо
дит активное окисление (коррозия) конт
актирующих поверхностей. Происходя
щие при этом окислительные процессы усу
губляются тем, что растворенный в жидко
сти воздух содержит почти в полтора раза 
больше кислорода, чем атмосферный воздух 
(см. стр. 28). Кроме того, интенсивность 
окислительных процессов повышается в ре
зультате разрушения под действием гидрав
лических микроударои окислительной 
пленки, которая в обычных условиях за
медляет окисление металлических поверх
ностей детален.

В результате при длительной кавитации под действием ука
занных гидравлических ударов высокой повторяемости и одно
временном воздействии высокой температуры происходит разру- 
шейке (эрозия) поверхностей деталей.

Кавитация наступает тем раньше, чем больше жидкость за
грязнена твердыми частицами. Это обусловлено тем, что па по
верхностях этих частиц адсорбируется тонкий слой воздуха, 
частицы которого при попадании в зону пониженного давления 
служат очагами, способствующими возникновению кавнтацпп.

Разрушению подвергаются при развитой кавитации детали 
различных гидроагрегатов. На рис. 23 показан плунжер распреде
лительного золотника (клапана) следящей гидросистемы, рабо
тавший в условиях значительного дросселирования ж и д к о с т и .  
Кавитационному разрушению подвергаются также торцы блока 
цилиндров и межокоиные перемычки распределительного диска 
аксиально-поршневых насосов (см. рис. 73), на поверхности кото
рых образуются глубокие питинги и выколы (см. рис. 76).

Рис. 23. Х арактер кави- 
тацпоппого разрушении 
олупжера распредсли- 
тельпиго золотника сле

дящей гидросистемы
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При возникновении кавитации в трубопроводах сопротивление 
их значительно возрастает, а пропускная способность соответ
ственно уменьшается. При небольших сечениях трубопровода 
образуются газовые пробки н движение жидкостно-газовых фаз 
происходит чередующимися импульсами.

Кавитация жидкости в насосах наступает при условии, когда 
жидкость при всасывании отрывается по тем пли иным причинам 
от рабочего элемента насоса — поршня, лопасти, зубьев или про
чих вытеснителей. Возможность отрыва зависит от вязкости жид
кости и величины давления на входе в насос, а также от числа 
оборотов и конструктивных особенностей насосов. В частности, 
кавитация возникает, если давление на входе во всасывающую 
камеру насоса окажется недостаточным для обеспечения неразрыв
ности потока жидкости в процессе изменения скорости дальней
шего ее движения.

Предельно допустимым, с этой точки зрения, числом оборотов 
насоса является такое число, при котором абсолютное давление 
жидкости на входе в насос будет способно преодолеть без разрыва 
потока потерн напора во всасывающей камере, обусловленные ее 
сопротивлением и силами инерции. В случае шестеренного и пла
стинчатого (лопастного) насосов (см. стр. 230) к этим потерям до
бавляются потери, обусловленные центробежной силой, действую
щей на жидкость, вращающуюся вместе с ротором насоса.

Способы борьбы с кавитацией. Основным способом борьбы 
с кавитацией является максимальное снижение разрежения в зо
нах возможной кавитации, которое частично может быть достиг
нуто за счет повышения окружающего давления. В частности, 
в борьбе с кавитацией во всасывающей камере насосов основным 
является обеспечение нм всасывании такого давления, которое 
способно было бы преодолеть беа разрыва потока жидкости гидра
влические потери во всасывающей магистрали п и самой камере 
всасывания, включая сопротивление, обусловленное инерцией
ЖИДКОСТИ.

Очевидно, что для того, чтобы жидкость развила в рабочей 
камере насоса (в цилиндре и пр.) необходимое ускорение, требуе
мое для предотвращении отрыва ее от всасывающего элемента 
(норшпн и ир.), к ней необходимо приложить соответствующее 
давление. Сила Р  инерции жидкости при этом определится так:

/> =  т / ,

где т — масса рассматриваемого объема движущейся жидкости; 
/  — максимальное ее ускорение.

Для преодоления этой силы на входе во всасывающую камеру
Р  Внасоса должно действовать давление р  =  у , где F — сечение 

потока.
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Повышенно давления достигается наддувом бака гидросистемы 
газом (поддавливанием), а также установкой подкачивающих васо- 
сов. эжекторов и прочими средствами.

В общем случае условие бескавитационной работы насоса 
ыожио выразить уравнением

p6± h y  - U p » -  Р к, (32)

где р6 _  давление в жидкостном бакс, питающем насос;
h — разность между уровнем жидкости в баке и входным 

штуцером насоса;
2 р п — сумма потерь напора во всасывающей магистрали; 

p t — потеря напора, обусловленная ускорением жидкости 
во всасывающих каналах васоса н подводящем трубо
проводе; 

utJ — скорость жидкости 
во входном окне (ка
нале) насоса; 

у — объемный вес жидко
сти;

р я — критическое давле
ние. при котором на
ступает активное вы
деление из жидкости 
пузырьков воздуха; 
это давление зави
сит от вязкости жид
кости и ее темпера
туры, а также от степени насыщения'жидкостн воздухом.

Ввиду трудности вычисления величины инерционной потери 
напора р { она обычно учитывается запасом р в, значение которого 
обычно принимается для распространенных насосов н режимов 
их работы равным 300—400 мм рт. ст.

С целью снижения потерь напора во всасывающем трубопро
воде необходимо устанавливать насос как можно ближе к питаю
щему баку и ниже уровня жидкости в пем, а также увеличивать 
сечение трубопровода и уменьшать количество местных гидравли
ческих сопротивлений на пути течения жидкости от бака к насосу.

Для обеспечения бескавитационных условий работы насосов 
примеияют также различные конструктивные усовершенствова
ния. Одним из радикальных способов борьбы с кавитацией в на
сосах является повышение давления па входе в насос, достигаемое 
применением вспомогательных насосов для подкачки или искус
ственного наддува газом жидкостных резервуаров, а также при
мененном прочих средств, одним из которых является использо
вание энергии потока жидкости в сливной магистрали гидро 
системы с помощью эжекторов (рис. 24).

_ги

~ lF 5d

Рис. 24. Расчетная схема эжектора
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Распет эжектора (при q — =  0 +  1,5) обычно производят
□о эмпирической формуле (без учета потерь)

<*»

где q «  QJQi — коэффициент смешепия жидкостей ((), и Qt — 
объемный расход эжектирующей и эжектируе- 
мой жидкости);

АЛ — разность давлений в смесительной камере а и 
на выходе из диффузора Ь, в мм рт. ст.;

Л, =  ^ 1 - — скоростной напор эжектируемого потока в
мм рт. ст.; 

м, — скорость эжектируемого потока в м/сек;
т  =  р — коэффициент, характеризующий отношение пло

щади F0 сечения смесительпого трубопровода к 
площади Ft сечения сопла на выходе.

Длина смесительного трубопровода принимается равной 
(8+10)</. При предварительных расчетах пользуются также упро
щенной эмпирической формулой

дд д  [2m -  (Ъ +  <)]*, (34
#И*

Для уменьшения действия кавитации применяют коррозионно- 
стойкие материалы (стали с добавкой хрома и никеля) при одно
временной тщательной обработке их поверхностен, омываемых 
кавптируемой жидкостью. Применяют также покрытия деталей 
матерна.им, стойким против кавитациопного разрушения (брон
зой, хромом н пр.).

Как правило, стойкость материалов кавитационному разруше
нию повышается с увеличением механической п химической (окис
лительной) стойкости, причем лучшие результаты дают материалы, 
в которых совмещаются оба эти качества. Наименьшую стойкость 
имеют чугун и углеродистая сталь и наибольшую стойкость — 
бронза и нержавеющая сталь. Наиболее стойким из известных 
материалов является титан.

Увеличение твердости материала повышает, как правило, 
антикавнтационную стойкость. Так, например, увеличение твер
дости нержавеющей стали от ИВ 150 до IIВ 400—420 повышает ее 
аптикавнтацнопную стойкость в 10 раз и более. Увеличением 
твердости можно также несколько повысить антиканнтационную 
стойкость углеродистых сталей, однако детали из этих сталей не 
могут обеспечить приемлемый ресурс времени при возможных 
твердостях.

Полностью устранить разрушительное действие кавитации пу
тем применения стойких против коррозии материалов не пред
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ставляется возможным. Разрушению, хотя п менее интенсивному, 
подвергаются при известных условиях детали из таких материалов 
как стекло, золото и пр., что свидетельствует о преобладании в рас
сматриваемом процессе их разрушения мехапнческнх факторов.

Практические использование аффекта кавитации. Эффект ка
витации часто используют для практических целей. В частности 
он используется в устройствах для стабилизации расхода жид
кости. Устройство (рис. 25, а) состоит из дроссельной шайбы / ,  
измеряющей расход ж и д к о с т и ,  и осесимметричной дроссельной 
иглы 2 ,  служащей для введения 
устройства в кавитационный 
режим работы.

При понижении давления 
р гых на выходе, и данном случае 
нз сопла Вентури, при постоян
ном давлении р гХ па входе в него 
скорость потока жидкости будет 
повышаться, в соответствии с 
чем давление в суженном сече
нии сопла будет понижаться.
После достижения этого давле
ния до величины, соответствую
щей началу кавитации жидко
сти, последняя вскипает. По
скольку сопротивление сопла 
после этого будет увеличиваться 
пропорциопал ьно и нтенснвио- 
стп кавитации, которая, в гною 
очередь, будет повышаться с 
увеличением перепада давления, 
расход через сопло после воз
никновения кавитацпп стабили
зируется, сохраняясь постоянным независимо от дальнейшего сни
жения давления па выходе нз сопла. При у м ен ьш ен и и  этого дав
ления будет лишь расширяться зопа кавитации по лиффузорной 
части, пачиная от суженного сечепня.

Подобные кавитационные устройства (сопла) используют для 
стабилизации расхода при колебаниях давления на выходе (при 
колебаниях нагрузки). Они обеспечивают регулирование расхода 
жидкости в большом диапазоне (5г 10) при одновременной ста
билизации расхода на каждом режиме.

Па рис. 25, б показаны кривые зависимости регулируемого 
расхода Q жидкости от перепада давления па сопла при различных 
значениях (от 10 до 30 кП см *) давления р ,х па входе и давления 
Р,ых на выходе, нзмеияющегося от 0 до входного (30 кГ/см2). 
Измерения проведены при расходе жидкости от 500 до 40 000 см*'сек 
при давлениях р ,х =  10; 20; 25 и 30 кГ/см*.

0.2 * ♦ и  0 ,8 ^/Р ь

Рпс. 25. Приппппвальван схема ка
витационною устройства для стаби
лизации расходя жидкости п крп- 
ваи, характеризующая стабильность 

расхода через пего
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Из графика следует, что расход жидкости сохранился постоян
ным (к о эф ф и ц и ен т  расхода р изменялся от 0,96 до 0,97) в широком 
диапазоне режимов. Нарушение стабилизированного расхода про
исходит практически при значениях критического давления на 
выходе ж  рях, где р ,х — давление потока на входе в сопло.

Следует отметить, что заметного кавитационного разрушения 
поверхностей деталей при этом не происходит.

ТРЕБОВАНИЯ К РАБОЧИМ ЖИДКОСТЯМ

Рабочая жидкость гидросистем должна обладать:
а) хорошими смазывающими свойствами;
б) минимальной зависимостью вязкости от температуры в тре

буемом диапазоне температур;
в) низкой упругостью иасыщеввых паров и высокой темпера

турой кипения;
г) нейтральпостью к применяемым материалам и в частности 

к резиновым уплотнителям и милым адсорбированием воздуха, 
а также легкостью его отделения;

д) высокой устойчивостью к механической и химической де
струкции и к окислению в условиях применяемых температур, 
а также длительным сроком службы;

е) высоким объемным модулем упругости;
ж) высокими коэффициентами теплопроводности и удельной 

теплоемкости и малым коэффициентом теплового расширения;
а) высокими изолирующими и диэлектрическими качествами;
и) жидкость и продукты се разложения не должны быть ток

сичными.
Важными параметрами характеристики жидкости являются 

температуры застывания и замерзания.
Температурой застывания по ГОСТу 1929—51 называют такую 

наиболее высокую температуру, прп которой поверхность уровня 
масла, залитого в стандартную пробирку, не перемещается при 
наклоне пробирки па 45е в течение 5 мин. Эта температура харак
теризует жидкость с точки зреивя сохранения текучести, а следо
вательно, возможности транспортировки п слива в холодное 
время года.

Температура застывания масла должна быть не менее чем на 
10—17° С ниже наименьшей температуры окружающей среды, 
в условиях которой будет работать гидросистема.

Температурой замерзания называют температуру начала кри
сталлизации. т. е. температуру, ири которой в жидкости образуется 
облачко из мельчайших кристаллов. При этом не должно быть рас
слаивания жидкости и выделения из нее составных компонентов.

Жидкость не должна содержать легкоиспаряющиеся компо
ненты. испарение которых может привести при продолжительной 
эксплуатации к загустению жидкости.
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Огнестойкость жидкостей. Для многих случаев применения 
жидкости важной характеристикой является ее огнестойкость: 
жидкость не должна быть причиной возникновения или распро
странения пожара.

С точки зрения огнестойкости ж и д к о с ти  характеризуются 
показателями по температурам вспышки, восиламенения и само* 
воспламенения. Под темиературой вспышки понимается минималь
ная темиература, при которой над поверхностью жидкости обра
зуется количество пара, достаточное для возникновения кратко
временной вспышки. Температура, при которой количество выде
ляющегося пара таково, что горение поддерживается также и по 
удалении постороннего источника огня, называется температурой 
(точкой) восиламенения. Температура, при которой жидкость или 
ее пар вспыхивает при контакте с воздухом без внешнего пламени 
пли какого-либо иного источника воспламенения, называется 
температурой самовоспламенения (самовозгорания).

Температура вспышки определяется по ГОСТам 4333—48 и 
■856—52.

Температура воспламенения масел на нефтяной основе нахо
дится в пределах 180—230" С и темиература самовоспламенения от 
260—370 С и выше.

Свойства невоспламеняемости (негорючести) во многих случаях 
являются доминирующими при выборе типа рабочей жидкости. 
В частности невоспламеняемые жидкости необходимы при работе 
гидросистем, близко расположенных к печам, теплообменникам, 
химическим или каким-либо взрывооиасным веществам, и гидро
систем различных транспортных устройств с тепловыми двига
телями. Высокие требования но воспламенению предъявляются 
к жидкостям, применяемым в гидросистемах авиадвигателей, ра
ботающих при температуре 530—540е С. Температура начала 
кипения жидкости для гидросистем сверхзвуковых самолетов 
должна быть 200" С, температура вспышки — ^  180° С и темпе
ратура самовоспламенения — ^  3005 С.

Вопросы пожарной опасности имеют особо важное значение 
для гидросистем военных самолетов ввиду возможности прострела 
гидравлических магистралей высокого давления, при котором 
распыляющаяся жидкость может попасть па разогретые части авиа
двигателя, а также может воспламениться от электрической искры.

Следует отметить, что пожароопасность непосредственно не 
связана с температурами воспламенения н самовоспламенения 
Жидкости или, иначе говоря, эти температуры не изменяются 
взаимосвязанно. Некоторые жидкости с низкой темиературой вос
пламенения имеют высокую температуру самовоспламенения; 
например, керосин имеет температуру самовоспламенения более 
высокую, чем смазочные масла.

Наиболее высокой пожарной безопасностью ио сравнению 
с минеральными жидкостями обладают синтетические жидкости
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(см. стр. 56), которые часто называют «негорючими жидкостями*, 
что но соответствует действительности, поскольку исе существую
щие жидкости этого типа могут в известных условиях сгорать. 
Поэтому синтетические жидкости следует назвать «пожаростой
кими», т. е. они не горят при возможных для конкретных условий 
высоких температурах и не распространяют огня.

При работе с минеральными маслами при температуре выше 
70° С необходимо устранять контакт с воздухом (и особенно с воз
духом, находящимся под избыточным давлением). Поэтому баки 
при 7(Г С и выше необходимо заполпнть инертным газом (азотом, 
аргоном и л и  гелием). Этого же эффекта можно достичь механиче
ским разделенпем газовой н жидкостной сред (см. рис. 15). Допол
нительным преимуществом такой системы является то, что при 
этом устраняется возможность растворения газа в жидкости.

Диэлектрические свойства. Для многих случаев применения 
важными являются изолирующие и диэлектрические свойства 
жидкости.

Большинство жидкостей для гидросистем, пе содержащих 
каких-либо примесей, обладают хорошими изоляционными свой
ствами, что позволяет помещать в них электрические агрегаты и 
их элементы (соленоиды, обмотки электродвигателей и пр.) без 
дополнительной изоляции проводников. Однако многие осадки 
жидкостей, выделяющиеся в результате неудовлетворительной 
эксплуатации, обладают относительно высокой электронровод- 
ностью и покрытие ими выводов проводников или проводов с пло
хой изоляцией может иызвать искренно п опасность возникнове
нии пожара.

Опасным при размещении электроагрегатов в рабочей жид
кости является также присутствие воды.

Воздействие жидкости на резиновые детали. Важным пара
метром, характеризующим качество рабочих жидкостей для гидро
систем, является воздействие их на применяемые материалы и 
в частности на резиновые детали гидроагрегатов. Усадка, набуха
ние и размягчепне резиновых деталей уплотнительных узлов, 
происходящие под воздействием жидкости, сопровождаются нару
шением герметичности и прочими дефектами в работе гидроагре
гатов.

Следует отметить, что ни одна из рабочих жидкостей не обла
дает абсолютной инертностью. Поэтому важно, чтобы рабочая жид
кость не ухудшала основных качеств материала уплотнительных 
устройств. В результате длительного контакта рабочей жидкости 
с резиновыми деталями может изменяться их объем, вес этих дета
лей вследствие происходящего при этом сложного физико-хими
ческого процесса вымывания отдельных компонентов резины и 
замещения их жидкостью. При этом происходит как пзмене- 
uue объема, так и изменение физико-механических свойств ре
зины.
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Обычно требуется, чтобы твердость испытуемого резиной 
образца после воздействия минерального масля не измени'^,, 
больше чем на ± 4 + 5  единиц по Шору. Разница между объеу1̂ ,. 
резинового образца в начале п в конце испытания не должна i1!... 
вышать ± 3 %  первоначального объема, где плюс означает н*^м 
ханне, а минус — усадка резинового образца. По тех ни чес “ у. 
условиям набухание синтетической резнны в жидкостях д*'1',. 
скается до 5 —6%. Масла на нафтеновом осиовапнн вызывают •'цП 
чнтелыше набухание резины, а масла на парафиновом осн ов/ 
вызывают небольшое набухание и даже усадку. ||Х

Особо следует отметить влияние на резину ен в тетп к ^ д  
жидкостей, одни ил которых вызывают либо чрезмерное н а б у х /^  
уплотнптельиого материала, либо, наоборот, значительную 1
УсадкУ- .,ц-

Объемныи показатель набухания резины определяют нзне' 10 
вашим в воздухе н в дистиллированной воде образца резин!-1 ('ю 
и после испытаний. Этот показатель вычисляют по выраже’1

АГ = (—»— —  '■•> 100,

где АГ — изменение объема образца резины после паб) 
пня в °о;

С, п С | — вес образца в воздухе н в воде до испытания: t„ 
G, и G't — вес образца и воздухе и и воде после испита!1 „1 
Применяемые жидкости. В гидросистемах машин обычно 

меняют специальные жидкости минерального происхождении с ые 
апазопом вязкости при 50 С примерно 10—175 сст. Минерал 
масля, применяемые в качестве рабочих жидкостей гпдроснс1 
отличаются от минеральных смазочных (машинных) масел 
что онп содержат присадки, придающие нм специфические c«V1H 
ства, отсутствующие у смазочных масел. Так, например, 'гГ,ы 
получения минимальной зависимости вязкости от температ. 
применяют вязкостные присадки. г„_

Основные характеристики масел, применяющихся в гидр1’ 
стемах машин, приведепы в табл. 6. л̂о

Для авиационных гидросистем широко применяют mi‘ Ju. 
АМГ-10 (ГОСТ 67У4—53), пригодное для работы в условиях 1 
рокого температурного диапазона. р п

Сравнительно морозостойким является приборное масло .\* 
(ГОСТ 1805—51), надставляющее собой хороню очищеапую с‘’| ых 
ровую фракцию (250—380= С), получаемую на смесей отбор'^ц. 
иизкозастывающпх нефтей. Это масло отличается хорошими * аГ0 
аывающпмн свойствами и почти не оказывает коррозиоШ1 
воздействия на металлические детали гидроагрегатов. ,ци

Масла АМГ-10 и МВП могут эксплуатироваться без ааМ1 
в течение 2 лет и более.

Характеристики этих масел дииы и табл. 7.
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Характеристики чисел, применяемых п гидросистемах машин

Т а б л и ц а  в

Марка масла я ГОСТ

Вязкость при SO* С

■ •£

Тсмиература

aairrw-ь.ши* аспыш-

Прелглы 
p.iOvun 
темпера
тур ■ *С

Объем
ны* вес
■ шГ/м‘

Индустриальное 12 
(веретенное 2), 
ГОСТ 1707-51 . . .

Индустриальное 20 
(всретецпое 3), 
ГОСТ 1707 51 . . 

Индустриальное 30 
(мпшмттоо Л), 
ГОСТ 1707 -5 1  . . 

МС-22. ГОСТ 1013-49  
МС-20. ГОСТ 1013 -49  
Индустриальное 45 

(машинное С), 
ГОСТ 1707—51 . . 

Индустриальное тО 
(машинное СУ), 
ГОСТ 1707- 51 . . 

Т ур бттов  22 (тур- 
бнниос Л) ГОСТ
3 2 -5 3  ......................

Турбинное 30 (тур
бинное УТ). ГОСТ
32—53 ......................

Турбинное 46 (тур
бинное Т), ГОСТ
32- 53 ......................

Турбинное 57, ГОСТ
32—53 ......................

Велосит Л, ГОСТ 
1840-51 ..................

Вазелиновое Т, ГОСТ
1642-50  ...............

Веретенное ЛУ, ГОСТ 
1642-50 ..................

Трансформаторное. 
ГОСТ 9 8 2 -5 6  . .

MK-S, ГОСТ 6457—66

1 0 -1 4

1 7 -2 3

2 7 -3 3
22
20

3 8 -5 2  

42 58 

20 -23  

2 8 -3 2

44 48

5 5 -5 9

4 -5 ,1

5.1— 8,5 

1 2 -1 4

9.6

8.3

1,88—2.26

2,6-3,31

ЗЛ  —4J59 
3.1 
23

5,74 7.07 

5.76-7,76

2 .9 -3 ^

3 .9 -4 .4

6 ,0 -  6J5 

7,5—7,9

1 .3 -1 .4

1.4-1.72  

2JQ5-2.26

1.8

- 3 0

-2 0

-15
-14
18

-1 0

-2 0

- 1 5

-10

-1 0

- 2 5

- 2 0

- 4 5

- 4 5

- 5 5

165

170

180
230
225

190

200

180

180

195

195

112

125

163

135

135

- 3 5 +  
+  40

0 - 9 0

1 0 -50

10- 60

1 0 -7 0

5 - 5 0

10 50

1 0 -5 0

1 0 -7 0

От -1 0  
до + 3 0

От - 4 0
до + 6 0

От - 3 0  
до + 9 0

876 891

881 -901

886 -9 1 6  
905 
895

890 -9 3 0

8 90- 930

901

'  001

920 

930

8 6 0 - 890 

8 8 8 -  896

886 

885
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Т а б л и ц а  7

Марка масла

Кяпсмятмчеемая
яязкоегь а сст Температура масля Предел

рабочихтемпературПри орп—М»С аасты ва
т т вгпишнк

МВП. ГОСТ 1005—51 8 3  —8,5 23 466 - в о 120 От - 4 0  
до + 6 0

АМГ-10, ГОСТ 6794-53 10 1250 - 7 0 92 От - 6 0  
до +100

К морозостойким относится также масло ЦИАТИМ-Ш  
(ТУ 327—50), получаемое очисткой низкозастывающей узкой 
двствллярной фракции, выкипающей в пределах 320—340° С 
с присадками. Ниже приведена характеристика этого масла. 

Валкость в сет нрв температуре в °С:
+ 5 0 ................................................................................  6,4
- 4 0 ................................................................................ 1900

Температуря и “С:
п я с т ы в я н п н ..................................................................Но выше —00
кнпенпн:

н ачало......................................................................... ЭОО
конец ......................................................................... 340

вспышка в открытом т и г л е .................................Не ниже 130

Кривые, характеризующие вязкостно-температурные свойства 
указанных морозостойких масел, были приведены рис. 6, а.

При низких температурах применяют также смесь, состоящую 
из 50% глицерина и 50% спирта, однако эта смесь отличается 
плохими смазочными и защитными против коррозии свойствами.

Срок службы масел составляет от 6 месяцев (индустриальные 
масла без присадок с малой стспепью очистки) до 2—3 лет (АМГ-10, 
МВП).

НЕВОСПЛАМЕНЯЮЩНЕСЯ (ОГНЕСТОЙКИЕ) ЖИДКОСТИ

В гидросистемах широко также применяются невоспламеняю- 
щиеся жидкости: водно-маелнные эмульсии (содержание воды 40%) 
п водно-гликолевые жидкости (содержание воды 35%).

Невоспламеняемость эмульсий и водно-гликолевых жидкостей 
обусловлена гасящим и охлаждающим действием испаряющейся 
воды ирп контакте ее с источником воспламенения.

Огнестойкость водных растворов зависит от содержания воды, 
которое обычно составляет 35—50% по объему. Для обеспечения 
пожарной безопасности огнестойкие жидкости должны содержать 
не менее 40% воды. При выпаривапии воды остаток может вос- 
пламевиться от поднесенного источники огня, иричем горение 
ограничивается небольшим пламенем.
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В в о д п о -г л и к о л р в ы х  жидкостях значительно меньше разбухает, 
чем в минеральных маслах, резина, благодаря чему значительно 
повышается срок службы резиновых уплотнительных колец. Вяз
кость водно-глнколевых жидкостей практически не изменяется при 
механической деструкции, но изменяется при выпаривании воды.

Водно-гликолевые жидкости имеют более высокий, чем мине
ральные масла, объемный модуль упругости, который практически 
равен модулю упругости воды (~ 2 1  ООО кГ/смг). Они обладают 
также самой высокой из всех огнестойких жидкостей удельной 
теплоемкостью. Однако они несовместимы (не смешиваемы) с дру
гими рабочими жидкостями гидравлических систем. Онн также 
не могут быть рекомендованы для применения в гидросистемах, 
имеющих насосы и гидромоторы с подшипниками скольжения.

Диапазон рабочих температур при применении нх в открытых 
гидросистемах составляет от —65 до -(-80° С. При более высоких 
температурах с целью избежания выпаривания воды система 
должна быть закрытой. При выпаривании воды вязкость смеси 
повышается, а огнестойкость понижается.

Для гидросистем, опасных в пожарном отношении, но пе 
подвергающихся действию отрицательных п высоких температур, 
применяется вода с добавкой (присадкой) для еппжеппя корро- 
зпонностн и повышения смазывающих способностей масла (эмуль- 
сола) в количестве 1—2% по объему. Эмульсол состоит из 85% ве
ретенного масла и 15% асидола. Применяются также п другие 
присадки. Эти жидкости обладают высокими температурно-вяз- 
костнымн показателями, однако они применимы в относительно 
узком диаиазоне температур, нижнее значение которого ограни
чено температурой замерзания воды и верхпее (обычно не выше 
70° С) — интенсивным ее испарением.

При контакте жидкостей на водной основе с металлическими 
деталями протекают электролитические процессы, которые могут 
прпвеелт к значительной эрозии этих деталей.

ВЫСОКОТЕМПЕРАТУРНЫЕ ЖИДКОСТИ
Гидросистемы многих машин и установок работают при высо

ких температурах, достигающих 300° С и выше. Помимо этого, 
гидросистемы во многих случаях применения работают в очень 
широком диапазоне температур. Так, например, для гидросистем 
жидкостно-реактивных двигателей этот диапазон изменяется от 
—183"’ С (температура жидкого кислорода) до 4-320' С и выше.

Очевидно, что при этих плюсовых температурах применяемые 
в настоящее время в гидросистемах мипералыше масла и нх 
смеси непригодны (лучшие минеральные жидкости пригодны для 
работы при температурах пе выше 150° С). Применением в гидроси
стемах инертных газов температуру можно повысить до ~180° С.

При более высоких температурах минеральные жидкости 
вступают в реакцию с кислородом воздуха и разлагаются с выде-



лонном твердых пленок п смолистых осадков, нарушающих функ
ционирование гидросистемы. Кроме того, повышение температуры 
сопровождается повышением давления насыщенных паров жид
кости, что способствует возникновению кавитационного режима. 
Применение минеральных масел при высоких температурах огра
ничено также пожарпой опасностью.

Ввиду этого при высоких температурах (150° С н выше) можно 
применять без специальных охлаждающих устройств лишь высо
котемпературные синтетические жидкости и в частности полисе- 
локсановые (силиконовые) их марки, которые сочетают в себе 
высокотемпературные и низкотемпературные свойства, а также 
обладают прочими свойствами, отвечающими высокотемператур* 
ным условиям работы. В практике широко применяются иолн- 
снлоксановые (силиконовые) жидкости, которые обладают высо
кими температурновязкостнымн характеристиками в широком 
температуриом диапазоне и отличаются высокой термической 
стабильностью, сохраняя ее дажо при нагреве в присут
ствии кислорода воздуха. В контакте с воздухом они выдержи
вают длительное нагревание при температурах до 2Л0' С, в закры
тых же системах их можно длительно использовать при темпе
ратуре до 370: С.

Одновременно эти жидкости пригодиы для эксплуатации при 
температурах —60° С и ниже без применения обогрева или про
должительного прогрева гидрооборудования при пуске. Кроме того, 
они являются огнестойкими и локализуют распространение огня.

В зависимости от степени полимеризации моиомеров можно 
получить силиконы практически любой вязкости (от 1 до 10 ООО сст 
при 2U С).

Нолнсилоксановые жидкости отличаются стабильностью вяз
костных характеристик но времени работы. Испытания показали, 
что вязкость такой жидкости после 500 ч работы при давлении 
150 кПсмг и температуре 00° С уменьшилась всего на 2?о, тогда 
как вязкость масляной смеси АМГ-10 при работе в этих же усло
виях понизилась на ~ 5 0 % . Они обладают высокими диэлектри
ческими свойствами п низкой упругостью насыщенных паров.

Полисилоксаиы имеют очень низкую температуру застывания 
п пологую вязкостно-температурную кривую. Температура за
стывания даже очень вязких полисилоксанов не выше — 65 С, 
для ниикомолекулярных же маловязких полимеров опа дости
гает — 100° С. Ниже приведены принятые в США технические 
требования к высокотемпературным жидкостям.

Кинематическая вязкость в 
сст и|ш темиературе в ®С

^ + » 4  ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! !  
Упругость паров при 204® С 

в мм pm . c m ...................... ...

Набухание реапны в % . . .  15—25 
Температура в °С:

2500 самовоспламенение . . .  371
2.5 воспламенения...................238

всп ы ш к и ............................. 204
5 м сты ваипн..........................—51*

57



Все синтетические жидкости, в том числе и полясилоксановые 
их тииы, имеют более низкий модуль объемной упругости, чем 
минеральные жидкости, применяемые в гидросистемах. Кроме 
того, втот модуль гораздо сильнее зависит от температуры, чем 
у минеральных жидкостей. Полнснлоксановые жидкости раство
ряют все существующие пластификаторы синтетических каучуков. 
Поэтому уплотнительные кольца нз этих каучуков становятся 
при работе в этой жидкости хрупкими и растрескиваются, в ре
зультате чего гидроагрегаты теряют герметичность. Большое 
влияние на этот процесс оказывает температура, повышение кото
рой с 60 до 90° С может ускорить потерю эластичности материала 
в десятки раз. Испытания показали, что при работе в среде этой 
ж и д к о с т и  и температуре 60' С резиновые кольца потеряли эла
стичность после 500 ч работы, а при 82‘ С — после 24 ч.

Полнсилоксаны значительно уступают минеральным маслам 
по противоиэносным и смазывающим свойствам, поэтому многие 
материалы, из которых изготовляются в настоящее время сколь
зящие пары гидроагрегатов, не пригодны для работы в указанной 
среде.

Противонзноспыо свойства полисилоксанов могут быть улуч
шены добавлением к ним минерального масла илп специальных 
присадок. Полнсилоксаны часто также добавляют к минеральным 
маслам для улучшения их вязкостно-температурных характери
стик.

Следует учесть, что вязкость смеси полнснлоксановой жид
кости и минерального масла не подчиняется приведенному выше 
выражению (17), а значительно ниже вязкости смеси двух нефтя
ных масел с такими же значениями исходных вязкостен: при низ
ких температурах вязкость смеси значительно ниже вязкости 
каждого из исходных компонентов, а при положительных темпе
ратурах понижение вязкости смеси сравнительно невелико. Так, 
например, вязкость смеси, состоящей пз 8 0 S  полнснлоксановой 
ж и д к о с т и  ( у . ж  =* 105 сет) п 20% минерального масла ( v ^ ,  =  
»  500 сст), равна при —30° С всего лишь 5 сст; вязкость же 
смеси из 60% полнснлоксановой жидкости (v.*, «  330 сст) и 
40% минерального масла (v.i» =  8500 сст) при температуре 
- 5 0 °  С равна 48U сст.

Полпсилоксаноиые как н все синтетические жидкости обладают 
высокой текучестью, усложняющей герметизацию гидроагрегатов. 
Недостатком нх являются также плохая гидролитическая стой
кость, ввиду чего необходимо полностью исключать возможность 
попадания в гидросистемы воды. Некоторые из этих жидкостей 
не допускают также контакта с воздухом и несовместимы с жид
костями. содержащими керосин.

К недостаткам болылинстиа синтетических жидкостей отно
сится то, что они обладают более высокой, чем минеральные 
жидкости, способностью растворять воздух и газы. Большинство
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пз этих жидкостей прп комнатной температуре растворяет воздух 
при повышпшн давления на одну атмосферу до 22% объема жид
кости. Эти жидкости, и в частности жидкости на кремний-оргапн 
ческой основе, склоним, как и все жидкости с низким поверхност
ным натяжением, к ценообразованию и образуют к тому же, как 
правило, стойкую пену.

Зарубежные марки высокотемпературных жидкостей. В США 
выпускаются высокотемпературные жидкости на основе сложного 
эфира кремниевой кислоты (05-45) н на базе диснлоксана (оро- 
нит 8515 и ороннт 8200), которые применяются в гидравлических 
системах самолетов и управляемых снарядов. Оронит 8515 при
меняется при температурах от —54 до 4 2045 С И ороннт 8200 — 
при температуре от —54 до -+-21Ю С. При использовании оро- 
нита 8515 не допускается контакт с воздухом и водой, кроме того, 
он несовместим с жидкостями, содержащими керосин.

В табл. 8 приведены характеристики указанных жидкостей.

Т а б л и ц а  8

Характеристика жидкостей

Кинематическая «пакость в 
сет ори температуре а *С • И

ы 
$  
-  *•
5 Hi

Температура и *С

Высокг*»еиш»- 
paryptta* 
ЖЛ310 CTfc

—54 » W 177 м
Г11
г *

I 1
a■
я

S
3Sи

OS-45 222У 12^ 4J0 - 1.2 2.9 374 Ниже
- 6 0

185 219

Оропит 8515 2357 24.3 8.1 3.36 2.04 1.0 4( vi 73 207 232
Ороиит 820J 24И> 34.5 • 1.3 — 3.82 1.2 4»4 73 210 233
СялкодеАн Н

(ДР-47)
ИМЯ 65 4,3

232*С)

482 73 274 338

Жидкие металлы. В отдельных случаях применения гидро
систем температура так высока, что исключается возможность 
применения как минеральных, так и синтетических жидкостей. 
Ввиду того, что требования в части температур непрерывно повы
шаются, перспективным является применение в качестве рабочих 
жидкостей жидких металлов.

Наиболее перспективным является эвтектический сплав, со
стоящий из 77% натрия и 23% калия, представляющий собой 
серебристый металл, похожий по внешнему виду на ртуть. Точка 
его плавления р а в н а -------12е С н кипения (при атмосферном дав
лении) 850 С. Легировании сплава цезием позволяет понизить



точку плавленпя. Плотность сравнима с плотностью распростра
ненных жидкостей и равна 0,875 г/см'1 при температуре 20° С и 
0,7 г/см3 при темиературе 750° С. Модуль объемной упругости 
52 500 кГ/см2 при температуре 40° С и 15 750 кГ/см2 при темпе
ратуре 540° С.

Сплав не подвержен вспеннваемости и практически не раство
ряет газов, а такж е имеет достаточно высокую вязкость, значения 
которой приведены ииже.

Темисратура в ° С .....................................................1 200 450 750
В язкость в с с т ......................................................... 1,0 0,4 0,25 0,2

Подобно другим щелочным металлам этот сплав активно реа
гирует с кислородом и всеми соединениями, содержащими кисло
род, а также водяными парами, поэтому его можно приме
нять лишь в закрытых и хорошо герметизированных гидро
системах.

М еталлические сплавы имеют такж е плохие смазывающие 
свойства, однако в магнитном поле они выше, чем у минеральных 
масел.

Физико-химические свойства сплава сохраняю тся в процессе 
длительной эксплуатации в условиях температур 800° С.

Ж идкие металлы имеют тенденцию сплавляться и в особен
ности при высоких температурах со многими конструкционными 
металлами, что усложняет проблему выбора совместимых мате
риалов. При температурах выше 500° С применяют лишь кон
струкции из никелевых сплавов. Рабочие кромки клапанов покры
ваются (наплавляю тся) сплавом на серебряной основе.

В гидросистемах машин применяются такж е различные газо
вые агрегаты.

Газы, в том числе и воздух, подчиняются в основном приведен
ным выше зависимостям для капельных жидкостей и характери
зуются теми же физическими показателями и единицами измере
ния.

Вязкость газов. В отлично от капельных жидкостей вязкость 
газов увеличивается с повышением температуры. Эта зависимость 
довольно точно характеризуется формулой Сатерлэнда

где р0 и (1 -  абсолютная вязкость при исходной температуре Т0 
н температуре Т;

С — постоянный для данного газа коэффициент.

ГА ЗО О БРА ЗН Ы Е (СЖИМАЮ Щ ИЕСЯ) ЖИДКОСТИ

(35)
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Эта же зависимость может быть такж е выражена уравнением

i - N f iP r -  ^
где п — показатель, равный для воздуха п  =  0,76;

Т  — температура в К.
При комнатной температуре вязкость газов равна 0 ,1 —0,25 мпз.
Вязкость газов зависит также от давления. \
На рис. 26 показана зависимость абсолютной вязкости 

в 10* пз воздуха (а) и азота (б) от температуры и давления. 
В табл. 9 приведена кинемати
ческая вязкость воздуха в зави
симости от температуры.

Д ля большинства газов вяз
кость при давлениях от 0 до 
50 кГ/см2 практически не зави
сит от давления (изменяется на
— ± 1 0 % ) , при повышении же 
давления от 0 до 90 кГ/см? вяз
кость повышается в — 5 раз.
Т ак , например, вязкость угле
кислого газа, равная 0,16 мпз 
при температуре 20° С и атмосферном давлении, увеличивается 
при повышении давления до 50 кГ1смг на 10% ; при давлении же 
90 кГ/см2 вязкость равна 0,82 мпз.

Т а б л и ц а  9

Т ем пература 
в °С

Кинематическая вязкость 
в м1 cfK-10 *

0 13.2

20 15,1

40 16,9

Температура
а)

Температура
S)

Рис. 26. Зависимость вязкости воздуха (а )  и азота (б )  от тем
пературы

Т е п л о п р о в о д н о с т ь  воздуха при 0° С составляет 
1,44 -10”® ккал/см-сек-град. Поскольку вязкость газов увеличи
вается с повышением температуры, то их теплопроводность такж е 
возрастает.

Процессы сжатия и расширения газа. Т р е б у ю щ и е с я  для прак
тических расчетов основные свойства идеальных газов харак
теризуются законами Бойля — Мариотта в Гей-Люссака. По закону



Бойля — Мариотта удельный объем газа V  =  '  обратно пропорцио
нален величине давления р  в нем:

-  — ИЛИ /?хV-. =  />_V, =  const и р /у  =  const, (37) 
Pi v t

где Pt и р 2 — начальное п конечное абсолютные давления; 
F , и F 2 — удельные объемы газа (объем, занимаемый 

единицей веса газа) при этих давлениях;
у =  ~  =  pg — объемный (удельный) вес газа;

р и g — плотность газа и ускорение силы тяжести. 
В описываемом этим законом изотермном процессе газ сжи

мается или расш иряется при сохранении постоянной температуры 
или иначе все тепло при расширении газа расходуется на совер
шение внешней работы. Очевидно, такой процесс может иметь 
место лиш ь при очень медленном изменении состояния газа.

Согласно закону Гей-Люссака газы при постоянном давлении 
расш иряю тся пропорционально повышению температуры Т, при
чем все газы имеют практически один и тот же коэффициент а  
теплового расширения. Последний закон описывается уравнением

V T =  V 0( l +  а Т ) ,  (38)
где VT и V0 — удельный объем газа при заданной и нулевой тем

пературе;
а  — коэффициент теплового расширения газа. 

Уравнение, выражающее соотношение между удельным объе
мом V  и давлением совершенного газа при условии, что процесс 
изменения состояния газа протекает без участия внешнего тепла, 
имеет вид

p V h =  const или ^  =  c o n s t, (39)

где р  и у — соответственно давление и объемный вес газа;
к  — коэффициент (показатель адиабаты), равный отно

шению теплоемкости совершенного газа при посто- 
. янном давлении (Ср) к теплоемкости при постоян

ном объеме (С„): к =  CV!CV\ для сухого воздуха 
при атмосферном давлении к  =  1,405.

Подобный процесс называется адиабатным. Удельный объем, 
абсолютное давление и температура в адиабатном процессе свя
заны отношениями

V t  =  V M P t ) k\ V ^ V ^ T J T , ) — -

Рг -  Pi ( V i / V t )h-. Рг =  Pi <40)

T 2 =  T\ ( * V И,)*-*; T t  =  T x ( p J p S ^ .
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Поскольку в реальных условиях при изменении состояния 
газа неизбежно происходит обмен тепла (между газом и стенками 
сосуда и жидкостью), на практике происходит политропное изме
нение состояния, которое выражается следующим уравнением:

р \ ' п =  const и £  =  c o n s t ,  (41)

где п — показатель политропы; при п =  1 изотермный и при 
п =  к  — адиабатный процессы.

Численное значение показателя политропы п можно опреде
лить лиш ь для конкретных условий с учетом величины давления 
и интенсивности сж атия или расширения газа и условий отвода 
тепла.

Следует указать, что если для газовых систем, в которых исполь
зуются двухатомные газы при низких давлениях (■< 10 к П с м *),

Рпс. 27. П рактические значения п оказателя  адиабаты: 
а — для воздуха; б — азота; в — показатель политропы для воздуха

величина показателя политропы процессов опорожнения 
(и заполнения) баллонов (емкостей) практически колеблется 
между показателями изотермного и адиабатного процессов 
k >  n >  1, то в системах высокого давления (50—200 к П с м 2) 
значение его может превышать значение показателя адиабаты 
идеального газа к  =  1,4. Т ак , например, для реальных газов, 
в том числе и для воздуха, эта величина может достигать при тем
пературах от -(-100 до —60 3 С и давлении 50—100 кГ1смг зна
чения и =  2 и более.

Н а рис. 27, а — б приведены значения показателя адиабаты

П оскольку величина показателя политропы процесса опорож
нения и заполнения емкостей количественно отражает интенсив-
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ность теплообмена газа с их стенками п с окружающей средой, 
на интенсивность теплообмена будут влиять материал и форма 
емкости (баллона), а такж е физические свойства и параметры 
применяемого газа , свойства и состояние окружающей среды 
и пр.

Аналитический учет всех этих факторов практически неосуще
ствим, поэтому пользуются опытными данными. Т ак , например, 
для цилиндрических баллонов газогидравлических аккум улято
ров величина показателя п меньше, чем для шаровых баллонов 
такого же объема.

Результаты  экспериментов показывают, что среднее значение 
показателя политропы п процесса опорожнения сферического 
баллона емкостью 3 л, заряж енного воздухом при 20° С до давле
ния 100 кГ/смг при разрядке его за время 8 сек со степенью расши-

Q
рения т  =  £г =  0,5 (GK и GH — конечный и начальный вес воз
духа в баллоне), равно 1,46. Средняя величина показателя поли
тропы при опорожнении цилиндрического баллона при тех же 
условиях составляет 1,41.

На рис. 27, в представлена зависимость осредненных значе
ний п от длительности разрядки шарового баллона емкостью 
3 л  при 20° С и различном давлении р 0 зарядки.

При оценке влияния условий сж атия и расширения газа сле
дует иметь в виду, что при резких сж атиях газа температура его 
с нормальной (+ 2 0 °  С) может повыситься до 600° С и выше, а при 
быстром опорожнении баллонов температура газа может пони
зиться до —180° С. Очевидно, если при расчетах эти изме
нения температуры не будут учтены, это может привести при 
определении конечного давления газа к значительным ошиб
кам.

Если объем газа поддерживается постоянным, то давле
ние р Т в нем возрастает пропорционально повышению темпера
туры Т:

р т =  р0( 1 + а Т ) .  (42)

Д ля  значения температуры Т  =  —1/а величина р т становится 
равной нулю (газ сж иж ается). Эта температура называется абсо
лютным нулем и равна —273,2° С. Д ля  случая изменения зна
чения от абсолютного нуля она называется абсолютной темпера
турой (Т а).

В соответствии с приведенным уравнение состояния газа, 
характеризую щ ее зависимость плотности газа от температуры п 
давления, получает вид

U4

p V = p 0V 0 ( i + a T ) . (43)



Введя Абсолютную температуру Та =  -  -+■ Т. получим

рУ =  Р 'У п* Т а- (44)

Так как V0 представляет собой удельный объем, произ
ведение (p„V0а) для данного газа является постоянным и носит 
название газовой постоянной (/?), которая определяет работу 
расширения 1 кг газа при нагревании его на 1° при постоянном 
давлении и имеет следующую размерность:

R =  £г- (см/град).
1 а

Для сухого  воздуха R  =  29,27 м1град.
С учетом параметра Я уравнение состояния совершенного 

газа (характеристическое уравнение) примет вид

pV =  tiT a. (45)

3 Т, М. Башта



Глава II

ОСНОВНЫЕ СВЕДЕНИЯ ПО ГИДРАВЛИКЕ 
ТРУБОПРОВОДОВ

Участок магистрали (трубопровода), соединяющий насос с ре
зервуаром (баком), принято называть всасывающей магистралью 
(линией); участок трубопровода, по которому жидкость от насоса 
поступает в гидравлический двигатель, — напорный (рабочий 
или нагнетательный), и участок трубопровода, по которому жид
кость отводится из нерабочей полости гидравлического двигателя 
в резервуар, называется сливной магистралью. К напорной ма
гистрали относятся также все трубопроводы, находящиеся под 
рабочим давлением.

Расчет сечения трубопровода. Расход Q жидкости через данный 
трубопровод, площадь /  его сечения и средняя но сечению скорость 
и течения жидкости связаны соотношением

Сечения прочих каналов гидроагрегатов, по которым течет 
жидкость, рассчитываются на основе закона неразрывности потока 
(постоянства расхода), согласно которому расходы в различных 
сечениях потока при установившемся движении одинаковы:

где Uj и иг — средние скорости потока в сечениях / ,  и / 2 ка
налов.

При выборе величины скорости потока (течения жидкости) 
в трубопроводе и каналах арматуры необходимо учитывать, что 
повышение скорости приводит к увеличению сопротивления 
(потерь) системы (см. стр. 67), а снижение — к увеличению веса 
трубопроводов и арматуры. Увеличение площади поперечного 
сечения каналов (трубопроводов) приводит к неблагоприятным 
конструкциям элементов гидропривода, а также повышает влия-
Oti

Q =  fu. (46)

ИЛИ
“ l / l = « » /*

»i _ л  
“ * fl ’ (47)



ние сжимаемости жидкости, что ухудшает характеристики при
вода по показателям жесткости. Допустимая скорость течения 
жидкости является также функцией рабочего давления.

На основании практических данных можно рекомендовать 
для напорных трубопроводов следующие величины скоростей)

Давление в кГ/см2 ...............................  10 25 50 100 150 200
Допустимая скорость жидкости 

в см/сек ................................................ 130 200 300 450 550 600

В гидросистемах станков при коротких трубопроводах (l/d <
<  100, где / и d — соответственно длина и диаметр сечения тру
бопровода) скорость жидкости обычно находится в следующих 
пределах (в м/сек):

Всасывающие трубопроводы ................................................ 0,5 —1,5
Сливныо трубопроводы открытых с и ст е м ........................  2
Нагнетательные трубопроводы ............................................. 3—5

Для длинных трубопроводов (lid  >  100) эти данные уменьшают 
на 30—5 0% .

В общем случае скорость выбирают такой, чтобы потери напора 
в трубопроводе не превышали 5 — 6 % рабочего давления.

В авиационных гидросистемах скорости в напорной и сливной 
магистралях доводят до 30 м !сек .

Скорости (в м/сек) движения жидкости по рекомендации неко
торых иностранных фирм следующие:

Mai истраль:
всасывающая ....................................................................  1,2
сливная ............................................................................... 2
нагнетательная при давлении в кГ/см*:

2 5 .....................................................................................  3
5 0 ......................................... ' .........................................  4

1 0 0 .....................................................................................  5
1 5 0 ..................................................................................... Более 5

Скорости, применяемые в общем машиностроении СШ А, при
ведены ниже.

'.корость
Элементы гидросистемы в м а к

Линия всасывания диаметром 12,7—25,4 м м .................................. 0,6—1,2
То же диаметром больше 32 м м ..........................................................  1,5'
Линия нагнетания диаметром от 12,7 до 50,8 м м ........................  3,0
То же диаметром больше 50 м м ..........................................................  3,6
Клапаны управления и прочие короткие участки с зажатым

сечением ................................................................................................ 6,0
Переливные и предохранительные клапаны ..................................  30,0

Режимы течения жидкости п сопротивление. Течение реальных 
(вязких) жидкостей по трубопроводам гидросистемы п каналам ее 
агрегатов сопровождается гидравлическими потерями.
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Различают потери, обусловленные трением, в зависимости от 
длины трубопровода, его диаметра, скорости рабочей жидкости 
и ее вязкости, а также потери в местных сопротивлениях, обуслов
ленные в основном деформацией и изменением скорости (ускоре
нием) потока жидкости.

Различают два режима течения жидкости в трубопроводах: 
ламинарный и турбулентный, причем переход от ламинарного 
к турбулентному режиму наступает при определенных условиях, 
характеризуемых числом Рейнольдса Re. Для труб круглого 
сечения этот критерий имеет вид

R e =  ^ .  (48)

где и — скорость потока жидкости;
d — внутренний диаметр трубопровода; 
v — кинематический коэффициент вязкости жидкости.

Для труб (каналов) некруглого и кольцевого сечений

где г = у — гидравлический радиус сечения потока, представ
ляющий собой отношение площади F  сечения потока 
к смачиваемому периметру X. Для кольцевого тру
бопровода (щели) значение г обычно вычисляется

где г, и г , — внешний и внутренний радиусы щели.
Значения всех величин, входящих в приведенные выражения, 

можно брать в любых, однако согласованных размерностях.
Моменту перехода ламинарного режима в турбулентный и 

обратно соответствуют при данных условиях определенные кри
тические значения Re. Для ламинарного потока жидкости 
в гидравлически гладких металлических трубах круглого се
чения это значение Re <  2200 ч- 2300 и для турбулентного 
Re S* 2200 -г- 2300.

Для гидросистем, в которых расход жидкости зависит от 
потери напора, следует избегать чисел Рейнольдса Re =  2200 -s- 
-f- 2500 ввиду неустойчивости в этом интервале течения и возмож
ности появления в системе колебательных процессов.

РАСЧЕТ ПОТЕРЬ НАПОРА ПРИ ДВИЖЕНИИ ЖИДКОСТИ
В ТРУБЕ

Ламинарный режим течения. Потеря напора (давление) Др 
в цилиндрическом прямом отрезке трубы, обусловленная сопро
тивлением трения жидкости при течении ее в ламинарном режиме
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(Re <  2300), вычисляется по известным выражениям, полученным 
из уравнения Пуазейля:

Ьр =  Р х - Р г  =  3 2 ^ - ;  

=  Д р  =
(50)

где (i и v — соответственно коэффициент абсолютной и кинема
тической вязкости жидкости;

у  и р — объемный вес и плотность жидкости; 
g  — ускорение силы тяжести;

L a d  —  длина и диаметр внутреннего сечения рассматривае
мого отрезка трубы; 

р , и р 2 — давление в начале и в конце этого отрезка трубы;
Q и и — средние значения расхода и скорости жидкости 

в трубе.
В том случае, если искомой величиной является расход жид

кости или диаметр сечения трубы, предпочтительнее пользоваться 
преобразованными выражениями

Для удобства вычислений последнее уравнение можно пред
ставить с учетом распространенных в практике единиц: Др =  
=  p j — р г — в кГ/см*; v — в сст ; р — в гсек2/см*\ L a d  — в  см в  виде:

Для практических расчетов часто также пользуются приве
денными ниже выражениями с неоднородной размерностью входя
щих в них величин:

преобразований выражение (51) можно привести к виду

(51)

или

п  147 Apd* .Q =  — £ - a , m u h

Ьр =  Pi ~  f t  =  7^,74 кГ/см*.

л/мин

(53)

(52)

<? =  2 ,4 1 .1 0 ‘ i . f  Др

и (54)

Др =  0,415 - l O V ^ e ,

где L и d — в см; Q — в см31сек\ v — в сст (ммг1кек); 
р  — в кГ/смг\ у  — в г/см3.

Путем введения коэффициента =  ^  и соответствующ их
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Рис. 28. Зависимость коэффициента гидравлического сопротивле
ния X цилиндрической трубы от числа Рейнольдса (в — относи

тельная шероховатость трубы)

или

<5 6 >

где Я  и Др — потеря напора (давления) соответственно в еди
ницах столба (Я ) жидкости и удельного давления
А р ;

X — коэффициент сопротивления трения.
Расчетное значение этого коэффициента для ламинарного тече

ния (Re <  2300; рис. 28) равно в соответствии с выражениями
(51) и (55)

» 64у 64
йаГ=  Re”' <57>

С учетом дополнительных сопротивлений, вызываемых в основ
ном сужением и прочими искажениями сечения труб, а также
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охлаждением наружных слоев жидкости, соприкасающ ихся со 
стенками трубы, значение А, при практических расчетах труб сле
дует принимать для ламинарного режима (см. пунктирную кривую)

В соответствии с приведенными выражениями (55) и (56) потери 
напора Я  и давления Ар связаны для несжимаемой жидкости 
соотношением

Я  =  — .
V

При расчетах гидравлических систем с низким давлением и 
особенно потоков жидкости со свободной поверхностью обычно 
пользуются выражением напора Я . В настоящем же пособии рас
сматриваются в основном системы высокого давления, для кото
рых сопротивления (потери напора) обычно не выражаются в виде 
разности уровней, ввиду чего впредь будем пользоваться выраже
нием (55) давления и применять при вычислении потерь напора 
(энергии) размерности удельного давления.

Приведенные выражения справедливы для отрезков труб такой 
длины, потери на входе которых являются по сравнению с поте
рями по их длине пренебрежимо малыми (см. стр. 81). К подоб
ным отрезкам труб относится подавляющее большинство таких 
трубопроводов, которые в практике относят к «коротким».

Для очень коротких труб, потери на входе которых не являют
ся по сравнению с потерями по длине пренебрежимо малыми, 
пользуются выражением

Л Р = ( * 7 + £ « ) Т ' Т *  (53)

гДе Сех — коэффициент сопротивления входа в трубу; для корот
ких отрезков круглых труб можно принимать =» 
=  0,5 -*■ 1,0.

Турбулентны» режим течения. Потеря напора прп турбулент
ном режиме течения жидкости рассчитывается по выражению 
(55), причем коэффициент сопротивления \ для так называемой 
гидравлической гладкой трубы вычисляется для условий 2300 <
<  Re <  8000 по полуэмпирической формуле Блазиуса

\ =  0,3164 R e - (59)

Гидравлически гладкой трубой принято считать такую трубу, 
в которой выступы (шероховатости) скрыты в толще ламинарного 
граничного слоя жидкости у стенок.

Ввиду того, что с увеличением числа Рейнольдса толщина 
ламинарного пограничного слоя уменьшается, выступы ш ерохо
ватостей трубы могут оголиться, в результате труба перестанет
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быть гидравлически гладкой. В соответствии с этим на величину 
коэффициента А при турбулентном потоке может оказывать в этом 
случае влияние величина шероховатости поверхности стенок 
трубопровода.

Для значения Re <  100 ООО толщина этого пограничного слоя 
в трубе круглого сечения может быть определена ио следующей 
эмпирической зависимости:

с =  62,8d R e-0 -873,

где d — внутренний диаметр трубы.
Принято считать трубу гладкой, относительная ш ерохова

тость внутренней поверхности которой, равная отношению сред
ней высоты выступов (величина абсолютной шероховатости) 
к к внутреннему диаметру трубы d, составляет

е =  17,85 R e -0-875.

Ниже приведены величины Re, при которых трубы перестают 
быть гидравлически гладкими:

е .........................................  0,01 0.005 0,002 0,001 0,0005
10-* Яг ............................ 5,2 11,5 32,75 72,3 160

Практически можно считать, что абсолютная ш ероховатость к 
цельнотянутых труб из меди, латуни, алюминия и свинца равна 
0 ,01—0,015 мм, стальных цельнотянутых труб 0 ,04—0,08 мм, 
новых чугунных труб 0 ,2 —0,3 мм. Следовательно, цельнотянутые 
трубы из стали, латуни и меди можно принимать гидравлически 
гладкими на всем диапазоне чисел Рейнольдса, встречающихся 
в рассматриваемых гидросистемах.

При числах Рейнольдса ~  80 тыс. и выше коэффициент сопро
тивления А, становится независимым от числа Рейнольдса и яв
ляется функцией лишь относительной ш ероховатости, в связи 
с чем потеря напора будет пропорциональной квадрату скорости 
потока жидкости (см. рис. 28). В частности для применяемых 
в гидравлических системах машин цельнотянутых стальных труб 
диаметром d >  6 мм коэффициент сопротивления при 2300 <
<  Re <  80 000 можно принять равным в среднем А, =  0,025.

При этом допущении формула (55) для расчета гидравлических 
потерь в прямом отрезке такой трубы примет вид

Д/> =  0 , 0 2 5 у ^ - £ .

Для стальных труб диаметром 4 мм расчетное значение А. =  
=  0,03; для труб диаметром 2 мм А =  0,04.

При течении жидкости в изогнутых коленах (закруглениях 
труб) возникают дополнительные потери, обусловленные при 
ламинарном потоке нарушением параболического характера ско
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ростного поля, и в общем случае — потери, обусловленные измене
нием направления (поворотом) движущейся жидкости. Однако 
при ламинарном потоке коэффициент сопротивления для трубы 
с углом изгиба а ^  90° и при отношении среднего радиуса R  
изогнутого участка трубы к внешнему диаметр D  сечения трубы 
RID  ^  4 практически равен коэффициенту сопротивления в пря
молинейной трубе (см. формулу (55)1. Лишь для труб с изгибом,
выполненным под углом а <  90°, с отношением ^  4, коэффициент

, 80сопротивления составляет ^ =  щ --
Влияние неустановившегося движения. При более точных 

расчетах трубопроводов следует учитывать неустановившееся 
движение (пульсации потока) жидкости, которое может возник
нуть в результате регулирования режима работы и прочих причин.

Исследования показывают, что расчет сопротивления для 
этого случая по общим формулам для установившегося движения 
вносит значительную погрешность, которая для труб большого 
диаметра может достигать значении 3 0 % . Поправочные коэффи
циенты для расчетных формул устанавливаются эксперимен
тально, однако для приближенной оценки часто применяют вместо 
кинематического коэффициента вязкости коэффициент вихревой 
вязкости ve:

v , =  0 ,012 Re v У %  (СО)

где \ — коэффициент гидравлического сопротивления трения для 
установившегося потока.

При работе трубопровода в условиях вибрации сопротивление 
его может также значительно (до 100% ) возрасти.

Гибкие металлические рукава. Потеря напора при течении 
жидкости в гибких гофрированных металлических рукавах за
висит от относительной ш ероховатости (волнистости) внутренней 
поверхности рукава, выражаемой отношением hid, где h — сред
няя высота гофра по внутреннему сечению и d — внутренний 
диаметр рукава (по внутренним вершинам гофра). Кроме того, 
гидравлическое сопротивление такого рукава зависит от значения 
параметра т =  zd, где z — число витков (гофр) на единицу 
длины (рис. 29, а).

Зависимость потерь давления (коэффициента сопротивления) 
по длине рукавов от числа Рейнольдса имеет явно выраженные 
участки ламинарного и турбулентного режимов течения жидкости. 
На участке перехода от ламинарного к турбулентному режиму 
наблюдается значительный разброс экспериментальных точек 
(рис. 29, б), поэтому эксплуатировать рукава в этом диапазоне 
чисел Рейнольдса не рекомендуется.

Для чисел Рейнольдса Не =  1800 и выше значение коэффи
циента к в формуле (55) можно определить для рукавов с винтовой
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навивкой гофра по экспериментальному графику, приведенному 
на рис. 29, а, на котором представлены осредненные значения 
экспериментальных данных, соответствующ их уравнению

э = ° - 4 ( ? Г -  <61>

Для шага гофров 1 мм <  t <  5 мм и режимов течения, соот-

Рис. 29. Завпсимость коэффициента сопротивлевпя гиб
кого металлического рукава от относительной шерохо

ватости

тивления может быть вычислен по формуле

*  =  0,4*о.<

где t — шаг гофров в мм; 
h
-g — относительная волнистость.

Для приближенных расчетов потерь напора в рукавах при 
турбулентном режиме течения (Re ^  1800) можно также поль
зоваться уравнением (55), при этом коэффициент к для данного 
случая вычисляется по выражению

Х =  0 ,6  R e - о-25. (62)
75Для ламинарного режима течения *  =  1̂ .

Потери напора в рукавах с кольцевым гофром выше на 20— 25% , 
чем в рукавах с винтовой навивкой гофра, что объясняется в по
следнем случае более благоприятными условиями обтекания 
жидкостью гофров, обусловленными наклонным расположением 
их по отношению к потоку.
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ВЛИЯНИЕ СИЛ ИНЕРЦИИ ПЕРЕНОСНОГО ДВИЖЕНИЯ

Для многих гидросистем, и в частности для гидросистем лета
тельных аппаратов, характерным являются случаи, когда трубо
провод, по которому движется жидкость, перемещается в про
странстве с тем или иным ускорением. Очевидно, на жидкость 
в этом случае дополнительно будет действовать сила инерции 
переносного движения, которая может достигать больших зна
чений. Так, например, инерционный напор (перепад давления) 
в трубе длиной З л и  возможной перегрузкой (ускорении) 20 g  
может составлять около 5 кГ/см2.

В зависимости от направления действия указанной силы инер
ции (в зависимости от знака ускорения) и направления течения

о) 6) в)

Рис. 30. Расчетные схемы влияния сил инерции перенос
ного движения

нию и при известных условиях может нарушить режим питания 
насоса или расстроить регулировку приборов гидроавтоматики.

Допустим, что трубопровод с движущейся в нем жидкостью 
перемещается в пространстве прямолинейно с постоянным уско
рением (или замедлением) j  (рис. 30, а), причем направление пере
носного движения (ускорения) совпадает с осью  трубы. Сила 
инерции w жидкости, заключенной в трубе длиной I, вычислится 
по выражению

. G . Ify . w =  m , =  - ,  =  В , ,

где т и G — масса и вес рассматриваемого столба жидкости; 
j  — ускорение трубопровода в переносном движении;
/  — площадь сечения трубопровода;
Y — объемный вес жидкости; 
g  — ускорение силы тяжести.

Давление p t в сечении а — а, создаваемое этой силой:

f t = 7  =  i *  (63)
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или инерционны!"! па пор в единицах столба жидкости

' У Yg ^

В авиационной практике при рассмотрении действия инер
ционной силы обычно используют понятие перегрузки п, пред
ставляющей собой рассматриваемую силу, отнесенную к единице 
массы, которое при движении (полете самолета) по прямой выра
жается

- f
В соответствии с этим можем написать

p i==nyl и к{ =  п1. (64)

Если направление ускорения ]  совпадает с направлением тече
ния жидкости в трубопроводе (рис. 30, а), то действие силы инер
ции будет аналогично сопротивлению трубопровода (будет пре
пятствовать течению жидкости). Инерционный напор в этом случае 
будет уменьшать давление в сечении а — а в сравнении с давле
нием в сечении Ь — Ь. При противоположном направлении уско
рения инерционный напор будет увеличивать давление в сечении 
а — а, т. е. будет оказывать действие, противоположное гидрав
лическим потерям.

При расположении трубопровода под углом (рис. 30, б) к на
правлению ускорения (или в случае криволинейного трубопро
вода, произвольно расположенного в пространстве) в выражение 
(64) подставляется вместо /  проекция 1а трубопровода между сече
ниями а — а и b — Ь на направление переносного движения:

P i =  nyla. (65)

П оскольку работа силы инерцпи при перемещении жидкости 
из первого сечения во второе определяется лишь разностью 
координат, отсчитываемых в направлении ускорения, и не зависит 
от формы пути, выражение (65) будет справедливо для трубопро
вода любой формы.

Действие на жидкость сил инерции, обусловленных ускорением 
или замедлением машин в переходных процессах движения, 
необходимо учитывать также при расчете и конструировании 
баков. При прямолинейном движении бака (рис. 30, в) с жид
костью с постоянным ускорением j  поверхность уровня жидкости 
(свободная поверхность) представляет собой плоскость, перпенди
кулярную к равнодействующей массовой силе F. Последняя 
является геометрической суммой силы инерции w — jm, направ
ленной в сторону, обратную ускорению, и веса G — mg жид
кости:

/ ’ =  \ G2 +  w2 =  m X  +  /*. (66)
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Эта равнодействующая сила будет направлена к вертикали 
под углом а, определяемым из выражения

Нетрудно видеть, что при больших перегрузках и малом 
количестве жидкости в баке может оголиться заборный (всасываю
щий) канал питания насоса.

Вращение трубопровода н сосуда с жидкостью. В авиацион
ной практике имеют место случаи, когда самолет движется вокруг 
некоторой оси (вход в пикирование и выход из него, вираж и пр.). 
В это время на жидкость, движ ущ уюся в трубопроводе, будет

дополнительно действовать сила инерции вращательного движе
ния (центростремительного ускорения), являющаяся функцией 
угловой скорости со относительного поворота самолета и радиуса г 
поворота. При вращении трубопровода вокруг вертикальной оси 
с постоянной угловой скоростью  сила инерции центростремитель
ного ускорения, отнесенная к единице веса жидкости,

Соответствующая этой силе работа при перемещении рассмат
риваемой частицы жидкости вдоль радиуса „ на расстоянии dr 
от оси равна

Работу, совершаемую при перемещении с радиуса г, на ра- 
диус г, (рис. 31, а), находим интегрированием последнего выраже
ния в пределах от г, до г2.

В результате интегрирования получим выражение инерцион
ного напора

Рис. 31. Расчетные схемы трубопровода (сосуда) с жид
костью, находящегося во вращательном движении

(о*— г. 
е

Г|
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или
Ap =  l g ( r * - r ! ) .  (67)

Направление действия инерционного напора (знак перед 
расчетным выражением) определяется тем же способом, что и 
в предыдущем случае. При r2 >  напор h{ будет способствовать 
движению жидкости и при г2 <  г, — препятствовать.

Распространены также случаи вращения сосуда, заполненного 
ж идкостью вокруг своей оси. При условии, что жидкость будет 
вращаться с той же угловой скоростью  м, что и сосуд, каждая ее 
частица, находящаяся на расстоянии г от центра вращения 
(рис. 31, б), подвержена действию центростремительного ускоре
ния, равного

Давление р , развиваемое на радиусе г, вычисляется по выра
жению

р - ф .  т

где ш — угловая скорость вращения сосуда (жидкости). Обычно 
жидкость заполняет не цилиндр, а кольцевое пространство 
(рис. 31, в) (центрифуга центробежного очистителя, шестеренный 
насос и пр.). Давление в любой точке вращающейся кольцевой 
массы ж идкости (точечная штриховка на рис. 31, в), расположен
ной, начиная с радиуса г0, будет

(69)

Указанные силы действуют во всех агрегатах, в которых 
жидкость совершает вращательное движение, а именно: центри
фугах центробежных очистителей жидкости, в шестеренных и пла
стинчатых насосах и в других гидроагрегатах. Действие этого 
давления в шестеренных и пластинчатых насосах оказывает 
сопротивление заполнению их жидкостью.

МЕСТНЫЕ ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ ПОТЕРИ

Местными гидравлическими потерями называется удельная 
энергия жидкости, идущая на преодоление сопротивлений при 
течении ее через гидроагрегаты и арматуру. Эти потери вызываются 
в основном деформацией потока и изменениями его скорости и 
направления течения, сопровождающимися закручиванием потока, 
образованием вихрей и пр.

Величины местных сопротивлений могут достигать больших 
значений. Так, например, потери напора в арматуре и изгибах 
трубопроводов могут в несколько раз быть выше, чем в прямых 
участках трубопровода; изгиб трубы под углом 90° с внутренним 
радиусом изгиба, равным диаметру трубы, оказывает сопротивле-
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пие, примерно равное сопротивлению прямой трубы длиной 
40 диаметров.

Потери напора в местных сопротивлениях выражаются в долях 
скоростного напора и подсчитываются по выражениям

(70)

где Ар и Н — потери напора соответственно в единицах удель
ного давления и высота столба жидкости;

^’  — удельная кинетическая энергия (скоростной напор) 
потока;

и — средняя по сечению потока скорость жидкости;
£ — коэффициент местного сопротивления, учитываю

щий все потери напора, в том числе обусловленные 
трением, ускоре- 
ниями, завихре
ниями и пр.

Коэффициент £ относится к ус
ловному проходу местного сопро
тивления (обычно к площади при
соединительного канала) и показы
вает какая часть скоростного
напора к- расходуется на прео-

Рис. 32. Зависимость коэффици
ента местного сопротивления за
кругленной трубы под углом 90° 
от относительного радиуса изги

ба r/d.

доление данного местного сопро
тивления. П оскольку при движе
нии жидкости через гидроагрегаты 
происходит интенсивная турбули- 
аация потока, обусловленная че
редующимися местными сопротив
лениями, связанными короткими
каналами, значение критического числа Рейнольдса в большин
стве случаев здесь не может быть применено, ввиду чего им 
обычно пренебрегают, принимая приближенно величину его для 
данного местного сопротивления постоянной. Это позволяет счи
тать потерю напора от местного сопротивления пропорциональ
ной квадрату средней скорости жидкости на входе в рассмат
риваемое сопротивление.

Средние значения коэффициента £ для наиболее часто применяе
мых в гидросистемах местных сопротивлений приведены ниже:
а) для распределительных золотников в зависимости от харак

тера движения и количества поворотов потока жидкости
б) для распределительных и обратных (запорных) клапанов 

(без учета усилия пруж ины )..........................................................
в) для самозапиракнцихся соединений (муфт) ...............................
г) для штуцеров, присоединяющих трубы к агрегатам, и пере

ходников, соединяющих отрезки труб

2 - 4

2 - 3
1 -1 ,5

0,1-0,15
Д1 для угольников с поворотом под прямым у г л о м ..................... 1,5—2
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Коэффициенты для плавных колен (отводов) трубопроводов
под углом 90° с относительным радиусом изгиба ^ , где г — радиус
изгиба и d — внутренний диаметр трубы приведены на рис. 32, 
и прямоугольных тройников с разделением потоков, а также уголь
ников с поворотом под различными углами и проходных уголь
ников — на рис. 33.

Потери в золотниковых распределителях. Одним из наиболее 
распространенных видов местных сопротивлений являются золот
никовые распределители. Данные исследований показывают, что 
вследствие возмущающего действия поворотов, а также сужений 
и расширений критическим числом для золотниковых распредели
телей является значение Re =  100 -ь 250, а следовательно, поток

2=о,9+а г - г + г ,5  z=iri,5 z=o^-o,6 z~ i,3

= ^ f r ^ = o =  ==^ =

•0,5 *J -а/ 'ЛЛ5 ' ars

Рис. 33. Коэффициенты местных сопротивлений

жидкости в распределителях является преимущественно турбу
лентным. В соответствии с этим можно считать, что гидравличе
ские характеристики (потери напора Др) распределителен весьма 
блинки к параболе и могут быть определены зависимостью

Д р = г  У . £
F  2g *» *

где Q  — расход жидкости;
s — площадь проходного сечения; 

у — объемный вес жидкости; 
g  — ускорение силы тяжести;
£ — коэффициент сопротивления.

Значение £ для золотниковых распределителей обычно колеб
лется в пределах £ =  3 5.

Потери напора в золотниковом распределителе зависят также 
от вязкости жидкости. Эта зависимость может быть достаточно 
точно выражена эмпирическим выражением

А  1 И »

=  40 2g '
где v — вязкость жидкости в сст ;

и — скорость потока жидкости в м!сек\ 
g  — ускорение силы тяжести в м/сек*.
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Приведенные данные можно применять лишь для приближеп- 
иых расчетов гидросистемы. Для точных расчетов требуются до
полнительные данные испытания (проливни) конкретных мест
ных сопротивлений в реальных условиях их работы.

Вход в трубу. Практический интерес представляет местное 
сопротивление, оказываемое при входе жидкости в трубу из 
большего объема, в качестве которого здесь служит жидкостный 
бак, силовой цилиндр, ппевмогидравлический аккумулятор, 
фильтр и др. Под большим объемом понимается объем с площадью 
сечения в плоскости, перпепдикулярной к оси отверстий (трубы) 
^  F  «  100 / ,  где /  — площадь сечения отверстия. Расчет потерь 
для этого случая ведется по формуле (70), причем под и пони
мается средняя скорость жидкости в трубе.

Коэффициент £ при острых кромках входного отверстия 
(рис. 34, а) можно принять равным 0,5. При входных кромках

ш ц щ
О) 6) в) г)

Рис. 34. Схемы ввода жидкости в трубу

отверстия, закругленных по дуге круга (рис. 34, б), величина 
коэффициента £ уменьшается, достигая при отношении r/D =  
=  0,1 ч- 0 ,2, где г — радиус закругления входной кромки и 
D  — диаметр отверстия, значения 0 ,05— 0,03. При заделке трубы 
в плоскую стенку коэффициент повышается до 0,5.

Уменьшить коэффициент сопротивления на входе жидкости 
из больш ого объема в трубу можно также выполнением на входе 
в нее фасок (рис. 34, в), причем значение коэффициента зависит

Iот величины угла а конуса и относительной длины ^  конуса, где
I и d — параметры конуса. Для практического применения может

*  быть рекомендован конус с относительной длиной -^ =  0 ,2  -5- 0 ,3
и с углом а =  40 -f- 60°. Величина коэффициента сопротивления 
в этом случае составляет 0 ,1 — 0,15.

Если труба диаметром d заделана в резервуар так, что ее 
конец входит в резервуар и находится на некотором расстоянии I 
от его стенки (дна), на величину коэффициента сопротивления
будет, помимо прочего, влиять относительное расстояние среза
трубы от стенки (рис. 34, г); величина коэффициента для этого 
случая может быть принята ранной £ =  1.
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Внезапное сужение трубопровода. В случае, если вход жид
кости в трубу происходит из трубы большего сечения, имеют

место условия течения жид
кости с внезапным сужением 
трубопровода (рис. 35).

Величина потерь напора 
для этого случая с внезап
ным сужением может быть 
выражена общим уравнением

(71)
Рис. 35. Расчетная схема внезапного 

сужения трубопровода
где и — скорость жидкости 
в трубе меньшего диаметра.

Коэффициент сопротивления £ для этого случая зависит от 
отношения диаметров и d, труб малого и больш ого сечений 
(влиянием числа Re пренебрегаем).

Для практических расчетов можно пользоваться данными, 
приведенными ниже:

3.5 2,5

С .................  0,45 0,43 0,42 0,4

2,0

0,37

1,5

0.28

1,25

0,19

1,1

0,1

1.0

0

В общем случае коэффициент сопротивления при внезапном 
сужении трубопровода рассчитывается по выражению (в расчетах 
принимается скорость жидкости в трубе малого сечения)

£ =  0 ,5 ( l -  i ) .

где F  и /  — площадь сечений трубопровода соответственно до 
сужения и в месте сужения.

Для уменьшения вихреобразований и связанных с ним потерь 
напора, имеющих место при внезапных суж ениях, переходную 
кромку закругляют или выполняют на ней фаску. Максимальный 
эффект достигается при постепенном (коническом) сужении с плав
ным сопряжением конического и цилиндрического участков. Для 
этого может быть рекомендован конус с углом а =  40 60°. 
Величина коэффициента £ в этом случае может быть взята рав
ной 0 ,1 —0,15.

Внезапное расширение трубопровода. У словия, соответствующие 
внезапному расширению трубы, имеют место прп вводе жидкости 
из трубы в баки, силовые цилиндры, пневмогидравлические 
аккумуляторы, фильтры и прочие емкости.

Величина потери напора для случая внезапного расширения
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трубы равна скоростному напору потерянной скорости (теорема 
Борда-Карио):

(?2)

где и2 и — скорости в трубах малого и большого сечений.
При истечении в трубу (резервуар и прочее) с большим попе

речным сечением величина их практически равна нулю в соответ
ствии с чем потеря напора составит

Н =  < .  (73)

Сложение потерь. Общая потеря напора в магистрали равна 
сумме потерь в отдельных ее компонентах. Однако простое сум
мирование потерь допустимо лишь в том случае, если расстояние 
между местными сопротивлениями будет больше участка, необ
ходимого для стабилизации потока после прохождения им каж
дого местного сопротивления. Так, например, жидкость, посту
пающая из трубы с турбулентным течением в трубу с ламинар
ным течением, должна протечь некоторый участок трубопровода, 
прежде чем установится профиль скоростей, соответствующий 
ламинарному течению. Этот участок называется входным (на
чальным). При нарушении ламинарного течения каким-либо 
местным сопротивлением течение стабилизируется также после 
прохождения жидкостью какого-то пути. Например, нарушение 
потока, возникающее в отводах, сохраняется на расстоянии около 
50 диаметров трубы. Длина 1ст участка стабилизации может быть 
подсчитана по выражению

/cm =  0 ,6 9 R e°.24

где d — внутренний диаметр трубы.
При тщательном закруглении входных кромок трубы длина 

начального участка, на котором заканчивается формирование 
ламинарного потока, уменьшается до ~ 0 ,0 2 9  Red.

Местные сопротивления стремятся по возможности разделить 
прямолинейными участками и расположить их друг от друга на 
расстоянии I ^  (10 — 20) d. При необеспечении этого условия 
поток не успевает стабилизироваться и расчет потерь на местных 
сопротивлениях усложняется.

П оскольку местные сопротивления магистралей гидравли
ческих систем машин устанавливаются на произвольных расстоя
ниях, потери в них можно учесть лишь приближенно. Трудно 
также учесть взаимное влияние друг на друга местных сопротив
лений, обусловленное малыми расстояниями между ними. По
этому при практических расчетах трубопроводов потерями на 
входе и взаимным влиянием местных сопротивлений ввиду их 
относительно небольшой величины в сравнении с общими поте
рями обычно пренебрегают.
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ИСТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЕ В ТОНКОЙ СТЕНКЕ

Особенностью истечения жидкости через отверстия или щели 
и тонкой стенке (диафрагме) (рис. 36, а — г) является то, что 
аапас потенциальной энергии жидкости в процессе истечения 
превращается в основном в кинетическую энергию струи. Этот 
вид истечения является одним из наиболее распространенных 
в гидроаппаратуре.

Под тонкой понимается такая стенка, при которой вытекаю
щая струя соприкасается лишь с кромкой отверстия, обращенной 
внутрь сосуда, и не касается боковой поверхности отверстия (соот
ветствует полному сжатию струи). Опыт показывает, что длина 
участка, на котором происходит сжатие струи, может быть при 
определенных условиях равна 0,5 диаметра отверстия, а следо
вательно, для того чтобы предотвратить касание струи с поверх-

а) 6) в) г)
Рис. 36. Виды дроссельных отверстий (шайб)

ностью отверстия, толщина s стенки должна быть не больше 
диаметра d отверстия.

Длину отверстия s можно уменьшить, сохраняя при этом 
прочность стенки, до любой малой величины путем выполнения 
кромки по схеме, показанной на рис. 36, а.

Известно, что перепад давлений Ар  и расход Q жидкости через 
такое отверстие связаны уравнением

^  =  (74)

где /  — сечение отверстия;
V и g  — объемный вес жидкости и ускорение силы тяжести; 

ц — коэффициент расхода.
Коэффициент расхода равен произведению р =  <ре, где <р — 

коэффициент скорости и е — коэффициент сжатия струи по 
выходе ее из отверстия.

Коэффициент скорости ф равен отношению <р =  ^ - ,  где ит =  

=  \ 2g l l  — теоретическая скорость истечения идеальной жид- 
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кости при напоре Н п и <  и т — фактическая скорость реальной 
(вязкой) жидкости с учетом торможения скорости слоев у кромки 
отверстия.

Коэффициент сжатия е е = \с

f
определяется отношением

л d*
где /  — сечение отверстия и / с =  <  /  — сечепие струи в
сжатом ее месте. Это сжатие сечения струи обусловлено тем, 
что частицы жидкости движутся по криволинейным траекториям 
к отверстию со всех сторон, вследствие чего струя при истечении 
из отверстия отрывается от стенки у входной кромки и на неко
тором расстоянии от него сжимается, в результате площадь

А

0,8

0,7

0J5

0.5

d -0.98мм; 
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п>
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ю3 « г Re
Рве. 37. Коэффициент расхода через круглое отверстие 

в тонкой диафрагме

сечения струи в узком ее сечении будет меньше площади сечения 
отверстия.

Для случаев истечения маловязких жидкостей при R e >  50 
из круглого отверстия в стенке (боковые стенки резервуара не 
влияют на направление потока жидкости) к отверстию коэффи- 
циепт сжатия струи можно принять (для приближенных расчетов) 
постоянным и равным

е =  0,64.
Коэффициент расхода ц для конкреткого типа отверстия и 

числа Рейнольдса определяется экспериментально путем про- 
ливок. Значение его вычисляется по выражению

где Q — измеренный расход жидкости через отверстие;
Q m — теоретический расход, вычисленный по выражению

(75)

На рис. 37 показана экспериментальная кривая а зависимости 
коэффициента у, от числа R e для м аловязкою  масла АМГ-10.
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На рис. 37 видно, что коэффициент расхода сначала повышается 
почти пропорционально увеличению Re, что обусловлено повы
шением при этом коэффициента ф, значение которого для мало
вязкой жидкости типа воды может повыситься до 0,97.

По достижении некоторого максимального для данной жид
кости значения коэффициент ц понижается и нри некоторой 
величине Re практически стабилизируется ({л ж  0,62 0,64).

Эта стабилизация обусловлена тем, что при истечении жид
костей небольших вязкостей, которое происходит при достаточно 
высоких числах Re, имеет место значительное сжатие струи и 
весьма небольшое гидравлическое сопротивление, ввиду чего 
величина коэффициента р в этом случае определяется в основном 
сжатием струи, которое при некотором значении Re практически 
стабильно.

При малых значениях Re влияние вязкости настолько велико 
и торможение у кромки столь значительно, что струя почти не 
сжимается (е =  1), а следовательно, ф «  р. Расход жидкости 
в этой зоне пропорционален напору в первой степени, а следога- 
тельно, коэффициент расхода практически пропорционален числу 
R e. Ввиду того, что эта зона характерна нестабильным значением 
коэффициента р , ее следует по возможности избегать.

П оскольку коэффициент р по достижении некоторой вели
чины Re фактически стабилизируется, расход жидкости при 
числах Re, превышающих это значение, практически не зависит 
от вязкости жидкости. Благодаря этому представляется возмож
ным создать дроссели, обеспечивающие постоянный расход в ши
роком температурном диапазоне (см. стр. 398).

Однако коэффициент расхода р зависит от формы входных 
кромок и от полноты сжатия струи. При выполнении на входных 
кромках фасок или закруглений относительной глубины Aid  =  
=  0 ,2 -f- 0 ,4 коэффициент расхода повышается до 0,82. При 
закруглении входных кромок радиусом г «  d и 50 <  Re <  2 • 104 
сжатие струи устраняется и отверстие полностью заполняется 
ж идкостью, ввиду чего коэффициент расхода повышается до 
0 ,9 5 -0 ,9 6 .

Острые кромки отверстия обычно быстро разрушаются (за
тупляются) в результате кавитационной эрозии, что сопровож 
дается изменением коэффициента расхода. Для снижения этого 
разрушения дроссельные шайбы изготовляют из металлов, стой
ких к окислению.

Коэффициент расхода при неполном сжатии струи. В машино
строении ш ироко применяются дроссельные диафрагмы, в кото
рых на формирование струи оказывает влияние близость боко
вых стенок. Эти стенки частично направляют струю  жидкости при 
подходе к отверстию, вследствие чего по выходе из отверстия 
она сжимается в меньшей степени, чем при истечении из резер
вуара неограниченных размеров. В результате этого коэффи
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циент сжатия, а следовательно, п коэффициент расхода повы
шаются.

При истечении маловязких жидкостей через круглое отвер
стие, расположенное в центре диафрагмы, коэффициент сжатия 
при неполном сжатии струи вычисляют по эмпирическому вы
ражению

е1 =  е + 0 , 3 7 ( £ ) \  (76)

где d и D  — диаметры отверстия и поперечного сечения трубо
провода;

е — коэффициент сжатия при полном (совершенном) 
сжатии (можно принимать для реальных условий 
е =  0,64).

Расход жидкости через диафрагмы в трубе расходомерного 
устройства вычисляют по выражению

'- " /Р й т
где D a d  — диаметры сечения трубы и дроссельного отверстия 

в диафрагме;
Др и р — перепад давления жидкости и ее плотность.

Ниже приведены практические данные по коэффициентам сж а
тия е и расходу ц для случая установки дроссельной шайбы 
в трубе (см. рис. 36, б) при различных значениях отношения
£  (где d и D  — диаметры отверстия и трубы).

d
D

0.25-0,40 0,7 03 ОЛ
d
D

0,3 0,5 0,71

о м 0,68 0,73

ц  при Re =  2000 0,64 0,67 0,71

е

д при Не =  10 000- -̂20 000 - 0,62 0,64 0,66

Истечение в среду с противодавлением. Величина коэффициента 
расхода через отверстие в диафрагме фактически не зависит от 
того, происходит ли истечение из отверстия в атмосферу (неза- 
топленное отверстие) или в пространство, заполненное жид
костью (затопленное отверстие) под атмосферным давлением. 
Однако при истечении в среду с противодавлением коэффициент 
расхода (i выше, чем при истечении в среду с атмосферным дав
лением.

На рис. 37 представлены результаты опытов по истечению 
жидкости АМГ-10 с вязкостью при I =  30° С, равной v =
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=  0,15 см*/сек, пороз дроссельную шайбу с диаметром отверстия
d =  0,98 мм и относительной длиной канала ~ =  1 ,5 , где а —
длина канала (толщина шайбы), под уровень жидкости при про
тиводавлениях р пр — 5; 15 и 40 кГ/смг и без противодавления 
(кривая а); требуемый диапазон чисел Рейпольдсй был получен 
путем подбора перепада давлений на дроссельной шайбе, вели
чина которого изменялась от 0,1 до 200 кГ/смг.

Из приведенного графика следует, что повышение противо
давления среды, в которую  происходит истечение, сопровож 
дается повышением коэффициента р при том же перепаде давления 
на дроссельной шайбе. Наблюдавшееся в этих условиях повыше
ние коэффициента р является, по-видимому, следствием утолще
ния (раздавливания) под действием противодавления струи при 
проходе ею входных кромок отверстия и соответственно — повы
шения коэффициента сжатия е; при известной величине противо
давления струя утолщается настолько, что она будет касаться 
не только входных, но и выходных кромок отверстия (е =  1), 
в результате чего отверстие приобретает свойства цилиндриче
ского насадка (см. стр. 89).

При отверстиях с очень малой относительной длиной ^ = 0 , 2
подобный эффект при испытанных противодавлениях не наблю
дался н коэффициент расхода при всех испытанных противодав
лениях (до 40 кГ/см*) сохранялся таким же, как и при истечении 
в среду с нулевым давлением.

Рассмотренная зависимость должна быть учтена при расчете 
дросселей, состоящ их из пакета дроссельных шайб междроссель- 
ные камеры которых находятся под давлением.

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ НАСАДКИ

Насадками называют короткие отрезки трубы с различной 
формой ж ивого сечения и постоянными или меняющимися раз
мерами сечения по длине. Насадки применяются в гидравличе
ских системах, когда требуется сформировать по заданному закону 
поток (струю) вытекающей из него жидкости или обеспечить тре
буемые энергетические характеристики. Насадки имеют практи
ческий стабильный коэффициент расхода, поэтому они широко 
применяются в качестве измерителей расхода, вытесняя из изме
рительной техники диафрагмы, кромки отверстий которых быстро 
притупляются вследствие износа абразивными частицами и кор
розии, что, в свою  очередь, сопровож дается изменением коэффи
циента расхода.

Распространенными являются цилиндрические насадки, выхо
дящие нз резервуара наруж у (насадок Вентури) (рис. 38, а) н 
входящие внутрь резервуара (насадок Борда) (рис. 38, б).
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При истечении жидкости через внешний цилиндрический 
насадок (короткая труба длиной s, равной нескольким диамет
рам d ее отверстия [s ^  (3 -s- 4) d\ без закругления входной 
кромки) или через отверстие, выполненное в стенке корпуса 
гидроагрегата соответствующ ей толщины, расход жидкости при 
этом же диаметре больше примерно на 3 0 % , чем при истечении 
через отверстие в тонкой стенке.

Роль насадка в гидросистемах машин обычно выполняют 
отверстия в стенках гидроагрегатов (см. рис. 36, в), если толщина 
стенки больше диаметра d отверстия в 3— 4 раза.

Увеличение расхода при истечении жидкости из насадка 
обусловлено тем, что струя на выходе пз насадка не сжи-

о) f )  В) г) д) е)

Рис. 38. Схемы иасадков

мается (струя касается также и выходных кромок отверстия; см. 
рис. 36, в), а следовательно, диаметр сечения струи на выходе 
равен диаметру отверстия, в соответствии с  чем ц =  ф. Однако 
при этом скорость потока жидкости несколько уменьшается 
вследствие наличия вязкостного сопротивления, а следовательно, 
коэффициент <р будет меньше, чем при истечении через отверстие 
диафрагмы; кроме того, он будет зависеть от вязкости жидкости.

Практически значения коэффициентов fi и ф для распростра
ненных в гидросистемах жидкостей и режимов истечения можно 
принимать для внешнего и цилиндрического насадка равными 
ц =  Ф =  0,82.

Следует указать, что вследствие понижения давления в сечении 
насадка с сжатой струей в нем выделяются пузырьки воздуха, 
в результате чего в жидкость попадает воздух, причем жидкость, 
вытекающая из насадка, приобретает мутный цвет.

Течение жидкости во внутреннем насадке (см. рис. 38, б) 
аналогично течению во внешнем, однако условия входа жидкости 
несколько хуж е вследствие большего изгиба линий тока, поэтому 
коэффициент расхода этого насадка меньше, чем внешнего, и 
равен примерно 0,72. Эти насадки применяются в заборных 
устройствах баков гидросистем, в которых в целях устране
ния попадания в заборным штуцер механических частиц с боль- 
шим удельным весом предусматривается некоторый иевырабаты- 
ваемыи объем жидкости.
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Расход жидкости через цилиндрическим насадок (или соответ
ственно через отверстия в стенке корпуса гидроагрегата) может 
быть увеличен путем закругления входной кромки (рис. 38, в). 
Коэффициент расхода при закругленных кромках достигает 
ц =  0,90 -=- 0,95. С увеличением перепада давления и уменьше
нием сечения такого насадка коэффициент расхода повышается. 
Коэффициент расхода повышается также с увеличением радиуса 
закругления.

Если очертить насадок по контуру поверхности втекающей 
струи в отверстие, то сжатие струи сведется до минимума. Подоб
ный насадок, называемый коноидальным, обеспечивает коэффи
циент расхода, близкий к единице, и устойчивый режим истечения 
с правильной формой струи.

Вследствие сложности выполнения коноидального насадка его 
очертание в инженерной практике заменяют очертанием по дуге 
круга, причем в пределе, когда радиус г кривизны входной кромки 
равен толщине s стенки, подобный цилиндрический насадок прак
тически превращается в коноидальный (см. рис. 36, г).

Значения рассматриваемых коэффициентов в случае плавного 
закругления входных кромок можно принимать в зависимости от 
числа Re равными: у  =  <р =  0,99 ч- 0,96, причем большим числам 
Re соответствуют меньшие значения коэффициента fi.

Подобные насадки с закругленными входными кромками 
широко используются в качестве мерного сопла для расходомер
ных измерительных приборов.

Помимо цилиндрических, применяются конические сходя
щиеся (рис. 38, г) и расходящиеся (рис. 38, д) насадки. Сходящиеся 
насадки обеспечивают минимальные потери давления, а следова
тельно, и экономическое расходование энергии. Они нашли при
менение в сервомеханизмах типа «струйной трубки» (см. стр. 501), 
а также для привода прочих силовых и управляющих органов. 
Ш ироко применяются они в технике для образования пожарных 
и гидромониторных струй и др. С увеличением угла а коэффициент 
расхода в этих насадках достигает значения ц =  0,98. Значения 
этого коэффициента приведены ниже:

Угол насадка а в град 2 6 10 13°25' 16 20 45 
Коэффициент расхода ц 0,873 0,925 0,937 0,946 0,948 0,952 0,957

При закруглении входных кромок (рис. 38, е) коэффициент 
расхода несколько повышается. Большим коэффициентом расхода 
характеризуются расходящиеся конические насадки. Для узкого 
сечения он достигает значения и =  0,983 и для широкого ц =  
=  0,45 н- 0,5.

Расходящ иеся насадки применяются для обеспечения высоких 
расходов при малых перепадах давления и малых сечениях ка
нала. Кроме того, они применяются для преобразования скорости
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в давление (например, в инжекторах, диффузорах) и для повыше
ния давления во всасывающих камерах насоса. Угол конусности а 
обычно равен 14°. При более высоких углах возможен отрыв 
потока жидкости от стенок насадка, в результате чего эффект 
конусности будет потерян.

•

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ В УЗКИХ (КАП И Л Л ЯРН Ы Х) Щ ЕЛЯХ

Течение жидкости в капиллярных щелях представляет прак
тический интерес в связи с решением задач по уплотнениям гид
равлических агрегатов, герметичность соединения подвижных пар 
которых часто обеспечивается выполнением гарантированного 
малого (микронного) зазора.

Действие щелевых уплотнений основано на физических свой
ствах реальных (вязких) жидкостей оказывать сопротивление 
деформациям. Математически величина искомого сопротивления 
ньютоновской ж идкости1 определяется зависимостью Ньютона 
(см. формулу (11)1, согласно которой касательное напряжение 
между двумя слоями ламинарного потока пропорционально гра- 

rfuдиенту с к о р о с т и ^  вдоль нормали к оси потока.
Установлено, что течение жидкостей в капиллярных щелях 

подчиняется до определенного размера щели общим законам 
гидравлики; критическое число Рейнольдса, при превышении 
которого нарушается ламинарность потока, обычно соответствует

Re =  — =  1000 - ь  1200 ,v *

где s — величина щели;
и и v — скорость течения и коэффициент кинематической 

вязкости жидкости.
П оскольку размеры щели s в гидроагрегатах не превышают 

10— 15 мк, поток жидкости для распространенных условий работы 
(давлений и вязкостей жидкостей) носит обычно ламинарный 
характер. Исключением могут явиться гидросистемы высоких 
температур и давлений ( >  200 кГ1смг).

На рис. 39, а представлена типовая схема течения жидкости 
под действием перепада давления Ар  = . p t — р г между двумя 
параллельными пластинами, находящимися одна от другой на 
таком расстоянии, что образую т капиллярную щель размером 
(высотой) s.

Допустим, что размер пластин достаточно велик, чтобы считать 
поток двухмерным, и что распределение скоростей в сечении

1 Ньютоновской жидкостью называется абстрактпая модель жидкости, 
в которой напряжение сдвига слоев жидкости пропорционально скорости 
сдвига.
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между пластинами имеет параболический характер, соответствую
щий ламинарному течению.

Рассмотрим некую элементарную частицу а жидкости, нахо
дящ уюся у нижней пластины. Силе, возникающей под действием 
перепада давления Лр, противодействует напряжение сдвига т, 
действующее на нижнюю поверхность (плоскость) dx; на верхней 
поверхности напряжение сдвига действует в обратном направле
нии, поскольку слой жидкости, прилегающий к этой поверх
ности, движется со скоростью , большей, чем эта частица. В связи

г ~ ЧV // / / / / / / / /J
итах 7?/,
- к 0-1

г - н н з - ^  т -р “ а

ф Г и U-

' 7 «61
Неподвижная пластина у

Подвижная пластина 
6)

Р,>Р7
в)

Р,<Р?

Рис. 39. Расчетные схемы течения жидкости под давлением через 
плоскую щель, образованную неподвижными (а) и подвижными (б)

стенками

с уменьшением скоростного градиента напряжение сдвига на 
верхней плоскости сдвига меньше, чем на нижней, на бесконечно 
малую величину.

Из условия равновесия действующих сил имеем

или
dpdy — (т — d i) dx  =  тdx 

d P d y  — d x d x  =  0; g  =  g - .

Принимая во внимание, что

du
'  dy

можно написать
dp

rfr
dy

d2u

d2u

(78)

(79)

Интегрируя это выражение дважды по у, находим скорость 
потока жидкости и:

+  ^  +  (8°)
Постоянные интегрирования Сг и С2 определяются условиями 

равенства нулю скоростей на границах (у поверхностей пластин), 
т. е. для у  =  ±  s/2 значение становится равным нулю и С2=

1 dp s2
------- j T - S T  8 ’ отсюда

2ц ^4 У } d x ‘ (81)
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Максимальная скорость потока мтах имеет место при у  =  О 
(для середины потока см. рис. 41, а) и равна

Umax =  —  •• (82)

Так как скорость потока уменьшается соответственно второй 
степени величины s, то распределение скорости по сечению потока 
будет параболическим.

Средняя скорость потока
umax

у du

s
*2

Для случая du  =  У d y  имеем

н т
и

Уг dy

*/2 _  1 .. dp s2
s — ‘ т *
2

Ввиду того, что давление уменьшается по линейному закону, 
градиент давления равен — отсюда

<83>
где L — длина щели в направлении движения потока жидкости.

Расход жидкости через единицу длины щели в плоскости, 
перпендикулярной к плоскости ху, равен

ГУ— 1 Pi — Рг s3 __(Pi Р2 ) s3 /Q/Л
^  — Зр, ’ L ' 4 12ц£ *

Для ширины и; щели в плоскости, перпендикулярной к потоку, 
расход при ламинарном течении равен

п _ (р х  — Рг) s*w _  Aps'w _  Aps*wg 
Ч — 12цL  12ц!, 12vyL ’

а перепад давления

<8б>

где ц; — ширина щели в направлении, перпендикулярном к дви
жению потока жидкости;

5* =  - - Р2 — градиент давления по длине щели в направ
лении потока;
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[х и v — коэффициенты динамической и кинематиче
ской вязкости;

Y и g — объемный вес жидкости и ускорение силы 
тяжести.

Приравняв общее выражение потерь Д/? =  -~ • ^  [см.
уравнение (55)] к выражению (86) и подставив и =  Q/f и /  =  ws, 
получим

^ =  24v =  | i .  (87)
us Re v 7

Приведенные расчеты проведены в предположении, что вяз
кость v жидкости в щели постоянна, тогда как в действительности 
она зависит от температуры и давления жидкости, являющихся 
величинами переменными (и в особенности при сверхвысоких 
давлениях) по ходу течения жидкости.

П оскольку изменения вязкости жидкости в щели носят слож 
ный характер, при практических расчетах в приведенные выше 
выражения приближенно вводят среднее значение вязкости

V1+ . V»
vcp 2 9

где vx и v2 — кинематическая вязкость жидкости при фактиче
ских температурах и давлениях на входе в щель 
и на выходе из нее.

Теряемая при этом мощность эквивалентна работе, затрачи
ваемой на продавливание жидкости через щель, образованную 
этими пластинами:

М р =  (А  -  Рг) Q  =  A P Q  =  w. (88)

Течение через щель с подвижной стенкой. Характерным для 
гидросистем является также течение жидкости под действием 
перепада давления Ар  =  р г — р 2 между двумя пластинами (по
верхностями), удаленными одна от другой на расстояние s , одна 
из которых неподвижна, а вторая перемещается относительно 
первой со скоростью  и (см. рис. 39, б). Допустим, что нижняя 
пластина перемещается со скоростью  и относительно неподвиж
ной верхней пластины. В соответствии с этим в рассмотренных 
выше уравнениях, описывающих движение жидкости, должен 
быть учтен перенос жидкости движущейся пластиной (с учетом 
фрикционного движения жидкости).

Интегрируя уравнение (79), получим

и =  i  ■ % '  \  +  A i y + А* •
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Для рассматриваемого случая фрикционного движения жид
кости граничные условия будут

Где v —■ скорость движения пластины может быть величиной поло
жительной или отрицательной в зависимости от того, совпадает 
ли направление движения границы с направлением течения жид
кости или противоположно ему (рис. 39, в).

С учетом последнего можем написать

Интегрируя и произведя соответствующ ие преобразования, 
получим

Течение через кольцевую щель. Расчет утечек через концен
трическую кольцевую щель (рис. 40, а) рассчитывается при ла
минарном течении по выражению (85) с заменой w =  nd1 где 
d — средний диаметр щели:

и =  0 при у =  -  у ;  

и =  ± и  при у  =  +  j ,

Отсюда находим

В этом случае

Общий расход (утечка) жидкости
+  е/2

Q = w  $ udy. 
- 8/2

При принятом ус "л»*™ — =  — —— — получим

(89)

(90)
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Среднюю скорость потока жидкости можно представить выра
жением

ucp~~nds~~ f »

где /  — площадь сечения щели; для приведенных выше расчетов 
применительно к единице длины nd =  1 величина /  равна вели
чине зазора s.

Подставив в эту формулу значение Q из формулы (90), получим

“ 'Р ~ 1 2 ц  L '

Отсюда перепад давления

(92)

Величину расхода утечки жидкости через щель с учетом дви
жения цилиндра (поршня) можно определить [см. формулу (89)]

так:

(93)

Рис. 40. Расчетные схемы 
жидкости:

течения

Для выражения закона 
течения жидкости в безраз
мерной форме введем понятие 
гидравлического радиуса для 
кольцевой щели, под кото
рым будем понимать отноше
ние удвоенной площади по
перечного сечения потока к 
смоченному периметру. Для 
кольцевых щелей гидравли

ческий радиус в этом случае равен ширине щели (номинальной 
величине зазора) s .

В соответствии с этим число Рейнольдса для кольцевой щели 
определится по формуле

sup 
м~-

а — концентричная кольцевая щель; 6 — экс
центричная кольцевая щель

Re =  — =
V

Закон сопротивления для кольцевой (концентричной) щели 
при ламинарном течении выразится уравнением [см. также выра
жение (87)]

* = 24ц=  24 
?wp Re *

Влияние эксцентричности щели. В реальных гидроагрегатах 
плунжер (поршень) занимает относительно цилиндра эксцентрич



ное положение. Учитывая, что абсолютная величина зазора s 
в рассматриваемых агрегатах ничтожно мала по сравнению с вели
чинами диаметров плунжера и цилиндра, можем приближенно 
написать (см. рис. 40, б).

a =  R  +  e cos ф — г =  s (1 +  е cos ср),

где а — величина радиального зазора для положения,
соответствующ его углу <р; 

е — эксцентрицитет;
е =  у  — относительный эксцентрицитет;

s =  R  — г — величина радиального зазора при концентрич
ном расположении плунжера и цилиндра; 

Л и г  — радиусы цилиндра и плунжера.
Выделив элемент зазора шириной rdcp и рассматривая его как 

плоскую щель, можно записать с учетом уравнения (91) выраже
ние для элементарного расхода

dQ =  uard(f =  ^ ^ s r d ( f  = щ [ х $3(1 + e c o s t p )3rtf<p .

Проинтегрировав, получим расход жидкости через зазор:

<? =  Ж Г  f  +  8 cos  У ?  d(P =  Ч Щ Г  +  3/*е2> =  <? +  3/*е2) ’
0

где Q — расход при соосном расположении плунжера.
Учитывая, что максимальное значение эксцентрицитета е 

равно номинальному радиальному зазору s, можно написать

<?а =  Ц | ^  =  2,5<?, (94)

где Q3 — расход жидкости при максимальном значении эксцент
рицитета.

Отсюда перепад давления для максимального эксцентрицитета

д  12̂ X0 ,  (95)
р  2,5nrfs3 • v '

Из сравнения выражений (90) и (94) видно, что расход утечек 
жидкости при максимальной эксцентричности плунжера и втулки 
превышает в 2,5 раза расход при концентричном их положении.

Так как в соединениях, применяемых в гидроагрегатах, 
эксцентричность практически определить невозможно, расход 
жидкости через щель будет находиться в пределах величины 
устанавливаемой для концентричной щели и щели, получаемой 
при максимальном эксцентрицитете осей плунжера и цилиндра.

В уравнениях (90) — (94) предполагалось, что щель парал
лельна и не изменяется под давлением жидкости и что вязкость
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жидкости остается постоянной по всей ее длине, поскольку в 
реальных условиях в некоторых местах щель может расширяться 
и суж аться, в связи с чем утечки могут значительно отличаться 
от расчетных значений. Например, даже при очень небольшом 
расширении щели по направлению утечек (угол конусности щели 
равен 7')  величина утечек может повыситься против расчетного 
значения в 2 — 3 раза. Фактический расход с учетом среднего 
размера щели принимают на 30— 40%  меньше расчетного.

Облитерация капиллярных щелей. На течение жидкости в узких 
(капиллярных) щелях влияют граничные условия, обусловленные 
в основном силами молекулярного взаимодействия, возникаю
щими на границе раздела жидкой и твердой фаз. Под воздействием 
их на стенках щели происходит адсорбция полярно-активных 
молекул жидкости с образованием на них через некоторое время 
фиксированных граничных слоев, имеющих аномальную вязкость, 
отличающуюся по величине и свойствам от объемной вязкости. 
В частности жидкость, образующ ая этот слой, приобретает свой
ство упругой прочности на сдвиг.

В результате образования этого слоя утечка жидкости через 
щель будет вследствие уменьшения ж ивого ее сечения переменной 
по времени, уменьшаясь с течением времени пребывания щели 
под перепадом давления. При очень же малых размерах щели 
утечка по истечении некоторого времени может полностью пре
кратиться.

Следовательно, в основе процессов герметизации капиллярных 
щелей лежат явления, происходящие на границе твердых фаз и 
покрывающих их тонких слоев жидкости, на которые нельзя рас
пространить законы классической гидродинамики.

Эти законы гидродинамики справедливы лишь для сечения 
потока, несоизмеримо большего в сравнении с радиусом действия 
поля твердой фазы (металла), порядок величины которого обычно 
составляет от десятых долей микрона до 1 мк. В каналах же, 
размеры которых одного порядка величин с  радиусом действия 
поля твердой фазы, объемный эффект может полностью исчезнуть, 
а процесс течения жидкости определится свойствами жидкости 
в граничном ее слое. Эти свойства граничных слоев определяются 
в основном не объемными структурными и физико-химическими 
свойствами молекул, а влиянием на них межфазного силового 
поля вблизи твердых стенок и взаимодействием молекул друг 
с другом и с полем этих стенок.

Рассматриваемое физико-химическое явление заращивания ка
пиллярных каналов — так называемая облитерация этих каналов 
интенсифицируется отложением на их поверхностях смол, рыхлых 
скоплений загрязнений и иных компонентов рабочей жидкости, 
являющ ихся структурно измененными элементами жидкости и 
суспензии твердых частиц загрязнителя различной степени дис
персности. Эти смолистые вещества и вязкие включения способ
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ствуют также удержанию в щели твердых частиц загрязни
теля.

Указанная зависимость утечек (коэффициента сопротивления 
щели) от времени проявляется различно для разных жидкостей.

На рис. 41, а показаны графики, построенные по результатам 
экспериментов, проведенных с плоскими щелями, на масле АМГ-10 
заводской очистки от загрязнений при перепаде давления
24,4 кГ/см2. Кривая 1 показывает, что утечки через щель размером 
10 мкм (ширина и длина щели по ходу утечек равна 18 мм) с те
чением времени почти прекращаются. Для щели размером 13 мкм 
(кривая 2) (ширина щели 27 мм и длина 30 мм) утечки вначале 
уменьшаются, а затем стабилизируются. При величине щели

с мУсек 
0,05г<

0,04

* 0fl3

0,01

2

.  1
\^0f002W%

О 25 50 мин
Время от начала эксперимента

10 20 30 мин

6)
Рис. 41. Фактические утечки жидкости через плоскую капиллярную 

щель б зависимости от размера щели и загрязненности жидкости

s >  20 мкм влияние на утечку облитерации щели практически 
не сказывается и последняя остается постоянной в течение неогра
ниченного времени.

На рис. 41, б приведены результаты проливок через плоскую 
капиллярную щель (размер щели 12 мк, длина по направлению 
течения жидкости 7,5 мм и ширина перпендикулярно потоку
10,5 мм) керосина, имеющего различную степень загрязненности 
(0,0002336% и 0,002147% по объему). На оси ординат отложено 
отношение Q/QHa4, где Q — утечки по истечении некоторого 
времени от начала эксперимента и QHa4 — утечки в начале экспе
римента.

Процесс заращивания щели протекает особенно интенсивно, 
когда размер частиц загрязнителя соизмерим с величиной зазора. 
Полное заращивание щели в этом случае может произойти в те
чение 1 мин и менее.

Однако заращивание (облитерация) щели, и в частности при 
работе на масле АМГ-10, наблюдается даже при очень тщательной 
его очистке, причем и в этом случае утечки жидкости через



10-микронную щель через непродолжительное время проливок 
полностью прекращались.

В том случае, когда размер щели намного больше толщины 
фиксированного (облитерованного) слоя, последний не оказывает 
значительного влияния на утечку. По мере же уменьшения раз
мера щели толщина слоя становится соизмеримой с ее размерами, 
вследствие чего наблюдается заметное уменьшение живого сечения 
щели и соответственно уменьшение расхода жидкости через нее.

Однако полная облитерация (заращивание) щели может насту
пить лишь при определенных условиях. Это объясняется тем, что 
активность поля поверхности щели уменьшается с увеличением 
расстояния в нормальном к ней направлении, следовательно,

будет уменьшаться и сила 
взаимодействия частиц с по
верхностью щели и между 
собой; при известной толщи
не адсорбционного покрытия 
средние слои становятся на
столько рыхлыми, что не 
могут противодействовать 
усилию сдвига от действия 
сил перепада давления жид
кости, в результате чего они 
будут выдавливаться из щели.

Практически толщина 
адсорбционных слоев мине
рального масла на поверх
ности твердых тел (металла), 
обладающих высокой упру

гостью формы, способной надежно противодействовать выдав
ливанию его из зазора составляет от одного до нескольких 
десятых долей микрометра. Толщина же слоя, обусловливающего 
облитерацию щели, с учетом влияния загрязнений масла, равна 
для распространенных их марок 4—5 мкм, в соответствии с чем 
полная облитерация может наблюдаться лишь в щелях шириной 
8—10 мкм.

Интенсивность процесса образования рассматриваемого слоя 
зависит при всех прочих равных условиях от расхода жидкости 
через щель, повышаясь с увеличением его. Такая зависимость 
объясняется тем, что с увеличением расхода жидкости увеличи
вается количество проходимых через щель в единицу времени 
полярно-активных молекул и частиц загрязнителя. В соответствии 
с этим интенсивность заращнвания зависит при всех прочих 
равных условиях от величины перепада давления жидкости, уве
личиваясь с его повышением.

На рис. 42 представлены кривые зависимости снижения утечек 
масла АМГ-10 через плоскую щель размером 6 мкм (ширина

Времо

Рис. 42. Зависимость утечек жидкости 
через плоскую щель от времени и пере

пада давления
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щели 30 мм и длина по ходу утечек 27 мм) в зависимости от пере
пада давления.

При смещении с места одной из поверхностей, образующих 
щель (плунжера и пр.), облитерированный слой разрушается и 
утечка жидкости восстанавливается практически в первоначальном 
объеме, после чего процесс уменьшения утечки повторяется. Этот 
слой обычно разрушается (проталкивается через щель) также при 
скачкообразном повышении (забросах) давления п при работе 
гидроагрегатов в вибрационных условиях.

В современных конструкциях высокооборотных насосов п гид
ромоторов (см. стр. 192) применяются гидростатические опорные 
пяты (подшипники), в которых смазка эффективна при сколь 
угодно малых скоростях, что очень важно, например, при пуске 
гидромотора. Смазка в этих подшипниках обеспечивается подачей 
в зазор между трущимися поверхностями жидкости под таким 
давлением, при котором внешняя нагрузка уравновешивается

Рис. 43. Расчетная схема торцового гидростатического подпгппнпка (а) 
и схема разгруженной опорной пяты поршня насоса (б)

силой давления жидкости и одна из скользящих поверхностей 
всплывает, теряя при этом контакт с другой. Благодаря этому 
представляется возможным воспринять масляной пленкой большие 
нагрузки без контакта металлических поверхностей.

11а рис. 43, а показана расчетная схема подобной кольцевой 
гидростатической пяты.

Для разгрузки подвижного элемента 1 в его камеру 4 под
водится через отверстие 3 в опорной детали 2 жидкость под 
давлением р0, усилие которой создает в зазоре между плоскими 
деталями 1, 2 жидкостную нленку, воспринимающую внешнюю

Гидростатический подшипник

/ 2
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Для нахождения градиента давления р для рассматриваемой 
плоской кольцевой щели в функции ее радиуса г преобразуем 
уравнение (85):

ДЛ _  12<?VV ,g g ,
L s*wg ’

Подставив значение w — 2лг и L =  dr, получим

* Р - Щ ч г .  0 7 )

Суммируя перепады на радиусе г от R  до г, находим давление:

' - З ? ? * - ® 10' -  (98)Г

Для г =  R0 имеем р =  р0 в результате уравнение для расхо
да жидкости через плоскую щель примет вид

^  /991
v  6vv In R/R0 v '

Грузоподъемность подшипника определится по выражению
к

Р =  p0nRl +   ̂ Р • 2 nrdr.
Но

Подставив значение р из выражения (98), получим

Р  =  р0л/Га +  ^ р   ̂ In ( 7) rd r .
ho

Подставив из уравнения (99) значение Q и произведя инте
грирование, получим выражение для расчета грузоподъемности 
кольцевого гидростатического подшипника:

, *  /Я»
=  Роц{ТБ

я*-я?, 
Я/Я. /'

В большинстве конструкций гидромашин гидростатические 
(плавающие) подшипники (пяты) питаются от рабочей среды этой 
машины без применения вспомогательного источника давления.

Одна из конструкций подобной пяты, примененной в конструк
циях поршневых насосов с осевым расположением поршней пред
ставлена на рис. 43, б. Подвод жидкости из рабочего цилиндра на
соса к скользящим сферической и плоской поверхностям осуществ
ляется через осевые каналы поршня 1 и опорного башмака (пяты) 2. 
Этот подпятник предназначен для восприятия нагрузки от силы 
рабочего давления Рх жидкости на поршень 1 диаметром D.

102



Условие равновесия действующих в этой схеме сил имеет вид
D1 Я*— й» НП'П

f t j - А  In Я/До * * ^

где р х и рг — давлеиие, развиваемое насосом, и давление в камере 
(проточке) опорного башмака.

Расход (утечка) жидкости через торцовую щель может быть 
вычислен по уравнению (99) с заменой р0 на рг:

n _ _ w ! £ _  ( 102)
V - 6 v v l n  R/R0' V

Приравнивая этот расход к расходу через капиллярное осевое 
отверстие в поршне, вычисляемому по уравнению (51), получим 
уравнение для определения диаметра d отверстия:

(Pi — Pi) <1* _  PisS . , * /  21,3Pts*L ,103) 
----- 128L 6 In Я/ V  V  (ft — />,)1пЯ/Яо' V '

ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ УДАР

В связи с применением высоких скоростей течения жидкостей 
в трубопроводах гидросистем современных машин (в ряде случаев 
эти скорости достигают 30 м/сек), а также в связи с распростра
нением в них быстродействующих распределительных устройств 
(скорости переключения доведены до тысячных долей секунды) 
важное значение приобретают вопросы, связанные с эффектом 
гидравлического удара, при котором забросы давления могут 
достигать четырехкратной величины рабочего давления в гидро
системе. Подобные забросы снижают ресурс работы трубопроводов 
и агрегатов, а в отдельных случаях могут вызвать их разрушение; 
в частности, при гидроударах наблюдаются случаи разрушения 
охлаждающих радиаторов, корпусов фильтров и прочих гидро
агрегатов. Кроме того, ударные забросы давления служат лож
ными сигналами, вызывающими нежелательные срабатывания 
датчиков и реле различных автоматических гидравлических 
приборов.

Гидравлическим ударом в общем случае называют забросы 
давления, сопровождающие всякий переходный процесс в жид
кости от одного установившегося режима в жидкости к другому, 
обусловленный, к примеру, пуском и остановкой гидравлического 
механизма или иным изменением режима его работы. В частности, 
переходные процессы в гидросистемах с насосами постоянной 
производительности в основном обусловлены периодическими 
срабатываниями автомата разгрузки насоса, переключающими 
насосы на рабочий и л и  х о л о с т о й  режим.

Аналогичное явление наблюдается и при переключении распре
делителей. Испытания показали, что при переключении распреде
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лптелей с положительным перекрытием (см. рис. 190, а) и кла
панной разгрузкой насоса забросы при рабочих давлениях 
100 кГ1см2 достигали значений 150 кГ/см1 и выше (максимальное 
давление достигало 250 кГ/см2). Увеличение длины сливного тру
бопровода повышает заброс давления при срабатывании автомата 
разгрузки.

Из всего многообразия возможных форм, задающих возмуще
ний, вызывающих гидравлический удар, нами будут рассмотрены 
лишь случаи возмущения, вызванные скачкообразным изменением 
скорости жидкости, при котором гидравлический удар достигает 
максимального значения.

Расчет величины ударного давления производят, пользуясь 
уравнением живых сил, согласно которому кинетическая энергия 
движущейся жидкости преобразуется в работу упругой деформации 
стенок трубы и сжатия жидкости. Для случая мгновенного пол
ного перекрытия прямолинейного отрезка простого трубопровода, 
заполненного движущейся жидкостью, ударное повышение да
вления может быть вычислено по уравнению Н. Е. Жуковского 
(см. стр. [36]):

=  Р“ «>а. (Ю 4 )

где р — плотность жидкости;
а — скорость ударной волны (скорость распространения 

импульса давления) в жидкости, заключенной в трубе; 
и0 — начальная скорость движения жидкости в трубе (до на

чала перекрытия трубопровода).
Приведенное выражение будет справедливо, если перекрытие 

трубопровода произошло «мгновенно», т. е. для случая, когда 
время t перекрытия трубопровода меньше значения так называе
мого периода трубопровода (фазы удара) т, под которым пони
мается время пробега ударной волной двойной длины рассматри
ваемого участка трубопровода (от задвижки до источника расхода 
и обратно):

где L — длина участка трубопровода от источника расхода до 
задвижки.

Прп этом условии перекрытие трубопровода заканчивается 
до того, как обратная ударная волна, отраженная от источника 
расхода, вернется к задвижке. Гидравлический удар при этом 
определится полной потерей жидкостью скорости, в соответ
ствии с чем повышение давления будет максимальным. Подобный 
гидравлический удар принято называть полным или прямым.

Из сказанного следует, что заброс давления при прямом 
гидравлическом ударе достигнет предельного значения лишь на 
том участке трубопровода, считая от задвижки (перекрывного 
крана), по которому успеет распространиться прямая ударная
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волна, возникающая в момент полного закрытия задвижки, до 
встречи ее с обратной волной, отраженной от источника расхода.

Очевидно, что максимально возможное для возникновения 
прямого гидравлического удара значение времени перекрытия
трубопровода (закрытия крана) равно * =  ̂ .  Предельное удар
ное давление, равное по величине ударному давлению при мгно
венном перекрытии трубы, будет наблюдаться при этом значе
нии t лишь у самой задвижки. В остальных же сечениях по мере 
приближения к источнику расхода повышение давления сни
жается до значения давления в последнем.

2 l
При условии * > т  =  — , т. е. при более медленном, чем рас

смотрено выше, перекрытии трубопровода, ударное повышение 
(заброс) давления определится лишь той частью начальной ско
рости жидкости Ди =  и0 — ц , которая будет потеряна (погашена) 
за время, равное периоду трубопровода т. При этом условии обрат
ная волна, отразившись от источника расхода, возвратится к за
движке (крану) раньше, чем трубопровод будет полностью пере
крыт. Подобный удар принято называть непрямым или неполным.

Ударное повышение давления в этом случае определится выра
жением

где Ди =  ы0 — и — уменьшение (потеря скорости жидкости в 
трубе), вызванное частичным перекрытием ее задвиж
кой, за время, равное периоду трубопровода т; 

и0 — начальная скорость движения жидкости (скорость до 
начала перекрытия трубы); 

и — измененная скорость жидкости (скорость к моменту 
прихода к задвижке обратной ударной волны, отражен
ной от источника, расхода).

Допустив, что изменение скорости потока в трубе протекает 
равномерно, расчетное значение потери скорости Ди за время т 
можно приближенно вычислить по выражению

Заброс давления Дрн при непрямом (неполном) ударе (t >  т) 
может быть вычислен также по выражению

Дрн =  рДиа, (105)

(106)

Л/>„ =  7  Л/>„ (107)

С учетом предыдущих уравнений последняя зависимость может 
0ыть представлена в виде

(108)
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Скорость ударной волны. Входящая в приведенные выражения 
скорость а ударной волны (импульс давления) в упругой жид
кости, заключепвой в упругий трубопровод, определяется по 
уравнению

л/~—
п ^  .. 1 ----- ---  У Р— ■ (109)

V»(jr+i) Y '+ш
где р — плотность жидкости;

d a s  — 'внутренний диаметр и толщина стенки трубы;
К  — объемный модуль упругости жидкости; для деаэри

рованного минерального масла можно принять К — 
=  1,6-10* кГ/смг;

Е — модуль упругости материала трубы; для труб из 
стали 1Х18Н9Т можно принимать Е =  2-10* кГ/см*. 

В соответствии с этим выражение (104) для вычисления удар
ного давления в упругой трубе (E^z/s) при полном (прямом) 
ударе примет вид

Р“ о / !Л Рио —  Ри оа —  —  рц° =  =  — - Л  ~ г  у , (1 Ю)
Л Г dKV  P U  к )  V + Es

где а = — - r = L = = — скорость звука в упругой жидкости,

V p[ r +s)
заполняющей трубу с упругими стен
ками (Е ф  с/г).

Эта скорость для воды (плотность р =  10s кгм~* сек2; модуль 
объемной упругости А' =  20,87-10* кГ/см2) в стальных трубах
с отношением 3 <  -у < 2 0  равна а =  1445 м/сек; для деаэрированного
минерального масла а =  1320 1440 м/сек; для применяющейся 
в гидросистемах масляной смеси АМГ-10 при t — 20° С а =  
=  1290 м/сек.

При наличии в масле нерастворенного воздуха в последнюю 
формулу подставляется вместо объемного модуля упругости 
жидкости значение приведенного объемного модуля упругости 
смеси жидкости с воздухом (см. стр. 33). В соответствии с этим 
скорость ударной волны, а следовательно, и величина ударного 
давления будут ниже, чем при деаэрированной жидкости.

Для трубы с абсолютно жесткими стенками (Е =  с/s) скорость 
распространения ударной волны равна скорости распространения 
звука в данной жидкой среде с плотностью р и объемным модулем 
упругости К:

а = ] / Кр-  (ш )
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Подсчеты показывают, что упругая деформация стенок распро
страненного стального трубопровода снижает скорость ударной 
волны по сравнению со скоростью в случае абсолютно жестких 
стенок практически на 9% , причем это снижение будет тем больше,
чем выше при всех прочих равных условиях отношение у . Из
приведенного примера также следует, что величина ударного 
давления в стальных трубах превышает при тех же условиях 
ударное давление в медных и дюралевых трубах. Практически 
величина ударного давления в последних трубах на 8—10% 
ниже, чем в стальных при тех же условиях.

Заброс ударного давления в трубопроводе уменьшается с повы
шением местных гидравлических потерь, которые вызывают также 
затухание (демпфирование) колебаний и уменьшают их длитель
ность. Учитывая демпфирующий эффект местных сопротивлений, 
пх часто используют для гашения гидравлического удара. Для 
этой цели в трубопровод устанавливают одну или несколько дрос
сельных шайб, с помощью которых достигается сглаживание 
фронта ударной волны и смягчение эффекта гидравлического 
удара па участке. после дросселя.

Действие такой шайбы обусловлено как местным гидравличе
ским сопротивленцем, так и инерционным эффектом течения жид
кости через дроссельный канал. Ввиду э т о г о  чем меньше сечение 
этого канала по сравнению с сечением магистрали и чем больше 
длина этого канала, тем более в ы с о к и м и  б у д у т  инерционные его 
свойства, а следовательно, и эффективность гашения гидравличе
ского удара.

Гидравлический удар в отводах. Повышение давления при гид
равлическом ударе в каком-либо трубопроводе гидросистемы вы
зывает в результате возмущения давления эффект гидравлического 
удара во всех отводах от него, в том числе и тупиковых.

Это обусловлено тем, что давление, возникающее в трубопро
воде при гидравлическом ударе, распространяясь по отводу, раз
вивает в нем вследствие деформации его стенок и жидкости дви
жение последней к тупику. В результате создаются условия для 
развития волнового процесса, что и в случае перекрытия трубы 
с движущейся жидкостью, с той лишь разницей, что началу этого 
процесса предшествует полное перекрытие трубы и что возму
щающим давлением адесь является ударное давление, действую
щее у начала тупика.

Аналогичный эффект гидравлического удара наблюдается также 
при мгновенных (скачкообразных) подключениях жестких тупи
ковых отводов и емкостей, заполненных жидкостью, к источнику 
олее высокого давления (к рабочей магистрали гидросистемы.

нновмогидравлическому аккУмУлятору и пр. рис. 44, а). В том
случае, если время t открытия крана при подключении тупико
вой трубы (отвода) меньше периода трубопровода т, то давление,
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развивающееся в результате гидравлического удара в тупике, 
превышает возмущающее давление (давление перед краном) 
почти в 2 раза.

На рис. 44, б представлен график колебаний давления в тупи
ковой стальпой трубе 3, заполненной жидкостью при нулевом 
давлении, при мгновенном соединении с помощью быстродействую
щего крана 2 с электромагнитным управлением (время переклю
чения —5 мсек) с газогидравлическим аккумулятором 1, заря
женным до давления р0 =  210 кГ/сма. Затухание колебания 
давления длилось в этом случае 0,25 сек с общим числом колеба
ний ~ 1 5 ; давление при первом цикле колебания повысилось (за

Рис. 44. Схема, иллюстрирующая гидроудар в тупиковом отводе: 
а — тупиковая труба; б — график колебании давления

0,04 сек) с нулевого до ри0 =  400 к Г/см2, т. е. заброс ударного 
давления был равен

bpvo =  Руд — р0 =  190 кГ/см2.

Эффект гидравлического удара в тупиковом отводе имеет 
большое практическое значение, поскольку любая из недействую
щих в какой-либо момент гидравлических магистралей разветв
ленного напорного трубопровода может рассматриваться как 
тупиковый отвод, затвор в котором создается присоединенным 
на его конце каким-либо агрегатом, перекрывающим этот отвод. 
К тупиковым отводам могут быть также отнесены линии питания 
различных измерительных и контрольных приборов: манометров, 
индикаторов и прочих реле. При скачкообразных подключениях 
этих линий к магистралям с более высоким давлением или при 
резких колебаниях давления в этих источниках показания при
боров могут значительно превышать фактическое давление в си
стеме, что может вызвать разрушение приборов или быть при
чиной ложных сигналов в системе гидроавтоматики.

Гидравлический удар в силовых цилиндрах. Большой практи
ческий интерес представляет гидравлический удар в силовых 
цилиндрах и в других закрытых жестких емкостях, ударные дав
ления в которых могут нарушить, в результате выдавливания
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уплотнительного кольца в уплотняемый зазор, герметичность 
соединений, а также вызвать разрушение самих емкостей и их 
элементов. Опыт показывает, что максимальные значения ударных 
давлений при волновом переходном процессе в системе силового 
цилиндра с весовым поршнем могут при определенных условиях 
значительно превышать ударное давление при прямом гидравли
ческом ударе в трубе, определяемое по уравнению (104). Так, 
например, испытания показывают, что ударные давления при 
мгновенной остановке движущегося поршня силового цилиндра 
с помощью жесткого упора могут достигать при распространен
ных скоростях ( ~  12 м/сек) движения жидкости в подводящем

Рпс. 45. Колебания давления в силовом цилиндре при мгно
венной остановке его поршня (а) и в насосе, работающем 

в режиме кавитации (б)

трубопроводе трех- и четырехкратного значения рабочего давле
ния в системе (в источнике питания).

Аналогичные ударные забросы давления наблюдаются также 
при остановке поршня путем мгновенного перекрытия слив
ного трубопровода. На рис. 45, а показана кривая колебания 
давления жидкости в месте ввода ее в силовой цилиндр при мгно
венном перекрытии сливного трубопровода цилиндра с движу
щемся поршнем. Давление при движении поршня 42 кГ/смг, что 
соответствует рабочему давлению в питающем газогидравлнческом 
аккумуляторе. В точке а поршень цилиндра путем мгновенного 
перекрытия сливного трубопровода, по которому отводилась 
жидкость из нерабочей полости цилиндра, был заторможен. При 
этом давление у ввода в цилиндр возросло за отрезок времени, 
равный —0,025 сек, до величины 120 кГ/см2, что соответствует 
превышению ударного давления над давлением источника питания 
примерно в 3 раза. По достижении максимального значения давле
ние резко (за —0,01 сек) понижается до нуля и после затухающих 
колебаний в течение 0,3 сек устанавливается на уровне давления 
источника питания (аккумулятора).
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Плунжерный клапан 3  под действием создавшегося перепада 
давления ДР — Pi — рг во входном и выходном каналах переме
щается вправо, открывая проходную щель, образованную конус
ной частью клапана 3 и корпусом реле, через которую поступает 
жидкость к выходному каналу и крану 9.

ГЗ начальной стадии перемещения клапана 3 сечение проход
ной щели, представляющей собой несколько узких канавок, 
а следовательно, и расход жидкости через нее близки к нулю, 
и лишь после прохода клапаном некоторого заданного пути 
сечение щели и расход жидкости плавно достигают расчетного 
значения.

В конечном (крайнем правом) положении клапана 3 сопротив
ление реле потоку жидкости определяется лишь усилием возврат
ной пружины 5.

Скорость перемещения клапана 3 на открытие и соответственно 
скорость повышения расхода через образующуюся при этом рас
ходную щель определяются при прочих равных условиях ско
ростью перемещения поршня 4 дозировочного устройства, которая, 
в свою очередь, задается сопротивлением дросселя, через который 
вытесняется жидкость из камеры 6 при перемещении поршня 4.

Положение, показанное на рис. 46, б, соответствует положению 
подвижных частей реле после перекрытия трубопровода краном. 
Течение жидкости во входном и выходном каналах реле прекра
щается, а подвижные его части (клапан 3 и поршень 4) под дей
ствием возвратной пружины 5 перемещаются в исходные положе
ния. Для ускорения этого процесса предусмотрен обратный кла
пан 7, установленный параллельно с дросселем 8, через который 
жидкость поступает в правую полость камеры 6 поршня 4, обеспе
чивая ускоренное перемещение его в исходное положение (влево).

При изменении направления потока (подачи) жидкости 
(рис. 46, в) гаситель работает в качестве подпорного клапана, 
сопротивление (подпор) которого определяется усилием пру
жины 1, нагружающей запор клапана 2.

Требуемое время t закрытия (или открытия) задвижки, при 
котором будет обеспечен заданный заброс удельного давления Др н, 
может быть определено из выражения (108):

< = ^ Г -  (*«2)

Практика показывает, что безударность соединения маги
стралей с перепадом давления 220 кГ/смг надежно обеспечивается 
при t «  0,1 сек.

Компенсаторы гидравлического удара. Компенсатор (гаси
тель) гидравлического удара обычно представляет собой соеди
ненный с трубопроводом сосуд различной формы и конструкции 
с упругим элементом, обладающим более высокой сжимаемостью, 
чем жидкость в трубопроводе (рис. 47, а и б).
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Распространены поршневые компенсаторы с пружинным 
(рис. 47, а) и газовым (рис. 47, б) упругими элементами.

Снижение компенсатором ударного давления происходит в ре
зультате поглощения при деформации упругим его элементом 
некоторой части энергии ударной волны, поступающей в компен
сатор в виде потока жидкости, соответствующего приращению 
скорости в ударной волне над начальной скоростью. Поскольку 
доля поглощенной компенсатором энергии будет тем большей, чем 
больше будет деформация упругого его элемента, характеристика 
упругости этого элемента в пределах возможной деформации 
должна быть по возможности постоянной. Для этого объем газо
вой камеры компенсатора (см. рис. 47, б) следует выбирать таким, 
чтобы изменение давления воздуха в процессе поглощения ударной

У
а ) 6) в )

Рпс. 47. Схемы гасителей гидравлического удара:
о, б — гасители гидравлического удара поршневого; « — клапан

ного типов

волны было минимальным. Практически объем газовой камеры 
такого компенсатора (аккумулятора) выбирается равным 2—3-се
кундному расходу жидкости в трубопроводе и начальное давление 
зарядки газом — равным (или несколько выше) максимальному 
рабочему давлению в системе. В том случае, если это допускается 
требованиями в части жесткости гидросистемы, давление предва
рительной зарядки выбирается равным 60% нормального давле
ния в магистрали в точке, в которой установлен аккуму
лятор.

Присоединение аккумулятора к рабочей магистрали гидро
системы следует осуществлять трубкой возможно малой длины и 
большого сечения, что диктуется влиянием на динамический 
процесс присоединенной (приведенной) массы жидкости.

Расчеты показывают, что влияние приведенной массы жид
кости во многих случаях (при длинных трубопроводах и малых 
их диаметрах) значительно (в 5—6 раз) преобладает над влиянием 
массы подвижных механических частей компенсатора. Увеличе
ние в 2 раза диаметра трубопровода сопровождается уменьшением 
в 4 раза приведенной массы жидкости.

113
i



Распет приведенной массы жидкости рассчитывается по выра
жению

М »р =  т ( ? ) 4’ 
где т — масса жидкости;

D и d — диаметры цилиндра компенсатора и трубопровода.
Недостатками поршневых компенсаторов являются большая 

их инерционность, обусловленная массой поршня, а также нали
чие трения в его цилиндре; к инерционности поршня добавляется 
инерционность столба жидкости в канале (трубке) а, соединяющем 
жидкостный резервуар компенсатора с рабочей магистралью 
гидросистемы. Вследствие атого поршень компенсатора может 
вступить в колебания в результате действия ударной волны или

колебаний давления в си
стеме, что приведет к асин
хронному, по отношению 
к действию ударной вол
ны, изменению знака на
правления движения жид
кости в этом канале (к 
появлению «отрицатель
ной» скорости). При этом 
давление в канале может 
превысить давление удар
ной волны в защищаемой 
магистрали, в результате 
чего подобный компенса

тор не только не будет поглощать энергию волны, а усугублять 
ее действие, что приведет к увеличению ударных давлений.

В целях уменьшения инерционности подвижного элемента 
компенсатора разделение жидкостной и газовой сред выполняют 
с помощью эластичной резиновой мембраны (рис. 48, а). Емкость 
газовой полости обычно составляет 200—250 с.н3. Приведенные 
выше рекомендации по снижению инерционности столба жидкости 
в соединительном канале сохраняются в силе и для последнего 
компенсатора, поскольку при несоблюдении их эффективность 
погашения компенсатором гидравлического удара может быть 
полностью нарушена (ударная волна будет проходить милю 
резервуара компенсатора).

Последнее подтверждено испытаниями пневмогидравлического 
диафрагменного компенсатора (рис. 48, б), результаты испытания 
(длина трубки 100 см и диаметр 12x 10 мм) которого показали, 
что влияния на колебания давления в гидросистеме (частота 
колебаний 100 гц п выше), этот компенсатор, практически не 
оказывал.

Наблюдались также случаи, когда присоединение компенса
тора трубкой большой длины (1,0 м) и малого сечения привело

р0 = const

Рис. 48. Гаситель гидравлического удара 
мембранного типа



к повышению ударных давлений по сравнению с работой без 
компенсатора. Однако при правильной установке диафрагменного 
компенсатора заброс ударного давления у перскрывного крана 
(заслонки) при прямом гидроударе не превышает 10% значения 
давления зарядки компенсатора.

Клапанные гасители гидравлического удара. Для ограничения 
величины ударного давления применяют также предохранитель
ные клапаны (рис. 47, в). Для того чтобы устранить прохождение 
ударной волны по магистрали за предохранительный клапан, 
т. е. максимально поглотить энергию ударной волны, необходимо 
уменьшать инерционность затвора клапана, которая зависит от 
массы подвижных его частей и жидкости, находящейся в трубе, 
соединяющей клапан с магистралью и баком. Эта труба должна 
быть минимальной длины и возможно большого сечения.

Очевидно, наиболее эффективной при всех прочих равных 
условиях будет установка клапана непосредственно на рабочей 
магистрали со сбросом жидкости при срабатывании клапана 
в атмосферу (без применения сливного трубопровода).

Следует также указать, что для гашения гидравлического удара 
пригодны лишь клапаны прямого действия (см. рис. 218, а — в), 
а не клапаны с серводействием (двухкаскадные клапаны см. 
рис. 226, а), которые отличаются от первых более длительной по 
времени паузой (задержкой) между подачей сигнала давления и 
открытием всновного затвора, обусловленной двухступенчатостью 
действия и дополнительной инерционностью жидкости в каналах 
малых сечений, в силу чего последние клапаны не в состоянии 
реагировать на столь быстротечный процесс заброса давления, 
какой имеет место при гидравлическом ударе.

Опытами установлено, что длительность срабатывания лучших 
конструкций двухступенчатых клапанов равна 0,01 сек, в резуль
тате инерционность их может вызвать заброс давления, в несколь
ко раз превышающий величину его настройки.

ГИДРОДИНАМИЧЕСКОЕ ДАВЛЕНИЕ СТРУИ ЖИДКОСТИ 
НА СТЕНКУ

Практический интерес, в частности при расчетах распредели
телей типа сопло-заслонка, может представить величина силы 
давления потока жидкости на стенку, расположенную перпенди
кулярно или под углом к направлению потока (рис. 49, а).

Реакция струи жидкости на стенку в заданном направлении 
измеряется проекцией на это направление изменения количества 
движения. В общем случае воздействие струи на стенку опреде
лится разностью секундных количеств движения на входе и вы
ходе. В случае плоской и неподвижной стенки диаметром больше 
шести диаметров сечения струи и расположенной перпендику
лярно к направлению потока расчетное усилие его реакции на
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стенку для установившегося движения жидкости будет равно 
секундному импульсу силы (без учета сопротивления воздуха):

Р г= ти =  , »
В

где т и Q — масса и секундпый расход жидкости; 
и — средняя скорость потока жидкости.

Принимая во внимание, что Q =  сои и =  р, можем паппсать 

P =  puQ =  po)u2, (ИЗ)

где р — плотность жидкости;
to — поперечное сечение потока.

Если стенка перемещается в том или ином направлении со 
скоростью ± F ,  то скорость встречи струи со стенкой уменьшится

Рис. 49. Схемы д е й с т в п я  струн ж и д к о с т и  на стенки

и — vв отношении —-— при перемещении стенки в том же направле
нии, что и направление набегающей струи, и увеличится в отно-

u 4- Vшенпи ——  при перемещении ее в противоположном направле
нии. В соответствии с этим для перпендикулярного расположения 
стенки (см. рис. 51, а) будем иметь

Р  =  ~  (и ±  v)2 =  рсо (и ±  г)2. (114)

Фактическое усилие зависит от расстояния х  между срезом 
сопла и стенкой. При увеличении этого расстояния сила давления 
уменьшается, поскольку при удалении сопла от преграды растет 
площадь круга рассеивания и уменьшается давление в центре 
этого круга.
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Прп неподвижной установке плоской стенки под углом О 
к направлению потока (рис. 49, б) это усилие будет

/ > =  ̂ pMsinS; Pp =  Qpu sin2 б; P =  Qpu sin 0 cos 9. (115)

Для случая воздействия струи на криволинейную (круглую) 
пластину (полусферу) сравнительно небольших размеров (прини
маем скорость обтекания равной скорости у входа из сопла) 
рассматриваемое усилие будет (рис. 49, в)

P =  pQu (1 — cosa ). (116)

Если угол а  становится тупым (рис. 49, г), равным 180 — а и 
будем иметь

P =  pQu (1 + c o s a j) .  (117)

С увеличением угла а  давление струи на стенку возрастет, 
достигая при полном повороте струи (а! =  180° и а  =  0) значения

P =  2pQu. (118)

ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС ГИДРОСИСТЕМЫ

Поскольку мощность, теряемая в гидросистеме, превращается 
в тепло, температура ж и д к о с т и  может сильно повыситься. При 
повышении температуры понижается вязкость масла, что, в свою 
очередь, сопровождается повышением утечек и соответственно 
прогрессирующим иовышением температуры за счет потери энер
гии в результате утечек. Помимо этого, повышенные температуры 
нежелательны также вследствие повышения при этом процесса 
окисления жидкости, сопровождающегося, в свою очередь, даль
нейшим понижением вязкости и образованием смол н различных 
осадков (см. стр. 26).

Учитывая это, необходимо, чтобы в гидросистеме был установ
лен соответствующий тепловой баланс, определяемый равенством 
притока и отвода (эвакуации) тепла, причем при расчете этого 
баланса не следует принимать во внимание возможность аккуму
лирования тепла в резервуаре (баке).

В тех случаях, когда температура ж и д к о с т и  превышает допу
стимое значение, следует применять воздушное или водяное 
охлаждение. Практически приемлемой температурой минерального 
масла в гидросистеме является температура 50—60° С.

Величина теряемой в гидросистеме мощности jVnom опреде
ляется из выражения

^пст =  ЛГпоа(1-Т1). (И9)
где N ,1о0 — подводимая мощность (приводная мощность насоса);

г] — полный к. п. д. установки (системы) (см. стр. 292).
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Мощности Лгпот соответствует количество тепла А , определяе
мое по выражению

A = N nomk ^ N nod( l - r ])k ,  (120)

где к — коэффициент эквивалентности; для мощности 1 кет он 
равен 860 ккал/ч и для мощности 1 л. с. — 630 ккал/ч.

Во многих случаях (при дроссельном регулировании) энергия, 
забираемая потребителями, практически близка к нулевой, 
а следовательно, вся мощность гидравлической установки превра
щается в тепло.

Повышение температуры жидкости при продавливанип ее через 
дроссельные щели можно приближенно найти, приравняв энер
гию, отдаваемую вытекающей из щели жидкостью в объеме V, 
энергии расходуемой на нагрев жидкости этого объема (не учиты
вая, что часть выделившегося тепла уходит из системы вследствие 
теплоотдачи):

КД p =  Vycm&t, (121)

где V — объем жидкости, протекающей через щель, в см3; 
Др  — потеря (перепад) давления в щели в кГ/см2; 

у  — объемный вес жидкости в -*Г/смя (для минеральных 
масел можно принять у  =  0,009 кГ/см9); 

с — удельная теплоемкость жидкости в ккал/(кг •град) для 
масел можно принять с =  0,45 ккалЦкг -град); 

т — механический эквивалент тепла (т =» 42 700 кг -см/ккал) 
Дt =  t — /0 — повышение температуры масла жидкости; 

t и t0— искомая и начальная температуры жидкости в °С.
В соответствии с этим повышение температуры определится 

по выражению

=  <122>

Приняв для распространенных минеральных масел с у =  
=  0,0009 кГ/см3 удельную теплоемкость с =  0,45 ккал!кг •град, 
последнее выражение можно привести к виду

Д t =  0,058Др.

Из этого выражения следует, что при дросселировании мине
рального масла под давлением от 100 кГ/см2 до нуля температура 
его повышается при принятых условиях за один проход через 
дроссель примерно на 6° С. В действительности нагрев масла 
вследствие теплоотдачи будет несколько меньше.

Охлаждающие устройства. При известных режимах работы 
гидросистемы потребуется применить для обеспечения требуемых 
температурных условий охлаждающие устройства, которые прак
тически применяются, как правило, при длительной работе гидро
установок, начиная примерно с мощности 20—30 л. с., хотя в ряде
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установок, и в частности установок с дроссельным регулирова
нием, они применяются при меньших мощностях.

В большинстве теплообменников (охлаждающих устройств) 
в качестве охлаждающей среды используют воду пли воздух, 
хотя применяются также и иные среды. Например, в самолетах 
в качестве охлаждающей среды за
частую используют топливо (горю
чее). Применяются также, преиму
щественно в условиях жаркого 
климата, охлаждающие устройства 
испарительного типа, поверхность 
змеевиков в которых обливается во
дой и одновременно продувается воз
духом.

При равных условиях (одинаковом 
отводе тепла) охладители типа жид
кость — жидкость и охладители — ис
парители более компактны, чем охла
дители типа жидкость — газ. благода
ря более высоким коэффициентам 
теплопередачи на холодной стороне 
(коэффициент теплопередачи жидко
сти выше такого же коэффициента для 
газов в 1000 раз). Опыт показывает, 
что при температуре воды на входе 
в охладитель 15° С и на выходе « 6 0 °  С 
каждый литр воды уносит 50 ккал 
тепла. Следовательно, расход воды на 
каждую лошадиную силу теряемой 
мощности составляет примерно 10 л/ч.
С целью экономии воды охлаждаемая 
жидкость должна поступать в охла
дитель при максимальной температу
ре и не охлаждаться ниже 50” С.

В основном распространены труб
чатые (сотовые) охладители (теплооб- Рис. 50. водяные радиаторы 
менники), состоящие из собранных для охлаждения масла 
в пучок труб (сот), заключепных
в корпус. В этих холодильниках охлаждаемая жидкость обычно 
проходит в обечайке вокруг труб, а охлаждающая жидкость 
(вода) — по трубам. В воздушных холодильниках охлаждаемая 
жидкость течет по трубам. Последнее обусловлено различными 
значениями коэффициента теплопроводности рабочего тела (мас
ла) и охлаждающего тела (среды) — жидкость с более низким 
коэффициентом теплопроводности течет вокруг труб.

Следует иметь в виду, что при применении воздушных охлади
телей минимально достижимая температура жидкости па выходе
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пз охладителя будет выше (на 10—15° С) температуры охлаж
дающего воздуха.

На рис. 50, а показан типовой водяной охладитель (радиатор). 
Если температура воздуха в условиях эксплуатации высокая, 
применяют комбинированные воздушно-водяные теплообменники, 
в которых воздух является основной средой и вода — дополнитель
ной средой. Водный теплообменник, выполняемый в большинстве 
случаев сотовой конструкции, устанавливается после воздуш
ного.

На рис. 50, б изображена схема простейшего водо-масляного 
радиатора, представляющего собой помещенный в водяной бак 
змеевик, по которому пропускается масло. Бак (кожух охлади
теля) снабжен системой перегородок, припаянных к трубе, 
которые создают циркуляцию воды и интенсивный съем тепла.

ОСНОВНЫЕ ЗАКОНЫ ДВИЖЕНИЯ ГАЗОВ

Газы, в том числе и воздух, подчиняются в основном приведен
ным выше для капельных жидкостей зависимостям и характери
зуются теми же физическими показателями и единицами измере
ния.

Принцип действия газовых (пневматических) систем основан 
на тех же законах, что и гидравлических, однако расчеты газовых 
систем имеют особенности, обусловленные в основном сжимаемо
стью газа.

Течение газа не подчиняется законам установившегося тече
ния капельных жидкостей, согласно которым скорость жидкости 
в каждой точке магистрали определяется ее координатами и не 
зависит от времени. При заполнении сжатым газом (воздухом), 
находящимся под постоянным давлением какой-либо емкости 
(силового цилиндра и пр.), газ в начальный момент, когда дав
ление в этой емкости минимальное, будет проходить с максималь
ной скоростью, которая по мере выравнивания давления в подво
дящей магистрали и заполняемой емкости будет понижаться, 
достигая при полном выравнивании нулевого значения. Так как 
при заполнении емкости давление в ней повышается при практи
чески постоянном объеме (без совершения внешней работы), тем
пература газа повышается.

Поскольку расчет течения газа с учетом указанных особенно
стей представляет известные трудности, при практических расче
тах исходят из условия, что при установившемся процессе весовой 
расход газа G, проходящего в единицу времени через любое попе
речное сечение воздухопровода (магистрали) площадью /,  остается, 
вследствие неразрывности потока, постоянным:

G =  yuf = р /  =  con st, (123)
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где и н у — средняя скорость н объемный вес газа|
V = -------удельный объем газа.

Q
Так как объемный расход газа Q =  u f = — по пути течения

по трубопроводу не сохраняется постоянным, а увеличивается 
вследствие расширения, обусловленного понижением давления, 
средняя скорость газа по длине трубопровода (и =  Q/f) будет 
повышаться, а температура — понижаться.

Ввиду сложности определения величины показателя политропы 
течения газа по трубе с учетом теплообмена с материалом трубы 
и окружающей средой приближенные расчеты часто производят 
исходя из условия изотермного режима течения, т. е. допускают, что 
газ протекает с постоянной температурой, равной температуре его 
в баллоне. Опыты подтвердили, что для труб с отношением l/d 
в пределах 1000—12 ООО, где I и d — длина и диаметр трубы, при
коэффициенте расширения газа ^  от 0,5 до 0,8 подобное допуще
ние почти не искажает результаты расчетов (показатель политропы 
колеблется в пределах 1,1 >  п ]> 1). При этом условии можно 
считать вязкость газа по длине трубопровода также постоянной, 
а следовательно, неизменным сохраняется и число Рейнольдса, 
выражение для которого при весовом расходе можно представить 
в виде

R o _  4рС ^  4G _  4С 
лг/уц nrf̂ ig ndyv ’

где р =  vp  — среднее значение абсолютной вязко
сти газа (см. рис. 26);

Yi Ч" Y2р и у =  2 — средние значения плотности и объемного
веса газа; 

d — диаметр трубопровода.
Однако режим течения газов в трубах распространенных 

пневматических систем преимущественно турбулентный.
Потери напора при течении газа в трубе при этом режиме могут 

быть с достаточной точностью вычислены по выражению (55) пу
тем подстановки средних для данных условий значений входящих 
в него параметров.

Коэффициент сопротивления к обычно определяется по выра
жению (59).

Среднее значение коэффициента сопротивления к рассчитывают 
также для турбулентного режима течения (для 2 ЛОР <  Ке <  10е) 
по приближенному эмпирическому выражению

X - ° , 11 ( i ( 124)

где к и к/d — величины абсолютной и относительной шерохова
тости трубы.
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Средние значения давления рср и температуры Тср газа вычис
ляются при политропном расширении по выражениям

Рср
1

п — 1

-(£)1

п — 1

Ро\

1\

( 5 ) '  - Й ) ’

-GT

(125)

(126)

где Ро и Г0 — начальное давление и температура (в 0 К) газа; 
pt/pi — степень расширения газа;

Pi и Рл — начальное и конечное давление газа.
Средний объемный вес газа вычисляется по выражению

где R  — газовая постоянная при среднем давлении рср и темпера
туре Тср при политропном расширении (см. стр. 65). 

Принимая во внимание, что величина весового расхода газа 
через трубопровод сечением /  равна G =  fucpycp, средняя скорость 
газа выразится так:

6 (127)
Ucp hep"

На рис. 51, а приведены графики зависимости Я. от числа Рей
нольдса для труб с различной относительной шероховатостью ,
построенные по выражению (124), и на рис. 51, б — опытная кри
вая среднего значения коэффициента X при течении воздуха в ти
повой цельнотянутой стальной трубе.

Весовой расход газа через трубопровод длиной L с сечением /  
при турбулентном режиме течения можно в ы ч и с л и т ь  п о  выраже
нию

G - P J - & ------
‘  V X 7  +  i

где Pi и Тх — давление и температура в 
в трубопровод;

К газа на входе
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L — длина трубопровода;
R  — средняя величина газовой постоянной; 
d — диаметр трубопровода;
/  — сечение трубопровода;

В — коэффициент, зависящий от степени расширения 
газа и величины показателя политропы га. 

Зпачение коэффициента В может быть вычислено в общем слу
чае но выражению

2 —п 1

Кривые зависимости В для различных значений параметров
— и га приведены на рис. 51, в.

Рпс. 51. Зависи
мость коэффициен
та сопротивления 
>. от числа Re для 
труб различной 

шероховатости

Показатель политропы га при течении газа в трубопроводе 
определяется в зависимости от степени его расширения а также
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от величины начальной 7\ (на входе) и конечной Т% (на выходе) 
температур по выражению

Если наполнение или опорожнение некоторой газовой емкости 
происходит через короткий патрубок или отверстие, при котором 
заметного теплообмена с внешней средой не происходит, показа
тель политропы будет близок к п =  1,4.

Потерн напора при течении газа через местные сопротивления 
часто определяют по общей формуле 1см. выражение (70))

и и у — скорость течения газа и объемный его вес (объемная 
плотность) за местным сопротивлением.

Полагая процесс течения полптропным, расчет весового рас
хода через дроссельное отверстие можно производить для распро
страненного режима:

где р, и ра — давление газа на входе в местное сопротивление п
на выходе из него;

Я — газовая постоянная реального газа;
7\ — температура газа на входе в местное сопротивле

ние в ° К;
/  — площадь проходного сечения местного сопротивле-

р =  еф — коэффициент расхода; 
е =  / „ / /  — коэффициент сжатия струи;

Ф — коэффициент сопротивления отверстия; 
п — показатель политропы;

/„  и /  — площадь потока в сжатом сечении и площадь от
верстия;

— — степень расширения газа.
Коэффициент расхода для распространенных местных сопро

тивлений можно принимать: для внезапного сужения трубопро
вода р «  0,8 н для внезапного расширения р «  0,7; для поворота

где £ — опытный коэффициент местного сопротивления;

С =  р /
n_r_h

п
(128)

ния;

трубы под углом 90° р =  0,94 -г- 0,95.
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Ввиду некоторой сложности выражения (128) для вычисления 
расхода через местное сопротивление часто пользуются упрощен
ным выражением

G =  n f V 2 g y ( p l - p 2) =  i i/ '^ ^ p i (p1- Pt) . (129)

Вес газа, который необходимо подать в емкость объемом F„, 
для того чтобы повысить давление в ней с р 0 до р к, можно опреде
лить по выражению

№  =  {Рк~ р )У\  (130)

где ро и р к — давление газа в емкости в начале и в конце запол
нения.



2 .  Н АСОСЫ  II ГИ Д РА В Л И Ч Е С К И Е  Д В И ГА ТЕ Л И

Глава III

НАСОСЫ И ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ МОТОРЫ

Насос служит для преобразования механической энергии при
вода (входного звена) в энергию потока жидкости. В настоящем 
пособии рассмотрены лишь объемные насосы, преобразующие ме
ханическую энергию, приложенную к их приводному валу, в энер
гию движения жидкости под давлением.

Вытеснение жидкости из рабочих камер п заполнение ею вса
сывающих камер происходит в объемном насосе в результате умень
шения и соответственно увеличения геометрического объема этих 
камер, герметически отделенных друг от друга. В роторных объем
ных насосах, применяемых в распространенных гидросистемах, 
жидкость из рабочих камер вытесняется в процессе вращатель
ного или вращательно-поступательного движения вытеснителей.

Объемный гидромотор преобразует энергию потока жидкости 
в механическую работу выходного звена (вала). Под объемным гид
ромотором понимают в общем случае гидродвигатель кругового 
движения, в котором энергия потока жидкости преобразуется в ме
ханическую энергию в процессе перемещения под действием сил 
давления герметизирующего рабочего элемента (поршня, пла
стины и пр.) при заполнении жидкостью рабочей камеры.

Рабочая камера насоса (и л и  гидромотора) — изолированное 
пространство, образованное деталями насоса с периодически уве
личивающимся и уменьшающимся при работе насоса объемом и 
сообщающееся соответственно с нагнетательным и всасывающими 
каналами.

Помимо гидромоторов, различают объемные гидродвигатели 
возвратно-поступательного (силовые цилиндры) и возвратно-пово
ротного (квадранты) движений, в которых энергия потока жид
кости преобразуется в механическую энергию поступательного 
движения штока или поворотного движения (с углом поворота 
<360°) вала (см. стр. 326).

Насосы и гидромоторы объемного типа (бесклапанного распре
деления) являются в большинстве случаев обратимыми механиз
мами, что позволяет применять в качестве насоса и мотора один 
и тот же агрегат. Поэтому общие вопросы расчетов и конструиро
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вания в настоящем пособии рассматриваются применительно к на
сосам с описанием особенностей использования их в качестве гид
ромоторов.

Рабочее давление современных насосов достигает 350— 
500 кГ/см2\ число оборотов 5000 об/мин, а в отдельных слу
чаях 12 000— 18 000 об/мин и реже 30 000 об/мин. Производи
тельность насосов колеблется в широких пределах — от 1 и менее 
до 8700 л/мин  для поршневых насосов, предназначенных для 
морских судов или тяжелых промышленных установок. Мощ
ность насосов, применяемых в гидросистемах некоторых отра
слей промышленности, достигает 3500 кет.

Насосы специального назначения отличаются высокой приеми
стостью (быстродействием). В  лучших образцах насоса время до
стижения регулируемым насосом максимальной производитель
ности от нулевого ее значения не превышает 0 ,04  сек, а время сни
жения расхода от номинального значения до нулевого — не более 
0,02 сек.

В тяжелом машиностроении применяются насосы регулируе
мого расхода мощностью 2000 кет, производящие до 60 реверсов 
в минуту. По данным зарубежной печати гидропривод в трубопро
катных станах с весом движущихся возвратно-поступательно 
частей в 150 т обеспечивает 45 двойных ходов в минуту.

Динамические качества гидромотора оцениваются способно
стью сообщать массовой нагрузке большое ускорение и опре
деляются отношением момента, развиваемого гидромотором, к мо
менту инерции вращающихся его частей. По этому параметру 
гидромоторы мощностью ~  200 кет добротнее в 50—60 раз и при 
малой мощности — в 160—200 раз электродвигателей постоянного 
тока.

ОСНОВНЫЕ ВОПРОСЫ ТЕОРИИ ОБЪЕМ Н Ы Х НАСОСОВ
II ГИДРОМОТОРОВ

При вращении вала насоса объем его камер изменяется, при
чем при рабочем ходе (цикле) этот объем уменьшается и запол
няющая его жидкость вытесняется; для гидравлического мотора 
объем камер при рабочем ходе увеличивается и жидкость, посту
пающая к нему от внешнего источника, заполняет эти камеры.

зменение объема камер насоса или мотора за один оборот харак
теризует их рабочие объемы, а за единицу времени — теоретиче- 
ск>ю (расчетную) производительность (подачу), которую часто 
также называют геометрической производительностью. Иначе 
расчетная производительность (подача) насоса — суммарное 
чен,еНеНИ'  °^ъема, камеР насоса в единицу времени или произве- 
ницу*  ̂ очег°  объема насоса на число оборотов вала в еди- 
Toi)ai В*>емеНи’ пРичем под рабочим объемом насоса (или гидромо- 

ионимают изменение объема камер насоса аа один оборот.
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Следовательно, рабочий объем насоса является его расчетной 
производительностью за один оборот вала.

Не следует отождествлять число оборотов вала насоса (гидро
мотора) с числом рабочих циклов, поскольку в насосах (гидро
моторах) некоторых конструкций рабочие элементы совершают 
за один оборот вала несколько рабочих циклов нагнетаний и вса
сываний (см. стр. 165). В соответствии с этим под одним рабочим 
циклом понимают разовое изменение объема рабочих камер от 
максимального значения до минимального.

Так как объемная производительность насоса находится при 
нормальных условиях работы в прямой зависимости от числа обо
ротов, то удобно выражать производительность насоса через 
его рабочий объем. И сходя из этого расчетную производитель
ность объемного насоса в минуту определяют по формуле

QT =  qn =  wzn (см3/мин), (131)

где q — рабочий объем насоса в см3;
w — рабочий объем одной камеры насоса в см3;
z — число камер;
п — число оборотов вала насоса в минуту.

Фактическая производительность насоса. Помимо расчетной 
(теоретической или геометрической), различают фактическую (по
лезную) производительность насоса, под которой понимают по
дачу жидкости насосом при определенных значениях перепада 
давления Ар в камерах нагнетания и всасывания и вязкости жид
кости, а также числе оборотов и при прочих параметрах, влияю
щих на объемные потери жидкости в насосе. Величина этой про
изводительности будет меньше расчетной на величину объемных 
потерь жидкости AQH, которые возникают в результате перетека
ния жидкости из рабочей полости в нерабочую или в атмосферу 
(AQ^), а также в результате неполного заполнения рабочих камер 
жидкостью в процессе всасывания и в результате сж атия, в про
цессе нагнетания жидкости и деформации деталей насоса, опреде
ляющих размер рабочих его камер (AQ,,','). Последние потери при
нято называть условными утечками или потерями на всасывании 
насоса.

Количественное сравнение непосредственных утечек жидкости 
с условными (будем называть их объемными потерями из-за не
полного заполнения рабочих камер насосов) показывает, что послед
ние могут составить в некоторых случаях 75%  всех утечек в насосе.

Основными причинами неполного заполнения жидкостью ра
бочих камер насоса при прохождении их через всасывающую зону 
являются малый напор (давление) на входе в насос и сопротивле
ние всасывающих каналов, а также наличие в жидкости воздуха. 
Сопротивление всасывающей л и н и и , включающее инерционные 
потери может привести в зависимости от величины абсолютного
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давления у входа в пасос к разрыву потока жидкости вследствие 
кавитации. Появление такого режима насоса особенно реально 
при высоких числах оборотов.

При повышении числа оборотов вала насоса пропорционально 
увеличивается количество жидкости, проходящей через подводя
щие каналы и узел распределения, а следовательно, соответственно 
увеличивается сопротивление (потери напора). Очевидно, при 
постоянном давлении жидкости на входе в насос может быть 
достигнуто такое критическое число оборотов, при котором в на
сос не будет поступать при данном давлении на входе требуемое 
для заполнения рабочих камер количество жидкости и при даль
нейшем повышении числа оборотов производительность насоса 
не будет повышаться или будет даже снижаться. При числах обо

ротов выше указан
ного критического 
значения насос рабо
тает в кавитацион
ном режиме (в режи
ме голодания).

Перепад давления 
6)

Ap*const 
1)-const

lol

/1у---------
AD'Const Ч  
n-consr \

О Ар О
Перепад давления 

61

п, п, I 
Число оборотов 

г)

tmn ® 1то>
Гемпеоатуро жидкости 

41
Рис. 52. Объемные характеристики насоса

Для широко применяемых в гидросистемах аксиально-поршне
вых насосов (см. стр. 166) внутренние потери напора определяются 
в основном сопротивлением в распределительном узле (окнах 
питания), а также в каналах, подводящих жидкость к этим окнам, 
и в цилиндрах. Для некоторых типов насосов, в частности для 
шестеренных и лопастных, к указанным сопротивлениям на входе 
дооавляется сопротивление, обусловленное центробежной силой 
жидкости при вращении рабочих узлов насоса.

Фактическая производительность насоса <?„ выражается урав
нением

QH =  Qr -  &QH =  QT -  (AQH +  &Q'H), (132)

где расчетная (геометрическая) производительность;
Д(?н +  А(>„ — утечки жидкости (включая и условные 
утечки).

На рис. 52 , а и б приведены принципиальные графики зависи- 
ости производительности насоса от числа оборотов п и перепада
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давлеипя Ар  для случаев отсутствия условных утечек п такой 
жесткости конструкций насоса, при которой зазоры при повыше
нии давления не изменяются. При повышении перепада давления 
фактическая производительность такого насоса QH понижается 
практически линейно. В соответствии с этим линейной будет также 
зависимость от Ар величины утечек жидкости А о б у с л о в л е н н ы х  
перепадом давления. С другой стороны, так как зазоры при изме
нении оборотов практически постоянны и, кроме того, скорость 
течения жидкости через зазоры (скорость утечек жидкости) зна
чительно больше скорости скользящих пар, образующих рабочие 
зазоры, величина утечек ж и д к о с т и  через зазоры AQ„ почти не за
висит от числа оборотов насосов (см. рис. 40, а). При числах обо
ротов, меньших п0, насос не будет развивать требуемого перепада 
давления.

Так как внутренние утечки увеличиваются с повышением пере
пада давления в системе, то насосы оцениваются по производи
тельности при заданном давлении.

Объемный к. п. д. насоса. Объемные потери в насосе характе
ризуются объемным к. п. д ., который показывает, насколько фак
тическая производительность (Q J  насоса отличается от теорети
ческой (геометрической) (^ т), и представляет собой отношение 
фактической производительности к теоретической:

п — т 1 о б .я  —  qt -

Теоретическую производительность определяют расчетным пу
тем пли измеряют при медленном (п =  20 -5- 30 об/мин) провора
чивании насоса и нулевом перепаде давления жидкости между 
полостями входа и выхода (при нулевой разности уровнен ж и д к о 
с т и  в заборном н сливном резервуарах. См. рис. 172).

На основании формулы (132) можем написать
а<?н _ ,  а< ? ;-< ? ;

Лоб. и —  Q r  —  ‘  Q r  QT • ( 133)

Объемные потери жидкости в пасосе уменьшают в г\об м раз его 
производительность.

На рис. 52, в и г приведены типовые кривые принципиальной 
зависимости объемного к. п. д. насоса (без учета условных утечек) 
в функции перепада давления (допускаем, что зазоры с изменением 
давления не меняются) при постоянной скорости и в функции ско
рости (числа оборотов) при постоянном давлении. Штриховая 
линия на рис. 52, в соответствует насосу с нулевыми утечками 
(Л об =  1) .

При расчетах гидросистем значение tj0(5 д л я  поршневых машин 
(насосов п гидромоторов) можно принимать для номинальных 
режимов равным 0 ,9 6 —0,98.

Анализ приведенных формул и результатов опытов показывает, 
что изменение объе.много к. п. а- насоса практически находится
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В прямой зависимости от перепада давления (рис. 52, в). Поскольку 
теоретическая производительность насоса при бсскавитационном 
режиме всасывания прямо пропорциональна числу его оборотов 
[см. выражение (131)1, а абсолютная величина утечек ж и д к о с т и  
при принятых условиях зависит лишь от перепада давления 
жидкости и практически ие зависит от числа оборотов насоса, 
объемный к. п. д ., насоса с увеличением числа оборотов в неко
торых пределах, в которых соблюдается бескавитационный режим 
работы, повышается (рис. 52, г).

Однако подобное повышение объемного к. п. д. и производи
тельности насоса будет происходить лишь до определенных значе
ний оборотов, при которых утечки (см. стр. 128), обусловленные пе- 
дозаполнением рабочих камер на
соса, отсутствуют или столь малы, 
что ощутимо пе изменяют произво
дительности насоса .При более высо
ких числах оборотов условные уте
чки станут превалировать над ос
новными, и поскольку с увеличени
ем числа оборотов они относитель
но возрастают, то объемный к. п. д. 
при этом понижается (рис. 52, д).
Понижение объемного к. п. д ., на
блюдаемое при повышении оборо
тов выше п2, обусловлено объем
ными потерями на всасывании 
(кавитацией). До оборотов пх ве
личина к. п. д. определяется утечками через зазор в результате 
перепада давления. Очевидно, оптимальным диапазоном чисел 
оборотов в этом случае является диапазон от пх до пг.

Кавитация в насосе сопровождается пульсацией давления 
жидкости и шумом. Эти пульсации обусловлены обратным пото
ком жидкости из нагнетательной полости насоса, который сопро
вождается гидравлическими ударами и в результате чередующихся 
ударов — пульсацией давления в нагнетательной магистрали на
соса. Амплитуда этих пульсаций может при известных условиях 
достигать величины, вызывающей разрушение насоса.

Возможность возникновения кавитации можно уменьшить 
рациональным выбором режимов работы гидравлической системы 
и правильным конструктивным выполнением ее агрегатов, однако 
полностью исключить это явление можно лишь применением 
вспомогательных насосов подкачки, а также повышением давле
ния во всасывающей линии насоса. В  частности, повышение 
давлении во всасывающей линии насоса часто достигается путем 
применения специального эжектора (см. стр. 47), устанавливае
мого на сливной линии системы (рис. 53), с помощью которого 
можно повысить давлении на входе в иисос, используя скоростной

Рис. 53. Схема эжектора для по
вышения давления на входе в 

насос



напор жидкости, выходящей из сопла 2  эжектора. Слипнал 
магистраль 1 гидросистемы в этом случае соединяется с эжектор
ным устройством, с помощью которого во всасывающий канал 
насоса может дополнительно поступить под избыточным давле
нием некоторое количество жидкости через канал 3, соединенный 
с бачком.

Минимальное значение числа оборотов насоса определяется 
его герметичностью (утечками жидкости), а максимальное — на
дежностью заполнения рабочих камер жидкостью. При уменьше
нии числа оборотов его расчетная производительность пропор
ционально уменьшается, в то время как непосредственные утечки 
сохраняются при всех прочих равных условиях практически по
стоянными; в результате при известных числах оборотов полезная 
производительность и объемный к. п. д. насоса могут снизиться 
до нулевого значения.

Опыты показывают, что величина утечек жидкости через за
зоры AQi, обратно пропорциональна ее вязкости, в соответствии 
с чем объемный к. п. д. насоса (и гидромотора) с повышением вяз
кости увеличивается. Однако повышение вязкости жидкости ска
зывается положительно на объемном к. п. д. лишь до того, пока 
отрицательное влияние этого фактора на заполнение насоса не 
превысит положительного эффекта от уменьшения утечек через 
зазоры, обусловленные перепадом давления. Таким образом, 
объемный к. п. д. насоса будет наибольшим при такой вязкости 
ж и д к о с т и , при которой суммарные объемные потери вследствие 
ее утечек через зазоры и неполного заполнения рабочих камер 
иасоса будут минимальными.

В  соответствии с этим на величину утечек ж и д к о с т и  через 
зазоры влияет также температура жидкости, причем, поскольку 
теоретическая производительность не зависит от температуры, 
объемный к. п. д. с понижением температуры ниже температуры, 
при которой обеспечивается заполнение насоса, понижается. 
С понижением температуры повышается также сопротивление вса
сывающей линии насоса, что также уменьшает объемный к. п. д. 
насоса.

График, приведенный на рис. 52, д, показывает, что в интер
вале температур жидкости от fmin до tmax объемный к. п. д. сохра
няется в приемлемых значениях; при повышении температуры 
выше tmax он уменьшается вследствие утечек жидкости через 
зазоры, а при понижении температуры ниже /mtu — вследствие 
повышения сопротивления всасывающей линии (из-за недозапол- 
непия насоса жидкостью).

В  связи с этим объемный к. п. д. насоса при всех прочих 
равных условиях будет, как правило, тем больше, чем меньше 
доля зазоров, приходящихся на единицу расчетной производи
тельности насоса. Исходя из этого объемный к. п. д. насоса боль
шой производительности обычно выше объемного к. и. д. иасоса



малой производительности. Очевидно, что по этой же причине 
число оборотов насоса желательно выбирать максимальным, 
однако таким, при котором обеспечивается бескавитационный
режим всасывания.

Поскольку в насосах регулируемой производительности (см. 
стр. 140) периметр зазоров при регулировании не изменяется, 
утечки жидкости через зазоры практически сохраняются постоян
ными при различных рабочих объемах q насоса. Теоретический 
же расход изменяется при этом пропорционально рабочему объ
ему 7 =  ̂ - ,  ввиду чего объемный к. п. д. такого пасоса с уменьшени
ем его рабочего объема будет понижаться [см. выражение (133)Ь 
В  соответствии с этим кривая зависимости QH насоса регулируемой 
производительности от рабочего объема будет аналогична кривой, 
представленной на рис. 52, а.

Объемные потери и объемный к. п. д. гидромотора. Объемные 
потери гидромотора соответственно уменьшают число оборотов 
по сравнению с расчетным, поэтому объемный к .п . д. гидромотора 
представляет собой отношение объема QT. M, описываемого его 
рабочими элементами в единицу времени [см. выражение (131)1, 
к фактическому объему жидкости Q„od, подводимому к гидромо
тору:

=  (134)

Принимая во внимание, что QT- м =  Qnod — &QM, где ДQM — 
объемные потери в гидромоторе, можем написать

< 1 3 5 >

Объемные потери (утечки жидкости) в гидромоторе отличаются 
от утечек в насосе тем, что потери, обусловленные недозаполне- 
нием жидкостью рабочих камер, в моторе практически отсутствуют.

Механические потери и механический к. п. д. Преобразование 
энергии в гидромашине (механической в гидравлическую в насосе, 
или гидравлической в механическую в гидромоторе) обеспечи
вается движением рабочих элементов (вытеснителей), которое 
сопровождается потерями эцергии (мощности) на трение меха
нических частей и жидкости.

Указапные потерн определяются как разность между теорети
ческой (индикаторной) мощностью и мощностью на валу машины. 
Отличие насоса от гидромотора, с этой точки зреиня, заключается 
лишь в том, что для определения потерь в насосе теоретическую 
мощность вычитают из мощности на валу насоса, а в моторе мощ
ность на выходном валу вычитают нз теоретической его мощности.

В соответствии с этим фактический крутящий момент на валу 
иасоса М пршН или гпдромотора т. е. крутящий момент,
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требуемый для привода насоса или момент, развиваемый гидро
мотором, будет равен сумме крутящих моментов.

Д ля насоса
Л/„р.м= Л / г. н +  ДЛ/„; (136)

для гидромотора
М ,4  =  М Т' М- Ш М, (137)

где ДМ н и A M м — потери момента соответственно в насосе и 
в гидромоторе;

М т- м и М Гш м — теоретический (индикаторный) крутящий мо
мент насоса и гидромотора, под которым по
нимается момент, развиваемый перепадом Ар 
давления жидкости в камерах пасоса или 
гидромотора без учета потерь на механиче
ское трепие и потери сопротивления жид
кости.

Связь между теоретическим моментом М т на валу насоса (или 
гидромотора) и его рабочим объемом q и теоретической мощно
стью N T при перепаде давления Ар выражается уравнением

Л/т =  ^ ?  =  | р2 г =  ̂ .  (138)т 2л 2лл 2лл '  >
Механические потери мощности могут быть также вычислены:
для насоса

М *  =  П пр.н - М т. н (139)
для гидромотора

М м =  Н т. м - Х , ф <  (140)

где N  — мощность (приводная) на валу насоса;
N Зф — мощность, снимаемая с вала гидромотора 

(эффективная мощность);
ЛГг_ н и N T м — теоретическая (индикаторная) мощность на

соса и гидромотора;
A N H и AN M — механические потери мощности соответственно 

в насосе и гидромоторе.
Теоретическая (индикаторная) мощность насоса (или мотора), 

под которой понимается мощность, эквивалентная при данном 
перепаде давления Ар жидкости расчетной производительности 
насоса QT, определится по выражению

N T =  Apqn =  QTAp, (141)
где п — число оборотов.

Следует заметить, что при атмосферном давлении в баке перед 
насосом будем иметь вакуум р вак, равный потери давления во вса
сывающей линии. В соответствии с этим напор, создаваемый на
сосом, выразится

Рн +  Рвак
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где р  — д авлен и е на вы ходе н асо са ; 
у — объемный вес ж и дк о сти .

С учетом этого  м ощ ность N , развиваемая насосом,

Я  =  (?(Рн +  Рван)-
Величиной р вак, ввиду относительно небольшой ее величины, 

пренебрегают, принимая давление на входе в насосе равным дав
лению в баке.

В принятых на практике размерностях теоретические мощность 
iVT и крутящий момент М т выражаются уравнениями

где Qr — расчетная производительность в см9/мин’, 
п — число оборотов в минуту;

Ар — перепад давления в выходной и входной камерах (по-

Механический к. п. д. насоса равен отношению теоретической 
мощности N T' н к мощности N nP' н, приложенной к валу насоса 
(приводной мощности):

где М г н и М пр м — теоретический момент на валу насоса и 
момент на приводном его валу.

Приводной момент насоса Л/„р. „ с учетом механического к. п. д. 
выразится так:

насоса „ от выходного давления. При повышении давления 
До р г механический к. п. д. растет. Это обусловлено тем, что уве
личение механических потерь мощности, наблюдающееся с повы
шением давления ж идкости , непропорционально увеличению тео
ретической мощности (см. выражение (144)]. При давлениях от р, 
До Pi к. п. д. стабилизируется, а при дальнейшем повышении дав
ления снижается. Это снижение обусловлено увеличением меха
нических потерь, в результате чего приводная мощность с увели
чением давления повышается более интенсивно, чем теоретическая 
мощность.

Л/г =  Y lt) ,z- jp  (Ki м ) ,

(142)

(143)

лостях) насоса (или во входной н выходной камерах 
мотора) в кГ/см2.

(144)
или

(146)

На рис. 54, а показана зависимость механического к. п. д.
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Механический к. п. д. гидравлического мотора Т1ЖЛС, м равен 
отношению эффективной N e(fi мощности на его валу к теоретиче
ской N TmM (индикаторной) мощности:

Nэф

пли
Nt. m

Л/ эф 

ЩГм

1 -
АА’л
^  т..

А Л/.

(147)

(148)

где М Зф — величина эффективного (тормозного) момента опре
деляемая опытным путем;

М т м — величина теоретического расчетного момента.
В практике механическим к. п. д. обычно оценивают все потерн 

(кроме объемных) мощности в гидромашпне.
На рис. 54, 6 представлена кривая зависимости 11Леж. м от на

грузки на валу мотора, выраженной в величинах подводимого

fntJLh Чпел.п

Г) %
ЮО
ВО
60
W
20

<2,
jJcS

/ %0П//
•

а,
л/пих

151 60 I

“I
зоЖ

П

О Обороти Ю0%
6) в)
давления р, необходимого дл;; 
преодоления этой нагрузки при 
нулевой скорости вала. Д авле
ние р0 соответствует сопротивле
нию трения (сопротивлению 
страгивания мотора). Для мото
ра регулируемого типа величина 
Ро будет тем большей, чем мень 
ше рабочий объем q, при умень
шении которого ниже опреде 
ленной величины произойдет 
самозатормаживанне мотора 
I’Imc* « =  0 ; см. выражение
(148)].

На рис. 54, в представлена 
кривая принципиальной зависи 

мости механического к. п. д. мотора от скорости (оборотов) выход
ного вала. Опыт показывает, что при качественном изготовлении 
гидромоторов поршневых типов можно обеспечить удовлетворитель
ную равномерность угловой скорости и устойчивость ее нод на
грузкой прн числе оборотов п =  5 +  10 о б !мин. При некоторых 
малых оборотах наблюдается нарушепие равномерности враще
ния, причиной которого является в основном пульсация потока

35
Давление

г)
Рис. 54. Принципиальные зависи
мости к. п. д. насоса н гпдромото- 

ра от давления

136

4



жидкости, обусловленная синусоидальным изменением скорости 
порш ня и’развиваемого им момента (см. стр. 147), а также колеба
ниями силы трения.

П олный к. п. д. Полный к. п. д. насоса или гидромотора равен 
отношению отдаваемой мощности к подводимой. Значение этого 
к. п. Д. вычисляется обычно как произведение объемного iio6 и 
механического »!.„ к. п. д.:

TW.. =  TW1.4- • <149)

Для насоса Т1, м .«  =  ̂ .н Ч ,« .н  =  | - ^ 7  b i .  выраже
ния (133) и (145)1 показывает, насколько мощность, соответствую
щая фактической производительности QH насоса, меньше привод
ной мощности N nP' H; для гидромотора полный к. п. д. i w . k  =

=  11 л ч =<^ -  • 1см- выражения (137) и (147)1 показы-
Ю О . М  1 М 9 Х . Q n o d  W r , M

вает, насколько мощность, соответствующая подводимому к мо- 
тору расходу жидкости Qпо0 под рабочим давлением, меньше эф
фективной мощности N , ф на выходном валу гидромотора.

На рис. 54, г показана зависимость объемного г]„б и полного 
и к. п. д. типового пластинчатого насоса от давления

■ П О Л

жидкости.
При определении влияния вязкости масла на полный к. п. д. 

следует учитывать, что повышение вязкости масла до известных 
пределов сказывается на объемном к. п. д. (см. стр. 130) положи
тельно, однако наряду с этим повышение вязкости отрицательно 
сказывается на механическом к. п. д. и увеличивает гидравличе
ское сопротивление трубопроводов. Поэтому для получения мак
симального полного к. п. д. наиболее приемлемой будет такая 
величина вязкости, при которой суммарные (объемные и механи
ческие) потери будут минимальными.

Обычно полный к. п. д. насосов, применяемых и гидравличе
ских системах машин, колеблется от 0 ,75 до 0 ,94, причем более 
высоким к. п. д. обладают поршневые насосы; средний по вели
чине к. п. д. имеют пластинчатые (шиберные) насосы, и к. п. д., 
изменяющийся от среднего до низкого, имеют шестеренные и 
винтовые насосы.

НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ ПОРШНЕВЫХ ТИПОВ

В современных гидросистемах высоких давлений (до 700 кГ/см 2) 
применяют преимущественно роторные поршневые насосы и гид
ромоторы.

Различают роторные радиально-поршневые насосы с радиаль
ным относительно оси вращения ротора расположением цилинд
ров и роторные аксиально-поршневые насосы с аксиальным от
носительно оси вращения цилиндрового блока расположением
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цилиндров. В первых насосах движение поршней происходит в 
одной плоскости, во вторых — в пространстве.

Радиальные насосы более громоздки, чем насосы аксиальные, 
и имеют более высокие моменты инерции вращающихся частей, 
поэтому они менее приемистые и более тихоходны.

Аксиальное расположение цилиндров предпочтительнее для 
высоких скоростей и малых крутящих моментов, радиальное — 
для больших крутящих моментов (до 500 кГм  и выше) и малых ско
ростей, минимальное значение которых доводят до 5 об/мин и 
ниже. Аксиальные насосы, и в частности насосы средней мощности 
~ 2 0 —50 л. с.), имеют перед радиальными весовые преимущества: 
вес их при всех прочих равных условиях меньше веса радиальных 
примерно в 2 раза.

Основными узлами всех насосов поршневых типов являются 
механизм подачи и узел распределения жидкости; у насосов регу
лируемой производительности к ним относится также механизм 
регулирования.

Механизм подачи поршневого насоса обеспечивает возвратно
поступательное движение поршней (вытеснителей). Обычно эти 
механизмы построены на базе кривошипно-шатунных или кулис
ных механизмов. Узел распределения жидкости обеспечивает 
питание цилиндров жидкостью в процессе хода всасывания и вытес
нение ее при рабочем ходе в нагнетательную магистраль и узел 
регулирования — изменение величины и направления подачи 
ЖИДКОСТИ.

РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ

Радиально-поршневой насос состоит из посаженного на цапфу 5 
цилиндрового блока 1 с звездообразным расположением цилиндров 
(рис. 55, а), а также смещенного на величину е относительно блока 
статорного кольца 3 , помещенного в игольчатом подшипнике 4.

При работе агрегата в качестве насоса поршни 2 связываются 
со статором 3  при помощи различных механических устройств 
или пружин, помещенных в цилиндры, а также при помощи дав
ления жидкости, подаваемой вспомогательным насосом (насосом 
подкачки).

Во многих конструкциях радиальных насосов центробежная 
сила поршней обеспечивает самовсасывание, поэтому она должна 
быть достаточной для того, чтобы преодолеть действующие силы 
сопротивления. Для обеспечения этого масса поршня должна 
быть соответствующей величины. Расчеты и опыт показывают, 
что диаметр поршня насоса этого типа не должен быть меньше 
16 мм при 1000 об/мин и 22 мм при 750 об/мин.

Поршни под действием давления жидкости и центробежной силы 
прижимаются к статорному кольцу 3 , вступая с ним во фрикцион
ное взаимодействие, в результате чего последнее будет следовать
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зя ротором с угловой скоростью, практически равной угловой 
скорости последнего.

Благодаря наличию роликов 4 практически устраняется при 
вращении цилиндрового блока 1 трение скольжения поршней о ста
торное кольцо.

В радиальных насосах в основном применяется цапфовое рас
пределение жидкости, которое осуществляется через распредели
тельные окна а и Ь (рис. 55, б), выполненные в цапфе 5 , с кото
рыми поочередно соединяются при вращательном движении ци
линдры ротора 1. Окна а и b через осевые каналы в цапфе соеди
няются с внешними всасывающим и нагнетающим трубопроводами.

1 2  3 U

а)
Рис. 55. Схема радиально-поршневого насоса (а) п его рас

пределительной цапфы (б)

При ходе поршней от центра жидкость при вращении блока (ро
тора) 1 в направлении стрелки (см. рис. 55, а) будет засасываться 
поршнем через окно а, а при ходе к центру — вытесняться (нагне
таться) через окно Ь. При переходе поршней через нейтральное 
положение (вертикальную ось) каналы цилиндров перекрываются 
уплотнительной частью (перевальной перемычкой) к распредели
тельной цапфы 5  (см. рис. 55, б). Величина хода поршней равна 
д в о й н о й  величине эксцентрицитета е.

При работе агрегата в качестве гндромотора поршпи во время 
рабочего хода перемещаются от центра под действием рабочего 
давления жидкости, поступающей от источника питания (насоса), 
и во время нерабочего (холостого) хода—к центру вследствие 
эксцентричного расположения ротора / относительно статора 3.
1рнменяют также торцовое распределение (см. стр. 59).

Объемный к. п. д. радиально-поршиевых насосов при номи
нальном режиме работы равен от 0 ,9 6 —0,98 и выше; механический 
к - п. д. — равен от 0 ,80 до 0 ,95.
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Радиально-поршневые насосы и гидромоторы изготовляют 
мощностью до 3000 кет и выше с расходом жидкости до 8000 л/.кин. 
Насосы этого типа малых размеров выполняют для давлений до 
1000 кГ/ем*, причем до 200—300 кГ/см2 выполняют с золотниковым 
распределением и при более высоких с клапанным.

Цилиндры обычно располагают в несколько (от двух до шести) 
рядов, вследствие чего получают высокую производительность 
насоса или большой крутящий момент на валу гидромотора 
(см. рис. 59). В  одном ряду обычно располагают от 5 до 13 ци
линдров.

Эти насосы отличаются высоким сроком службы. Так, напри
мер, некоторые зарубежные фирмы (ГД Р  и Ф РГ) выпускают по
добные насосы на ресурс работы в 20 000—40 000 ч (мощность 
580 кет).

Производительность насоса. Расчетная (теоретическая) про
изводительность насоса за один оборот (рабочий объем) равна 
объему, описываемому его поршнями:

где / =  —  площадь поршня;
d и h  — диаметр и ход поршня;

z — число поршней.
Учитывая, что ход поршня равен двойному эксцентрицитету: 

h — 2е, получим

Теоретическая производительность в минуту

где п — число оборотов в 1 мин.
Величина и реверс подачи жидкости регулируются измене

нием величины и знака эксцентрицитета е. В схеме (см. рис. 55) 
это достигается смещением корпуса 6  со статором относительно 
оси цилиндрового блока 1.

Число оборотов гидромотора. Соединив трубопроводом два 
поршневых насоса, получим схему поршневого привода (транс
миссии) ротатнвного (вращательного) действия (см. рис. 3).

Теоретическое число оборотов гидромотора подобного привода 
п м.геог>  получим, приравняв значения расчетных минутных рас
ходов (производительностей) насоса и мотора, вычисляемых по 
формуле (152):

(151)

п'м .теор (153)
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где
к = а»*н

dvzM
Для привода, у которого размеры насоса и мотора одинаковы, 

коэффициент к =  1, поэтому

ПЛ..т .о р = " н ^ - .  <154)

Моторы этого типа устойчиво работают при минимальном 
числе

п =  5 - т - 10 об/мин. (155)

Равномерность потока(по
дачи) жидкости. Мгновенная 
расчетная подача одним пор
шнем насоса при нулевом 
давлении пропорциональна 
относительной скорости VomM 
его движения в цилиндре

q' =  v omj .  (156)

Из расчетной схемы порш
невого узла насоса, представ
ленной на рис. 56, следует 
(допускаем, что точка кон
такта плунжера со статорным 
кольцом расположена на оси 
плунжера), что при повороте 
цилиндра нз верхнего (вер
тикального) положения на угол у =  со< поршень переместится 
в цилиндре на величину пути

х  =  (е +  г) — (е cos у +  г cos а).
Скорость относительного движения поршня V 

определится как производная х  по времени t

V - * *  
от н  — •

Рис. 56. Расчетная схема радпально- 
поршневого насоса

в цилиндре

Так как угловая скорость ы =  -~, получим
dt

V dx
от н ~  w •

Учитывая, что 7  =  находим в результате дпфференциро- 

й упрощенное выражен

, =  еш 'sin у -I- 2er sin 2у . (157)

вания и преобразований упрощенное выражение для мгновенной 
скорости поршня
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Графически скорость движения поршня представляет
собой сумму полусннусонды и полной синусоиды.

Подставив значение Г 0„,н в выражение (156), получим мгновен
ную подачу одним поршнем:

q' =  /«о sin у + s>n v) •

Суммарная мгновенная подача всех поршней, находящихся 
в рабочей полости, составит

Q’ =  /«о 'sin Yi +  27 sin 2yi) +  /«о sin у* +  27 sin 2у.г) +

+  /со) sin Уз +  £7 sin 2уэ 4- • • •« (158)

где 7 ,, у2, уз — текущие углы, образованные осямп цилиндров — 
осыо мертвых положений.

Из выражения (158) следует, что подача жидкости насосом 
будет пульсирующей, причем чем больше число поршней, тем 
меньше будет амплитуда и больше частота пульсаций подачи. 
Для однорядных насосов с четным числом цилиндров число пик, 
приходящееся на угол поворота 180°, равно числу цилиндров, а 
для насосов с нечетным числом — удвоенному числу цилиндров. 
Амплитуда пульсаций подачи при нечетном числе цилиндров будет 
соответственно меньшей, чем при четном.

На рнс. 57, а приведены расчетные графики колебаний подачи 
жидкости с числом цилиндров г =  5 и :  =  С в функции угла по
ворота цилиндрового ротора. Заштрихованные участки характе
ризуют степень неравномерности подачи (расхода). Более высо
кая неравномерность подачи при четном числе цилиндров обус
ловлена тем, что цилиндры расположены диаметрально противо
положно, т. е. в мертвом положении одновременно будут нахо
диться два цилиндра. Если два или несколько пасосов работают 
одновременно в системе, например в авиационных гидросистемах, 
в которых насосы размещаются на нескольких авиадвигателях, 
величина амплитуды пульсации давления может значительно 
возрасти вследствие совпадения ее фаз.

Неравномерность (пульсацию) потока жидкости обычпо оцени
вают коэффициентом, характеризующим отношение изменения 
текущего расхода (амплитуды волны мгновенной подачи) к 
среднему его значению:

Д _Imax ^mln__  ̂(Q max ~ ?ш!п) (159)
Ч ср  Я т я х  "I" ?mln

где <7шах и gmi„ — максимальное и минимальное значения
суммарной мгновенной подачи;

qep= ?шах 2 ?Ш'~ — среднее значение подачи [см. выраже
ние (151)].

142



Для практических расчетов коэффпцпепта Л однорядного на
соса можно пользоваться эмпирическими выражениями: 

при нечетном числе цилиндров г
.  1 , 2 5  a j  9 0  / - 1 А А \Д i ^  I Aj — 1 cos — , (160)

при четпом числе цилиндров z

Лг =  1 — cos (161)

Величины коэффициента Д для различных значений ъ приве
дены ниже:

х в шт. 5 6 7 8 9 10 11 12
д в % 5,0 13,9 2,6 7,8 1,5 5,0 1,0 3,5

На рис. 57, б даны расчетные кривые неравномерности подачи 
в процентах в зависимости от числа цилиндров.

1018% Л %__ Ю1.В -

<*)
Рис. 57. Графики колебаний по
дачи и давления жидкости ра
диально-поршневых насосов и гра
фики, характеризующие влпяшш 
числа цилиндров на равномер

ность подачи

Четное число 
цилиндров

Нечетное
Юб.1%
100%

При числе рядов цилиндров т многорядного насоса, пе сме
щенных один относительно другого, с г цилиндрами в ряду вели
чина расхода и момента увеличивается в т раз при сохранении 
коэффициента Д неравномерности.

Очевидно, для получения минимальной пульсации рационально 
располагать цилиндры так, чтобы все они работали иоочередио,
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со смешением по фазе на угол ф— пульсация потока в

этом случае будет соответственно меньшей.
Колебания потока вызовут при нагрузке насоса колебания 

(пульсации) давления, которые будут выше первых.
Пульсация давления представляет сложный негармоннческий 

процесс, ее характер изменяется не только у насосов различных 
типов, но она различна и для насосов одного типа.

Форма и величина пульсации зависят от конструкции и режима 
работы насоса, свойств жидкости и прочих факторов, которые для 
точного расчета практически невозможно учесть. Как показали 
испытания, неравномерность подачи жидкости и пульсации 
давления, вычисленные с учетом лишь кинематики насоса, могут 
значительно отличаться от фактических данных, полученных при 
испытании.

Пульсация давления связана с пульсацией подачи зависимо
стью, вытекающей из теории гидравлического удара:

dp =  fg d q ,

где dp и dq — изменение давления и расхода жидкости в не
которой точке трубопровода; 

р — плотность жидкости;
S  — площадь сечения канала;

а =  Л/ — скорость распространения звука в трубопро- 
r  Р

воде, заполненном жидкостью;
Е пт — приведенный объемный модуль упругости жид

кости и трубопровода.
В  пульсациях давления, создаваемого насосом, можно выде

лить ряд составляющих колебаний, причем частота высокочастот
ных составляющих как правило в 10—12 раз выше периодичности 
работы плунжеров.

Наличие в пульсирующем давлении насосов составляющих 
колебаний с высокой частотой, в несколько раз превышающей 
плунжерную частоту, обусловлено тем, что на пульсации влияют 
волновые процессы в напорном канале и прочие факторы.

На рис. 57, в приведена типовая осциллограмма волпы (пуль
сации) давления на выходе многопоршпевого насоса.

Пульсации давления могут привести к разрушению труб, а 
также вызвать вибрацию клапанов и прочей гидроаппаратуры.

Фактическая величина пульсации значительно выше расчет
ной (на 30 кГ/смг и выше). На фактическую величину и форму 
пульсации в первую очередь влияют особенности распределитель 
ного узла насоса (величины перекрытий, формы и размеры окон 
и пр.). В  частности, при работе под 'давлением перавномер 
ность подачи и пульсации давления будут зависеть от степени

?60*
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зяполнеппя цилиндров жидкостью к моменту перехода их из 
полости всасывания в полость нагнетания и наблюдающегося при 
этом обратного потока из последней, причем неравномерность, 
определяемая этим фактором, значительно превышает неравно
мерность, обусловленную кинематикой движения поршня.

Действующие силы. Усилие давления жидкости на поршень
насоса направлепо по его оси и равно Р —лг̂ -р  (см. рис. 56), где
d _  диаметр поршня; р  — давление жидкости. В  точке контакта 
поршня со статорным кольцом возникает в результате воздейст
вия силы Р нормальная к поверхности кольца сила N H реакции 
последнего которую можно разложить на составляющие: Р„, на
правленную по оси поршня, и Т н, направленную перпендику
лярно к оси.

Из условия равновесия поршня следует, что составляющая Р н, 
направленная по оси поршня, равна по величине п обратна по 
знаку алгебраической сумме сил, действующих со стороны поршня 
по его оси. К этим силам относятся указанные усилия давления 
жидкости на поршень, усилие сжатия пружины, сила инерции 
поршня в относительном движении, сила трения и пр. В дальней
шем будем учитывать лишь силу Р давления жидкости.

Нормальная к оси поршня составляющая создает крутящий 
момент, причем при работе агрегата в качестве насоса составляю
щая Т н преодолевается приводным моментом, приложенным к его 
валу, а при работе агрегата в качестве гидромотора составляю
щая Тм создает момент, приводящий цилиндровый его блок во 
вращение. Сила N ,t реакции статорного кольца нагружает это 
кольцо и распределительную цапфу, а также определяет величину 
контактных напряжений на головке плунжера и поверхности 
кольца.

Пользуясь обозначениями, принятыми на рис. 56, можно напи
сать для одного цилиндра насоса

Т Н =  Р Н tg a ;  . (162)

Н н =  — . (163)к cos а ’ '  '

где a  — мгновенное значение угла между осью цилиндра п радиу- 
сом статорного кольца (барабана).

Согласно рис. 56
г sin у

sin a '

Заменяя угол у равным ему углом 180° — G, можно написать

г _sin (180* — I
е sin a
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откуда

а  — arcsin (sin 6 т)'

Подставив значение а  в уравнения (162) и (163), получим

Результирующая составляющая сил 2 N M всех цилиндров, нахо
дящихся в данный момент в полости нагнетания, воспринимается 
подшипниками и распределительной цапфой.

Теоретический крутящий момент. Мгновенный теоретический 
крутящий момент М т, развиваемый одним цилиндром гидромотора 
или преодолеваемый моментом, приложенным к валу насоса, ра
вен произведению Тм или Т н на соответствующее плечо р:

где р — мгновенное значение плеча, равное расстоянию от центра 
цилиндрового блока до места приложения указанной составляющей. 
Так как величина плеча р при повороте цилиндрового ротора 
изменяется, то величина крутящего момента не будет точно про
порциональна силе Т.

Нетрудно видеть, что разность между максимальным и мини
мальным значениями плеча р равна 1л.

Поскольку сумма плеч pmax - f  prnin =  d, где d — диаметр ве
дущего статорного кольца 3  (см. рис. 55, а), имеем

тн =  Л* [arcsin s in 0 * ) ] ; (164)

(165)

М т =  Т м? и М т=  Г нр,

Pmax — Pmln — 2в.

(166)

(167)
d — 2e d

Pmln — — 2 — 2 ~  е  ’

Согласно рис. 56 можем написать
р =  е +  г — х ; х =  (е +  г) — (е созу  +  г с о за ) .

Учитывая, что , получим’ sin а  е ’ '

(1 6 8 )

откуда



Разложив выражение

1  -  ( 7 ) *  s in® Y

и ряд, можем с достаточной для практических целей точностью 
написать

х  =  е [ ( i  +  £ )  -  (cos y +  £  cos 2 у , |.

Подставив это выражение в уравнение (108) и преобразовав 
его, получим

p =  e +  r - « [ ' l + £ ) - ( c o s Y  +  £ c o s 2V)] =

=  e[;cosY +  £cos2v) +  7 - £ ] .  (169)

Результирующий мгновенный момент М (ез будет равен сумме 
моментов, развиваемых поршнями всех цилиндров, находящихся 
в полости нагнетания:

=  ^iPi +  ТгРг +  з̂Рз +  • • • (170)
Момент на валу насоса (гидромотора) является периодической 

функцией с периодом изменения для одного ряда цилиндров, 
равным 2л/г для четного числа цилиндров в блоке и л /z для не
четного числа цилиндров, где z — число цилиндров. Графически 
результирующий момент будет иметь вид сложной кривой с чис
лом колебаний, равным произведению числа оборотов на число 
цилиндров для четного числа цилиндров и удвоенному произ
ведению числа цилиндров на число оборотов — для нечетного их 
числа цилиндров.

Коэффициент неравномерности крутящего момента Л можно 
приближенно рассчитать по эмпирическим выражениям (160) 
и (161).

Минимальная величина результирующего крутящего момента 
Л/min» определяющая величину пускового момента гидромотора, 
соответствует некоторой доле среднего значения момента Л/ср, 
вычисленного по выражению (138). Для гидромотора при числе 
Цилиндров z =  5; 7 и 9 она соответственно составляет М т in =  
"  ° ’94 М сР-> 0 ,96 М ер; 0 ,98 Л/ср.

Контакт поршней со статорным кольцом. В конструкциях насо
сов, применяемых в гидросистемах, используют главным образом 
схемы, в которых поршни опираются о барабан своими сфериче
скими головками (см. рис. 55), а также схемы, в которых порш
ни опираются на кольцо через башмаки а (рис. 58 ,а).

Для улучшения условий смазки и снижения трения поршня
о стенки цилиндра поршню в первой схеме сообщают часто пово
ротное движение относительно его оси. Для этого поверхность 
статорного кольца, на которую опирается своей сферой поршень,
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выполняют под некоторым углом <р, равным 15— 20° (рис. 58. б), 
или цилиндр располагают под таким же углом к плоскости враще
ния цилиндрового блока. Поскольку точка контакта сферической 
поверхности поршня в этом случае будет смещена относительно 
его оси, поршень под действием силы трения будет поворачиваться 
в цилиндре, причем направление поворота поршня в течение 
одного оборота цилиндрового блока изменится 2 раза. Это движе
ние поршня, суммируясь с относительным возвратно-ноступатель- 

j ным движением цилиндра, при-
водит к тому, что поршепь будет 

У / S y  двигаться в нем по спирали.

6) в)

Рве. 58. Схемы контакта плунжера со статорным кольцом

Чтобы уменьшить скольжение головки поршня при прово
рачивании, необходимо увеличивать нлечо приложения силы, 
чего достигают путем выполнения грибообразной головки 
(рис. 58, в).

Диаметр головки (грибка) поршня обычно выбирают равным 
(1,75 ч- 2) d, где d — диаметр поршня.

Длину поршня L  выбирают не менее L  =  2 (е - f  d).
Нагрузка на поршень. Усилие N  реакции статорного кольца 

(см. рис. 58, б в) на сферическую головку поршня направлено 
по нормали к образующей конуса, имеющей угол ф к горизонтали, 
и проходит через центр сферы. Это усилие может быть разложено 
на радиальную силу F , статически уравновешивающую усилие 
давления жидкости на поршень, и силу Г ,  направленную перпен 
дикулярно оси поршня, которая изгибает поршень и прижимает 
его к стенкам цилиндра.

Соотношение между этими силами может быть определено но 
выражениям

N =  —  , (171)cos ф ’ '

r  =  / ’ tg<p. (172)
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Сила N  создает контактные напряжения между поршнями и 
статорным кольцом, а сила Т нагружает поршень в боковом на
правлении и стремится сместить цилиндровый блок в осевом на
правлении.

В насосах с расположением цилиндров в несколько рядов 
(рис. 59) действие последней силы на цилиндровый блок можно 
компенсировать путем симметричной установки статорных колец 
(обойм) 2 , причем при четном числе рядов цилиндров может быть

Рис. 59. Радиально-порпшевой гидромотор с двухрядным 
расположением цилиндров п торцовым распределением

достигнута полная разгрузка, а при нечетном — частичная; в по
следнем случае поршни располагаются в шахматном порядке.

В  точке соприкосновения головки поршня со статорным коль
цом возникает под действием силы N  контактное напряжение, 
Допустимая величина которого ограничивает величину макси
мального усилия, развиваемого поршнем. В  связи с этим диаметрыс? 
поршней выбирают для насосов работающих при давлении до 
100 кГ/см2, не более 20 мм и для насосов, работающих при давле
нии до 200 кГ/см *, не более 16 мм.

Для уменьшения величины контактного напряжения увеличи
вают радиус г сферы головки (см. рис. 58, в).

Распределение жидкости. Узел распределения жидкости в опи
сываемых насосах определяет во многом их качество и надеж
ность. В частности, объемные потери (утечки жидкости) в насо
сах (гидромоторах) определяются в основном утечками в распре* 
делительном узле.
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Жидкость в радиально-поршневых насосах обычно распреде
ляется с помощью цилиндрической цапфы (золотника) (рис. 00) 
и реже — с помощью плоского золотника 1 (рис. 59), а также кла
панов.

Распределение цилиндрической цапфой (рис. 60, а; см. также 
рис. 55, б) отличается компактностью и простотой изготовления. 
Однако вследствие наличия в конструкции этого распределителя 
гарантированного зазора затруднена герметизация соединения.

в результате чего давление 
насосов обычно не превы 
шает 200—250 к Г  1см2.

Скорости скольжения 
втулки ротора по распре
делительной цапфе для 
насосов обычно прини
маются до 3 м/сек и для 
гндромоторов 4,5 м/сек.

Р а с п р е д е л и т е л ь н а я  
цапфа (золотник) имеет два 
окна а и Ь, соединены 
осевыми клапанами с ма
гистралями всасывания и 
нагнетания. Эти окна раз
делены между собой пере
вальными перемычками с 
и А-, которые обычно рас
положены симметрично от
носительно нейтральной 

оси. Этими перемычками цилиндры при переходе через нейтраль
ное положение отсекаются от окна нагнетания и от окна всасы
вания.

Расположение и размеры перевальных перемычек должны 
быть такими, чтобы при переходе через них окон питания цилинд
ров они надежно отсекались от распределительных окон а и b 
цапфы, а также обеспечивалось надежное заполнение цилиндров 
жидкостью при проходе ими зоны всасывания и устранялась ком
прессия жидкости в цилиндрах при проходе зоны нагнетания.

Для этого ширина s перевальной перемычки (см. рис. 60, а) 
должна быть больше ширины окна t (для наглядности представ 
лено большое превышение s >  t).

Это условие обычно выражают углами перекрытия <р и 6 
между осями цилиндра при положениях, соответствующих полной 
отсечке его окна от окон а и b в начале (сплошные линии) и в конце 
(штриховые линии) перехода цилиндром зоны перемычки. Значе
ния этих углов характеризуют величину перекрытия (s — t) пере
мычками окон а н Ь в зонах нагнетания и всасывания, т. е. опре
деляют угол поворота цилиндра относительно неподвижной цапфы

Рис. 60. Расчетные схемы распределитель
ной цапфы
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(золотника), необходимый для того, чтобы его окно после отсечки 
одного окна цапфы пришло к кромке второго оква.

Из рис. 60, а следует, что углы перекрытия равны: для верх
ней перемычки

Ф =  Ф1 +  «рг ;
для нижней перемычки

б =  бх +  бг,

где ф1 и 61 — так называемые углы упреждения и <р2 и Ьг — углы 
запаздывания.

Очевидно, название этих углов чисто условное и определяется 
направлением вращения цилиндрового блока, которое в данном 
случае принято по часовой стрелке.

Углы q>i и бх упреждения показывают, насколько момент 
перекрытия окон цилиндра опережает момент прихода его оси 
в нейтральное положение, и углы ф2 и 62 запаздывания показы
вают, насколько момент открытия окна отстает от момента прохода 
цилиндром через нейтральное положение. При увеличении уг
лов <Pi и 62 повышается компрессия (сжатие) жидкости в цилинд
рах (см. стр. 152) перемещающимися плунжером, а при увеличе
нии углов ф2 и 6, повышается разрежение в цилиндре (недозапол- 
нение цилиндра жидкостью).

Величины этих углов выбирают исходя из условий обеспечения 
качественной работы п в первую очередь — обеспечения режима 
всасывания и нагнетания. Очевидно, увеличение этих углов 
улучшает герметичность распределителя, однако отрицательно 
влияет на режим работы насоса. Вследствие наличия угла за
паздывания в зоне всасывания насоса (в начале хода всасыва
ния) жидкость начинает поступать в цилиндр лишь после его 
поворота на этот угол из нижнего нейтрального положения. 
Поскольку движение поршня в пределах этого угла будет проис
ходить при перекрытом окпе цилиндра, в нем возникнет вакуум, 
сопровождающийся выделением из жидкости воздуха и паров, 
вследствие чего ухудшится режим всасывания (заполнения 
Цилиндров ж и д к о с т ь ю ) .

В равной мере наличие в зоне всасывания угла упреждения ф! 
приведет к тому, что окно цилиндра будет перекрыто соответст
вующей перевальной перемычкой золотника еще до прихода его 
в верхнее нейтральное положение, т. е. до окончания процесса 
сасывания, в результате цилиндр не полностью заполнится жид

костью, что снизит объемный к. п. д. насоса. При некоторых же 
оолыннх (5- 8 °) значениях угла упреждения ф! недозаполнение 
Цилиндров жидкостью станет столь значительным, что в резуль- 

те возникновения при этом развитой кавитации появятся виб- 
РвЦии и резкий шум. обусловленные гидравлическими удара- 

и. вызываемыми обратным потоком жидкости при соединении
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педозаполнспных жидкостью цилиндров с окном нагнетания 
(см. стр. 110).

Обратный поток жидкости из окна нагнетания в недозаполнен- 
ный жидкостью цилиндр будет также наблюдаться и когда угол 
запаздывания ср2 в зоне нагнетания, будет меньше угла q>i упре
ждения в зоне всасывания (ф2 <  ф,). Работа насоса в этом слу
чае будет сопровождаться резким шумом («выстреливанием» ра
бочих камер) и пульсацией давления.

На режим работы отрицательно влияет также превышение угла 
запаздывания <р2 над углом упреждения ф,. Отрицательное дей
ствие перекрытий в этом случае обусловлено тем, что при нали
чии угла запаздывания ф2 поршень на некоторой части хода в про
цессе нагнетания (вытеснения жидкости) будет перемещаться при 
перекрытом окне цилиндра, в результате если ф2 >  фц поршень, 
выбрав недозаполненное вследствие наличия ф! пространство 
цилиндра, будет при дальнейшем движении сжимать жидкость 
в последнем (явление компрессии). Очевидно, давление в цилиндре, 
в особенности при высокой герметичности, может скачкообразно 
повыситься до очень высокого значения.

В конце рабочего хода компрессия будет также наблюдаться 
при наличии угла упреждения любой величины (б, >  0), поскольку 
перекрытие окна цилиндра произойдет еще до прихода цилиндра 
в нейтральное положение, а следовательно, весь дальнейший путь 
поршня, соответствующий углу 64, будет протекать при полностью 
перекрытом цилиндре, который к тому же был заполнен до этого 
жидкостью под давлением нагнетания. Так как повышение давле
ния при рассмотренной компрессии жидкости в цилиндре проис
ходит от уровня давления нагнетания, заброс давления при этом 
может достигнуть недопустимой величины. В связи с этим вели
чина угла 6, упреждения в зоне нагнетания должна быть мини
мальной или равной нулю.

Для устранения компрессии применяют различные способы. 
В частности, в нереверсивных насосах (моторах) ее можно умень
шить смещением уплотнительной поверхности (перемычки) рас
пределительной цапфы относительно нейтральной оси (оси мерт
вых положений) в сторону всасывающей (для насоса) или в сто
рону нерабочей (для мотора) полости (рис. 60, б).

Из рис. 60, б видно, что если цилиндр при движении его плун 
жера в режиме нагнетания соединить с нагнетательным окном 
сразу же после перехода его оси через верхнее нейтральное поло
жение (ф2 =  0 ; см. рис. 60, а), а отсоединить от этого окна лишь 
в нижнем нейтральном положении (6t =  0), компрессия будет 
полностью устранена.

Однако углы ф1 и 62 при этом должны быть, в целях обес
печения герметичности, соответственно увеличены, в результате 
подобная асимметрия перекрытий может привести к появлению 
вакуума в цилиндре и к гидравлическим ударам в момент
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соединения недозаполненного жидкостью цилиндра с нагнетатель
ным окном, обусловленного обратным потоком жидкости из по
следнего. Д ля избежания этого необходимо предусмотреть устрой
ство для плавного (безударного) дозаполнения цилиндров в мо
мент соединения их с окном нагнетания (см. стр. 176).

Компрессию можно уменьшить, если окно в донышке ци
линдра выполнить в виде узкой щели t <  d с расположением парал
лельно оси цилиндрового блока (см. рис. 60, б). При этом соответ
ственно может быть уменьшена ширина s перевальной перемычки 
цапфы.

Гидравлические удары, обусловленные «выстреливанием» ра- 
-бочих камер, могут также наблюдаться, хотя и более низкого 
уровня, и в том случае, когда в цилиндрах будут отсутствовать 
как компрессия, так и вакуум жидкости, т. е. при б, =  б2 =  0 . 
Допустим, что цилиндр отсекается от полости нагнетания в нейт
ральном положении (6j =  0), при этом в момент отсечки цилиндра 
давление невытесненного объема жидкости в нем (в объеме вред
ного пространства) равно давлению в полости нагнетания р н:

Р =  Рн-

Очевидно, если соединить в это мгновение цилиндр с полостью 
всасывания (б4 =  0) с давлением р  жидкость под перепадом дав
ления Др =  р н — р вс устремцтся («выстреливает») в полость вса
сывания насоса, включающую вредное пространство, вызывая 
гидравлический удар с забросом давления.

Для того чтобы устранить это явление, необходимо, чтобы к мо
менту прихода цилиндра нз полости нагнетания в полость всасы
вания давление в нем было плавно понижено до давления в послед
ней (р =  р вс). Это может быть достигнуто, если соединить цилиндр 
с полостью всасывания лишь после того, как его поршень при 
движении в зоне всасывания переместится на величину пути 
(в, >  0), при которой давление жидкости во вредном пространстве 
не снизится до давления всасывания. Угол 6, ,  удовлетворяющий 
этому условию, может быть вычислен, если известны объем вред
ного пространства и характеристики сжимаемости жидкости и 
Деформация камеры насоса.

Поскольку относительный объем вредного пространства регули
руемого насоса увеличивается с уменьшением производительности 
(см. стр. 252), расчет угла следует проводить для максималь
ного давления нагнетания и минимальной производительности, 
при которых объем расширения жидкости, заключенной во вред
ном пространстве, будет максимальным.

Нетрудно также видеть, что для улучшения заполнения ци
линдра при проходе им зоны всасывания, угол упреждения ф, 
Должен быть минимальным или даже отрицательным. В  послед- 

ем сл у ч ае  поршень после перехода цилиндра в зону нагнетания 
УДет выталкивать некоторое время жидкость обратно в полость
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всасывания. Очевидно, при применении подобного распределения 
уменьшится возможность появления кавитации, однако объемный 
к. п. д. насоса при этом понизится, поэтому при отрицательном 
угле упреждения ф1 значение его не должно превышать I 9.

Для устранения ударных явлении при переходе цилиндра из 
зоны всасывания в зону нагнетания давление в цилиндре до при
хода его к этой зоне целесообразно повысить до давления в послед
ней, так как в противном случае в результате обратного потока

жидкости возникнут гидравли
ческие удары и пульсации дав 
ления в гидросистеме.

Для этого размер окна дол
жен быть больше ширины s пе
ремычки (/ s) или иначе ф <  
<  0 (см. рис. СО, а). Однако при 
переходе цилиндра через ней 
тральную зону он своим окном 
соединяет полости (окна) всасы 
вания и нагнетания в резуль
тате жидкость будет перетекать 
из полости нагнетания в полость 
всасывания, поэтому этот способ 
устранения ударных явлений 
связан с объемными потерями.

Повысить давление в цн 
лпндре в конце входа всасыва 
ння до давления нагнетания 

Рис. 61. Схема разгрузки распреде- можно также несимметричным 
лптельной цапфы насоса относительно нейтральной оси

расположением окна нагнетания 
для того, чтобы жидкость в цилиндре при ходе поршня в режиме 
нагнетания была сжата до соединения цилиндра с этим окном до 
давления в последнем. Для этого принимают ф2 >  фг; расчет тре
буемого для этого значения угла ф2 производится исходя из 
объемного модуля упругости рабочей среды с учетом нераство- 
ренного воздуха (см. стр. 32) и возможного недозаполнения 
цилиндра при проходе им зоны всасывания.

Разгрузка распределительной цапфы (золотника). В  рассмат
риваемых насосах распределительная цапфа обычно несет на себе 
цилиндровый блок, воспринимая реакции сил давления жидкости, 
действующие на поршни.

В целях улучшения условий работы узла распределения приме
няют гидравлическую разгрузку цапфы. Для этого на поверхности 
цапфы обычно выполняют некруговые (на угле <  180°) канавки 
шириной с, которые соединяют с полостями высокого и низкого 
давления, как это показано на рис. 61. Высокое давление подво
дится к канавкам, выполненным симметрично на стороне низкого
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д а в л е н и я ,  а низкое давление — к таким же канавкам на стороне 
высокого давления.

Если пренебречь влиянием поршней на радиальные силы, дейст
вующие на цапфу, что справедливо для радиальных насосов с пла
вающим золотником (см. рис. 78) и аксиально-поршневых насо
сов, осевые размеры параметров, определяющих баланс действую
щих сил, можно приближенно представить в виде

Ширина с канавок выбирается возможно малой, однако такой, 
чтобы при данном расходе утечек давление по всему параметру 
(длине) канавки было постоянным. Канавки должны быть распо
ложены на минимальном расстоянии Ь" от распределительных 
окон цапфы, насколько это допустимо требованиями герметич
ности.

Применяют также поршневые насосы и гидромоторы радиаль
ного типа с торцовым распределением (см. рис. 59), анализ работы 
которого приведен ниже (см. стр. 174). Плоский распределитель
ный золотник поджимается к торцу цилиндрового блока с помощью 
пружин и давления жидкости.

РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВОП НАСОС (ГИДРОМОТОР) НА БАЗЕ 
МЕХАНИЗМА С ШАТУНОМ БЕСКОНЕЧНОЙ Д Л И Н Ы

Принцип действия поршневого насоса, мехапнзм которого пост
роен на базе кривошинного механизма с шатуном бесконечной 
длины, может быть иллюстрирован схемами, представленными на 
рис. 62. Реактивное статорное кольцо выполнено в этом насосе 
в виде плоского направляющего статора 1 , на который опираются 
своими плоскими головками 2  поршни 3  насоса.

Из приведенной схемы следует, что поршепь нрн повороте 
цилиндра на угол у совершит путь

Ь +  Ь' =  2с +  1 +  Ь'. (173)

х  =  е — е cos у.

В соответствии с этим мгновенная скорость поршня

(174)

dx
-тт —  Ы€ 81П у  .

ход поршня при повороте цилиндра на угол у.

(175)
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Мгновенная подача всех поршней, находящихся в рабочей по
лости,

< — г

Q i=/«*> 2 sin ( v + т ) ; (176)
i - 1

это выражение справедливо для положительного значения

sin (v  +  ^ ) -

Теоретическая производительность насоса с z цилиндрами

Qr=s!m t= я Л «  (1?7)

Пульсация (неравномерность) подачи при нулевом давлении

Расчеты показывают, что для насоса с шестью цилиндрами 
значение Q JQ T =  1,045, что соответствует изменению подачи

Рис. 62. Конструктивные и расчетные схемы иасоса и гад- 
1'омотора с шатупом бесконечно большой длины

на 4 ,5 % . Д ля насоса же с пятью поршнями Q JQ T =  1,015, что 
соответствует изменению подачи на 1 ,5 % .
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Крутящим момент гидромотора. Мгноиенное значение крутя
щего момента, развиваемого одним поршнем гидромотора опреде
ляю т по выражению

М  =  pfe sin у, (178)

или средний момент, развиваемый одним поршнем,

M' p = \ - ! £ = i £ \ ainvdy = i ! - '  <179)

Учитывая, что q — 2vf, получим уравнение для среднего зна
чения теоретического момента мотора с числом цилиндров г

К  * . - £ •  (180)

В рассматриваемой схеме мотора крутящий момент передается 
на выходной вал через плоскую опору поршней, следовательно, 
поршни разгружаются от действия боковых сил, не считая сил 
трения плоских опор поршней о контактирующие с ними плоские 
поверхности статорного кольца и трения цилиндрового блока
о распределительную цапфу.

РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ С КЛАПАННЫМ 
РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ

Насосы с цапфовым распределением обычно применяют до дав
лений 250 кГ/см2, при более высоких давлениях обычно приме
няют радиально-поршневые насосы с клапанным распределением, 
которые выпускаются на давления до 1000 кГ/см2 и выше.

х\\\\\)

.ч'ч'Лччччччч

Рис. 63. Конструктивная (а) и расчетная (б) схемы насосов с экс
центриковым (кулачковым) приводом

Клапанное распределение распространено преимущественно 
лунжерных насосах с кулачковым (эксцентриковым) приводом 

вьнп п1>едста1*ляк>щим собой модификацию рассмотренного
,,е насоса с кривошипным механизмом.

« "-н е н и е  насоса жидкостью происходит через всасывающий 
нан / и вытеснение из цилиндра (нагнетание) — через нагнета
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тельный клапан 2. Привод поршня осуществляется эксцентрич
ным кулачком 4, к которому поршень поджимается пружиной или 
иными средствами. Ось Ог, вокруг которой вращается кулачок, 
смещена относительно его геометрической оси Ох на величину экс
центрицитета, в соответствии с чем геометрическая ось (центр) О, 
кулачка описывает при его вращении вокруг оси Ог окружность 
радиусом, равным величине эсцентрицитета е.

Поршень 3  при этом будет совершать в цилиндре возвратно
поступательные движения на величину пути 2е.

Из расчетной схемы насоса, представленной на рис. 63, б, 
следует, что при повороте эксцентрика на угол ф по часовой стрелке 
плунжер, опирающийся на кулачок через ползушку, переместится 
на величину х, равную

х  =  (/? +  a) co sa  — (г +  а) — есозф , (181)

где ф — текущий угол поворота эксцентрика.
Принимая во внимание, что

sin (180’ — ф) R а . е---- ----------— =  — ■— ; sin a  =  sin ф-п-;— ;
sin а  е ' Т И +  а

1 — cos® а  =  ( j i sin2 ф;

c o s a = ] / 1 sin2 ф ■

выражение для х  можно представить в виде

х  =  (R  -4- а) | f  1 — ' R~—  j 8т 2ф — (г +  a -j- е cos ф).

Подставив значение г =  R — е, получим

х =  (Я +  а)[|/ 1 — ( л ^ в ) * sin3ф — l j - f - e ( l  -  cos ф). (182)

Следовательно перемещение и скорость плунжера изменя
ются в зависимости от угла ф поворота эксцентрика (вала), как 
и в ранее рассмотренных насосах, практически по закону синуса.

Клапанное распределение отличается большой надежностью и 
долговечностью, а также высоким объемным к. п. д. Кроме того, 
оно свободно от гидравлических ударов и компрессии жидкости 
в цилиндрах, а также пригодно для работы при высоких темпера
турах н давлениях.

Утечка в насосах с этим распределением происходит в основ
ном в результате перетекания жидкости через щель всасывающего 
клапана вследствие запаздывания закрытия (в опускании его на 
седло) и открытия в момент изменения направления хода плун
жера, что обусловленно в основном его инерционностью.

Запаздывание закрытия всасывающего клапана приводит к 
тому, что жидкость вытесняется плунжером на начальной части



нагнетательного пути не в пагнетательную полость, а возвра
щается во всасывающую, причем запаздывание будет тем боль
шим, чем больше масса клапана.

Ввиду этого масса всасывающего клапана при выбранном числе 
оборотов определяет требуемый подпор на всасывании. Если этот 
подпор ограничен, то следует в зависимости от массы ограничи
вать допустимое число оборотов насоса.

Для уменьшения запаздывания необходимо максимально умень
шать массу клапана, а также усиливать приводную его пружину, 
и уменьшать величину хода, однако это может ухудшить заполне
ние цилиндров насоса жидкостью и в особенности насосов само
всасывающего типа.

Запаздывание в открытии всасывающего клапана оказывает 
влияние на надежность заполнения цилиндров жидкостью при 
ходе всасывания плунжеров п в особенности заполнения насосов 
регулируемой производительности при малых рабочих ходах плун
жера, при которых большое влияние оказывает мертвое простран
ство насоса.

На работу насоса отрицательно влияет также запаздывание 
закрытия нагнетательного клапана, которое приводит к тому, что 
жидкость на соответствующей этому запаздыванию части хода 
всасывания поршня будет поступать из нагнетательной полости 
насоса в цилиндр.

При известных условиях может возникнуть стук клапанов, 
вызванный ударом их о седло, в результате которого узел распре
деления выйдет из строя Стук клапана, нагруженного пружиной, 
обычно наступает (возиикает) при совпадении числа собственных 
колебаний подвижных его частей с числом вынужденных колеба
нии (пульсаций) давления жидкости.

За критерий безударной работы клапана обычно принимается

с^>т шг,

где с — жесткость пружины;
т — масса клапана;
со — частота пульсаций давления.

Вероятность появления указанных дефектов в работе клапанов 
повышается с увеличением числа оборотов.

Опыт показывает, что при рациональном подборе параметров 
клапана можно обеспечить надежную его работу при числе оборо
тов вала до 6000—8000 в минуту.

С целью снижения сопротивления потоку жидкости скорость 
течения масла через всасывающий клапан выбирают примерно 

’ и лишь при применении маловязких масел — до 3 м/сек.
Следует отметить, что насос с клапанным распределением не 

°н>ет быть использован в качестве гидромотора. Кроме того, 
Сдобный насос не допускает изменения направления вра-
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f u c .  66
ci(e„. ^Koeuii насос, построенный на базе меха
низма1!/ латуном бесконечной длины

D
ТОВТЯ1̂ "р^Д ов не ' ц ^огорядном исполнении. Применять более 

”ти р ксцент^ко^Н Дуется, так как это приводит к больший 
' Т с А ^ Р и к , ,  Чвонр вала> что ухудшает его жесткость. 

т ., базе ,^е ц,£0сы с клапанным распределением строятся
’̂ в ^ и и н о го  механизма с шатуном бесконечной

100

-n^ « > V n,e ,;« 4 poK<acochi этого типа выпускаются преиму- 
be»(*i п *»чд(ч.|пым расположением цилиндров (рис. 64) 

‘^ п ^ ием в ряд но оси вала (рис. 05).

Рис. 64 f
*  " ^ а к ^ р п *  

pacD°- г
нково-

V  гв^ураяным 
**ем ывI ц̂ нДР«в

Рпс. 65. Схема эксцентрико
вого насоса с рядным располо 

„  . жеинем цилиндров
ХГ^РИ зве,

каю3 В °^4^'>aaW Расположенин цилиндров их оси Пересе 
- ‘  на Kjv/^htn Для снижения контактного давления порш 

-Т & Ля уме^'Ч 3  ^меняются ползушки (башмаки) 2. 
'\%-^ еия,°г  i .S h a -^тактных напряжений в башмаках поршня 

^влйчКую разгрузку (см. рис. 43). Насосы изго-нрн.



длины (рис. 66, см. также стр. 155). На эксцентричной шейке 
приводного вала 4 помещен роликовый подшипник 5, внешняя 
повер хн ость которого выполнена в виде призматического элемента, 
к плоским граням которого прижимаются с помощью пружпн 
поршни 2. Жидкость поступает внутрь полых поршней и вытес
няется ими в полость нагнетания через шариковые клапаны 1 и 3 . 
Разм ещ ение всасывающего клапана 3  в поршне улучшает режим 
вса сы ван и я , поскольку сила инерции клапана при движении пор
шня в этом режиме способствует его открытию.

Толщина стенок поршней выбирается такой, чтобы расширение 
их под действием давления жидкости способствовало герметиза
ции при высоких давлениях. Отключением одного или нескольких 
цилиндров, осуществляемым изъятием поршней, можно соответ
ственно снижать расход, однако при этом повышается неравно
мерность подачи.

Эксцентриковые насосы с клапанно-щелевым распределением

Так как всасывающие клапаны лимитируют число оборотов 
насосов, применяют насосы с клапанно-щелевым распределением, 
в котором всасывание осуществляется через специальные окна 
(щели) в стенках цилиндров, клапаны же устанавливаются лишь 
в нагнетательной полости цилиндров. Этот клапан предназначен 
для попеременного разобщения и соединения цилиндра с полостью

Рпс. 67. Схема эксцентрикового насоса с клапанно-щеле- 
ным распределением

нагнетания. Расчет клапана в основном сводится к подбору такого 
усилия пружины, при котором была бы обеспечена своевременная 
посадка клапана на седло при заданных оборотах вала, а также 
к определению величины подъема клапана, при котором был бы 
ооиспечен заданный расход жидкости.

хема эксцентрикового насоса с подобным распределением 
казана на рис. 67. На схеме условно изображены два цилиндра, 

Л  которых находятся в противоположно крайних положе
ние асывание происходит через каналы а после того, как плун- 
Лин П̂ И своем Движении откроет круговую проточку с в ци 

ДРе, связанную с этим каналом.
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Многоцил'индровые насосы этого типа выпускаются преиму
щественно с звездообразным расположением цилиндров (рис. 64) 
и реже — с расположением в ряд по оси вала (рис. 65).

Рис. 64. Схема эксцентриково
го насоса с звездообразным 

расположением цилиндров

Рис. 65. Схема эксцентрико
вого насоса с рядным располо

жением цилиндров

При звездообразном расположении цилиндров их оси пересе
каются в общем центре. Для снижения контактного давления порш
ней / на кулачок 3  применяются ползушки (башмаки) 2.

Для уменьшения контактных напряжений в башмаках поршня 
применяют гидравлическую разгрузку (см. рис. 43). Насосы нзго-

J  1
Рпс. 66 . Эксцентриковый насос, построенный на базе меха

низма с .натуном бесконечной длины

товляют в одно- и многорядном исполнении. Применять более 
пяти рядов не рекомендуется, так как это приводит к большой 
длине эксцентрикового вала, что ухудшает его жесткость.

Эксцентриковые насосы с клапанным распределением строятся 
также на базе кривошшшого механизма с шатуном бесконечной



-ляпы (рис. 66, см. также стр. 155). На эксцентричной гпейке 
приводного вала 4 помещен роликовый подшипник 5, внешняя 
„оверхпость которого выполнена в виде призматического элемента, 
к плоским граням которого прижимаются с помощью пружпн 
поршни 2. Жидкость поступает внутрь полых поршней и вытес
няется ими в полость нагнетания через шариковые клапаны 1 и 3. 
Размещение всасывающего клапана 3  в поршне улучшает режим 
всасывания, поскольку сила инерции клапана при движении пор
шня в этом режиме способствует его открытию.

Толщина стенок поршней выбирается такой, чтобы расширение 
их под действием давления жидкости способствовало герметиза
ции при высоких давлениях. Отключением одного или нескольких 
цилиндров, осуществляемым изъятием поршней, можно соответ
ственно снижать расход, однако при этом повышается неравно
мерность подачи.

Эксцентриковые насосы с клапанно-щелевым распределением

Так как всасывающие клапаны лимитируют число оборотов 
насосов, применяют насосы с клапанно-щелевым распределением, 
в котором всасывание осуществляется через специальные окна 
(щели) в стенках цилиндров, клапаны же устанавливаются лишь 
в нагнетательной полости цилиндров. Этот клапан предназначен 
для попеременного разобщения и соединения цилиндра с полостью

Рис. 67. Схема эксцентрикового насоса с клапанно-щеле- 
вым распределением

нагнетания. Расчет клапана в основном сводится к подбору такого 
усилия пружины, при котором была бы обеспечена своевременная 
посадка клапана на седло при заданных оборотах вала, а также 
к_°пределенцю величины подъема клапана, при котором был бы 
обеспечен заданный расход жидкости.

'-хема эксцентрикового насоса с подобным распределением 
показана на рис. 67. На схеме условно изображены два цилиндра, 

°ршни которых находятся в противоположно крайних иоложе- 
«■ Всасы ван и е происходит через каналы а после того, как плун- 
Р при своем движении откроет круговую проточку с в ци 
вДре, связанную с этим каналом.
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Величина эксцентрицитета е приводного кулачка d в подобном 
насосе определяет полный геометрический ход плунжера (Л =  2с), 
однако рабочим ходом является лишь часть этого хода; вытесне
ние происходит (на пути hpa6) после того, как плунжер, утапли
ваясь в цилиндр, отсечет кромку всасывающей камеры с; всасы 
ванне (на пути hec) — после того, как плунжер при движении 
к оси эксцентрика отсечет кромку всасывающей камеры, соедини» 
ее с цилиндром.

Поскольку вытеснение жидкости в нагнетательную линию 
происходит в этом насосе лишь на части хода плунжера, прои.) 
водительность, а также характер потока (подачи) будут сущест
венно отличаться от этих параметров ранее рассмотренных насосов.

Из схемы, представленной на рис. 67, видно, что рабочий ход 
плунжера (h равен

^рав — h htc =  26 hee,
где hec =  h — hpa6 — ход всасывания, равный пути плунжера, 
совершаемому им в режиме всасывания от места отсечки кромок 
камеры с до нейтрального (максимального выдвинутого) положе
ния, или величина пути плунжера от начала хода вытеснения 
жидкости до перекрытия нм кромок всасывающей камеры с.

В соответствии с этим средняя расчетная производительность 
подобного насоса

Qt =  fl*pa6zn =  ' 4 * ( 2 e - A M), (183)

где z и п — число цилиндров и число оборотов насоса.
Практически ход всасывания выбирается в зависимости от 

числа оборотов равным hec =  (0 ,2  +  0,3) hpa6. При увеличении 
значения hec уменьшается величина рабочего хода hpa6 плунжера, 
что приводит к увеличению при заданной производительности габа
ритов насоса. Уменьшение Авс может привести к неполному запол
нению цилиндра жидкостью и соответственно к снижению произ
водительности насоса и ухудшению режима его работы.

Угол поворота эксцентрика (вала) от нейтрального (утоплен
ного) положения плунжера до положения, ири котором торец 
приходит в режиме хода всасывания к кромке всасывающей ка
меры (проточки) с, или иначе угол от начала движения плунжера 
в ходе всасывания, в пределах которого жидкость в цилиндр ие 
поступает и в нем развивается вакуум, обычно равен 55—60°. При 
уменьшении этого угла ухудшается всасывание насоса, а при уве
личении растут пульсации давления вследствие обратного пото
ка жидкости в цилиндр.

Поскольку рабочий ход плунжера насоса с подобным распре
делением составляет лишь часть полного (геометрического) хода, 
неравномерность подачи, а следовательно, и пульсация давления 
будет выше, чем у насосов, в которых геометрический ход являет
ся и рабочим ходом.
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На рис. 68 представлен график потоков, создаваемый поршнями 
подобного насоса. Заштрихованная площадка характеризует по
дачу одним цилиндром.

На рис. 69 представлена конструкция многопоршневого насоса 
с клапанно-щелевым распределением. Цилиндры выполнены в виде 
съемных сегментов 14, монтируемых на неподвижном цилиндровом 
блоке. Каналы цилиндров, ведущие от клапанов нагнетания, сое
динены круговым литым каналом 1 в корпусе 10  с каналом нагне
тания 11. Уплотнение в месте стыка этих каналов, т. е. стыка сег
ментов 14 с плоскостью корпуса 10, осуществлено при помощи

Угол поворота

Рис. 68. График потока многоплупжерного насоса с клапанно- 
щелевым распределенпем

резинового кольца 3. Сегменты 14 к корпусу 10 прикрепляются 
шпильками 9.

Жидкость из бака через всасывающий штуцер 12 поступает во 
внутреннюю полость корпуса насоса, откуда через проточки (окна)5 
в стенках цилиндров и сверления 15 всасывается в цилиндры при 
ходе поршней в направлении к центру.

Процесс всасывания и нагнетания происходит в следующем 
порядке. При ходе какого-либо поршня 4 к центру насоса соот
ветствующий клапан нагнетания 2  закрывается и поршень создает 
в цилиндре вакуум; после того как поршень при дальнейшем дви
жении откроет проточку 5, жидкость из полости корпуса, соеди
ненной с резервуаром, поступит через нее в цилиндр. Поршень 4 
при движении от центра, после того как проточка 5  будет пере
крыта, выдавливает жидкость через клапан 2  в канал 1 нагнетания 
насоса.

Привод поршней 4 осуществляется эксцентриковым валиком 8, 
несущим кольцо 7, с которым при помощи пальцев 6  и сухарей 13 
связаны поршни.

Радиально-поршневой гидромотор многократного действия

Ври необходимости получения большого крутящего момента 
применяют высокомоментные гидромоторы многократного дейст- 
ВНя (рис. 70), с профильным статорным кольцом 1, и виде ыного-
1 Ранной (до десяти граней) звезды. И зависимости от профиля 
а10Г° кольца каждый из поршней 3  гидромотора совершит за один
0 °Рот Цилиндрового ротора 2  несколько (до 10) двойиых ходов
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Объем, описываемый поршнями (рабочий объем) такого гпдро- 
мотора с числом цилиндров z, составит за один оборот

q — 7̂  hzk, (184)

где к — количество ходов поршней за один оборот цилиндрового 
ротора;

h — а — b — величина хода.
К р утящ и й  момент гидромотора многократного действия в к 

раз больше, а число оборотов при том же расходе жидкости в к раз 
меньше, чем у мотора одинарного действия.

Для уменьшения трения поршней 3  о статорное кольцо 1 
они снабжены роликами 4, помещенными на игольчатых подшип
никах. На внешних сторонах ци
линдров выфрезеровапы прямо
угольные пазы, в которые входят 
сухари (ползунки), несущие ро
лики 4, в связи с чем устраняется 
возможность поворота поршней 
в цилиндрах п обеспечивается их 
направление.

Для увеличения крутящего мо
мента применяют также гидромо- 
торы с несколькими (двумя-тремя) 
рядами цилиндров (рис. 71); общее 
число цилиндров достигает 50—60.
Для уменьшения пульсации угло
вой скорости ряды поршней в не
которых конструкциях смещены 
один относительно другого. Так, 
например, применяют трехрядное расположение поршней в несов
падающих полостях, по 18 поршней в каждом ряду.

В этих гпдромоторах крутящий момент достигает 5000 кГм  и 
обороты 5 — 100 об/мин; в некоторых случаях подобные гидромо- 
торы устойчиво работают при 1—2 об!мин.

При разработке моторов важным является правильный выбор 
кривых, очерчивающих рабочие части направляющих статорных 
колец.

Исследования показывают, что хорошие динамические свойства 
u a^ fi ГидР°М0Т0Р’ У которого направляющая кольца обеспечивает 

раболический закон перемещения поршня, а также моторы, 
«торное кольцо которых выполнено по архимедовой спирали, 

зна СК°Реиие относительного движения поршня, в зависимости от 
_ а ’ бУДет либо прижимать ролик к направляющей, либо от- 
Р о я Г  ег°  от нее- Отрыв ролика от направляющей наиболее ве- 
Ции еН На Участке* соответствующем сливу, когда, кроме сил инер-

> поршень поджимается к профилю лишь давлением в сливной

Рпс. 70. Схема радпально-порш- 
невого гидромотора двойного дей

ствия
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магистрали или усилием пружины. Поэтому при отсутствии при
нудительной связи между поршнями и направляющими макси
мальное значение чисел оборотов вала гидромотора лимитируется 
возможностью отрыва поршней от поверхности кольца. Д ля мо-

АКСИАЛЬНЫЕ РОТОРНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ II ГИДРОМОТОРЫ

Насосы (и гидромоторы) с аксиальным расположением цилинд
ров получили название пространственных или насосов с наклон' 
ным диском (шайбой).

Ч

Рпс. 71. Радпальво-поршневой 
гидромотор с двухрядным распо
ложением цилиндров (а) и схема 

разгрузки его поршней (б)

торов с четырехходовым направ
ляющим кольцом в виде архиме
довой спирали максимальное число 
оборотов не должно превышать 
100 в минуту.

В целях повышения надежно
сти и к. п. д. применяют разгрузку 
поршней от тангенциальных сил. 
На рис. 71, б приведена схема 
одного из'устройств для разгруз
ки. Поршень а опирается на ось Ь, 
несущую ролики с игольчатыми 
подшипниками, два из которых 
перемещаются по направляющей 
прорези цилиндрового блока и 
два опираются на профильное 
статорное кольцо.
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Кинематической основой этих пасосов является вндоизменеп- 
„ы|| кривошипно-шатунный механизм (рис. 72, а), цилиндр •? 
в котором при повороте кривошипа 2  вокруг оси 1 совершает пере
мещения в вертикальной плоскости (в плоскости чертежа), дви
г а я сь  параллельно самому себе и сохраняя осевое положение.

Перемещение поршня 4 при повороте кривошипа 2  на 
угол а =  Ш равно

x' — R — Л cos а  =  R  (1 — cos а), (185)

где R — длина кривошипа.
Очевидно, что полное перемещение поршня при повороте кри

вошипа на угол а  =  180° составит 2R.
Схема принципиально не изменится, если плоскость вращения 

кривошипа повернуть вокруг вер
тикальной оси уу относительно 
прежнего положения на некоторый 
угол Р меньше 90° (рис. 72, б).
В этом случае схема превратится
в пространственную, а следова- I__
тельно, цилиндр для сохранения ~  
прежней кинематики поршня V  
должен перемещаться в прост
ранстве по эллипсу, представляю
щему собой след проекции точки
2 на плоскость, перпендикуляр
ную к оси цилиндра.

При этом перемещение поршня 
будет

i  =  i 'c o s p  =  R  (1 -  co sOL) cos p,
(186)

где p — угол поворота плоскости 
вращения кривошипа.

Поскольку перемещение цилиндра по подобной траектории 
практически неосуществимо, эту траекторию заменяют окружно
стью, описанной радиусом R, что вносит в расчет по формуле (186) 
некоторую неточность.

Взяв вместо одного цилиндра несколько и расположив их по 
кРугу (подобно револьверному барабану), а также заменив кри
вошип диском 5  (рис. 73, а), ось которого наклонена относительно 
оси Цилиндрового блока 2  на угол у =  90° — р, получим принци
пиальную схему многопоршневого насоса (мотора) пространствен- 

ого типа. Насос состоит из цилиндрового блока (барабана) 2 
поршнями 5, связанными при помощи тех — или иных средств 

(поршневь» шатунов 4 или пружнн) с наклонным диском (шай 
/ изменением угла наклона которого относительно оси ци

фрового блока осуществляется регулирование величины хода h

Рпс. 72. Кинематическая схема 
аксиально-поршневого насоса



поршней. Цилиндровый блок в этой схеме связан с ведущим ва
лом 8  с помощью кардана 6.

Так как оси цилиндров в этом случае будут перемещаться при 
вращении цилиндрового блока но окружности, а проекция окруж
ности центров гнезд диска (шайбы), в которой заделаны шатуны 
поршней, на плоскость, перпендикулярную к оси цилиндрового 
блока, является эллипсом, то параллельность осей шатунов будет 
нарушена, и при вращении цилиндрового блока они будут совер
шать качательные движения, что отразится на кинематике двн-

Рис. 73. Принципиальная схема аксиального поршневого насоса С 
карданно-шатунной связью наклонной шайбы с цилиндровым бло

ком и поршнями (а) и расчетные схемы элементов насоса (6 — е)

женин норшия. Угол поворота шатунов будет зависеть от их длины 
и угла поворота шайбы р =  90" — у. между плоскостью диска 
и осью цилиндрового блока.

В  практике поворотом шатуна обычно пренебрегают, в резуль
тате формула (186) будет приближенно справедлива и для настоя
щей схемы насоса.

Поскольку цилиндровый блок 2  у рассматриваемых насосов 
вращается (цилиндры перемещаются относительно корпуса), упро
щается распределение жидкости, которое обычно выполняется 
через серпообразные окна а и Ь (рис. 73, б) в распределительном 
золотнике 1 и каналы (отверстия) 7 в цилиндровом блоке 2  (см 
рис. 73, а и в). В мертвых положениях цилиндров отверстия 7 
пер ерываются нижней и верхней перевальными (разделитель-
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Ерцмя) перемычками, расположенными между распределитель
ными окнами а и 6 , ширина $ которых несколько превышает раз
мер отверстий 7 (t <  s) (на рис. 73,а окна а и 6 показаны условно).

Производительность насоса регулируется изменением угла у 
наклона шайбы относительно осей цилиндрового блока, которое 
осуществляется либо изменением положения цилиндрового блока 
при неизменном положении оси наклонной шайбы (рис. 73, а), 
либо наоборот (рис. 74).

Насосы и гидромоторы аксиального типа обладают наилуч
шими из всех типов этих машин габаритами и весовыми характе-

Рис. 74. Аксиально-поршневой насос с качающейся шайбой

ристиками. Т ак , например, на 1 кг веса насосов, применяемых 
в авиационной технике, часто приходится мощность 5—8 л. с.

Особенностью рассматриваемых машин является малый момент 
инерции вращающихся частей, что имеет существенное значение 
при использовании их в качестве гидромоторов.

Важным параметром для многих случаев применения является 
также приемистость (быстродействие) насоса при регулировании 
расхода.

Изменение производительности от нулевого до максимального 
значения осуществляется в некоторых насосах за 0 ,04 сек и от 
максимального до нулевого за 0,02 сек.

Распространенное число цилиндров в аксиально-поршневых 
насосах равно 7 -5- 9 . Максимальный угол между осями цилиндро
вого блока и наклонной шайбы обычно равен: в насосах 20 и 
в гндромоторах 30°, увеличение этого угла сопровождается ростом 

оковой составляющей усилия давления ж и д к о с т и  па поршень.
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Число оборотов пасосов средней мощности обычно принимают 
равным 1000— 2000 в минуту. Число оборотов гидромоторов может 
быть выше примерно в 1 ,5—2 раза, чем у насосов в той же кон
струкции и мощности.

Число оборотов подобных насосов авиационных гидросистем 
обычно равно 3000—4000 в минуту; однако в отдельных случаях 
применяют насосы со значительно большим числом оборотов. 
По данным иностранной печати, фирмя Виккерс (США) изготов
ляет насосы с максимальным числом оборотов в минуту 20 000 и 
30 000 и минимальным 5 — 10.

Насосы и моторы с аксиальным расположением цилиндров 
применяются при давлениях 210—350 кГ/см2 и реже при более 
высоких давлениях (насосы производительностью до 400 л/мин  
часто выпускаются на рабочие давления до 550 кГ/смг и насосы 
с малыми расходами — на давления 700 кГ/см2).

Мощность уникальных насосов, выпускаемых для некоторых 
отраслей промышленности (для прокатных станов и пр.), достигает 
4000—4500 л. с. и более. Крутящий момент гидромоторов при 
210 кГ/см2 доведен до 800—900 кГм.

Насосы и моторы этих типов имеют высокий объемный к. п. д., 
который для большинства моделей достигает при номинальных 
режимах работы значений 0 ,9 7 —0,98 . Многие зарубежные фирмы 
гарантируют для насосов производительностью 130—150 л/мин  
объемный к. п. д. при давлении 350 кГ/см2 не менее 0 ,99. Общий 
к. п. д. этих насосов составляет примерно 0,95.

Весовое преимущество (вес, приходящийся на единицу мощно
сти) гидромоторов этого типа по сравнению с электродвигателем 
составляет от ~ 8 0  раз для малой до ~ 1 2  для большой мощности.

КИНЕМАТИКА II ДИНАМИКА НАСОСОВ

Скорость движения поршня. На основании выражения (186) 
ход поршня при повороте кривошипа на угол а  равен

h =  x  =  R  (1 -  cos a) cos р =  R sin у (1 — cos а ), (187)
где R =  D t/2 — радиус окружности центров заделки шатунов 

в шайбе (см. рис. 73, а).
В  соответствии с этим выражение для мгновенной скорости 

движения поршня можно представить в виде (считаем шатуны бес
конечно длинными)

^отн =  5Г  =  л  Sin Y Sin а  ~  , (188)

где у =  90° — р — угол между осями цилиндрового блока » 
наклонной шайбы.

Поскольку ^  =  (о, можно написать

(1 8 9 )
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где а  =  й>/ — текущий угол попорота цилиндрового блока; 
to — угловая скорость.

М аксим альны й ход поршня

^тах =  2/? sin у. (190)

Ускорение движения поршня. Ускоренно любой точки поршня 
состоит из ускорений относительного и вращательного движений.

Ускорение относительного движения /отн может быть вычис
лено по выражению

/ о т »  =  =  Я м 2 sin у COS а  =  ^  sin у  cos ос, (191)

где V0HP — окружная скорость рассматриваемой топки оси ци
линдра; ускорение будет максимальным при условии

co*/f sin у sin а  =  0. (192)

Для соблюдения этого условия значение sin а  должно рав
няться нулю, что соответствует крайним положениям поршня:

/отитах =  ± %  Sin у . (193)

Ускорение любой точки поршня во вращательном (перепосном) 
движении будет направлено к центру вращения цилиндрового 
блока и равно

/ „ . р  =  « 1р, (194)

где р — расстояние от выбранной точки до оси цилиндрового 
блока.

Силы инерцин. Силы инерции массы т поршня в относитель
ном движении можно вычислить по уравнению

И'опт =  — т/отн =  —  sin у cos а  (195)

в силу инерции массы т во вращательном движении — по урав
нению

=  — т /пер =  — гпрсо3. (196)

Допустив, что величина р равна радиусу Я окружности, опи
сываемой осью цилиндра, можно написать

Wntp =  - m R u \  (197)

Производительность насоса. Подставив в формулу (150) значе
ние величины хода поршня hmax =  2R sin у [см. выражение (190)1, 
Получим приближенное выражение для определения расчетной
производительности:

Л я Л л  • 2Н sin v /j|nox
Q m eop =  =  ---------4-------  • (198)
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При расчетах обычно допускают, что оси шатунов (штоков) 
поршней совпадают с осями цилиндров в мертвых положениях 
поршней и точки контакта их с наклонной шайбой находятся на 
осях цилиндров (полагают длину шатуна бесконечно большой) 
(рис. 75). В  этом случае расчет проводится исходя из радиуса 
(или диаметра) окружности, на которой расположены оси цилинд
ров блока.

В соответствии с этим максимальный ход поршня насосов с ша
тунами конечной длины принимают с некоторой погрешностью 
равным h =  D tg у, где D — диаметр окружности, на которой рас
положены центры цилиндров.

При этом выражение (198) для расчета средней теоретической 
производительности такого насоса примет вид

QmroV =  дп =  Л- “f tg Y =  fznD  tg  Y , (199)

где d и z — диаметр и число цилиндров.
В равной мере целесообразно также пользоваться выраже

ниями (187), (189) — (191) и (195) с заменой значения (/? sin у) на
.  D

—

' Ф -  ^
(R oig у) - где R 6 =  2 ~  ради J 0
окружности цилиндрового 
блока, на которой распо
ложены оси цилиндров.

Очевидно, выражение 
(198) будет справедливо 
при конечной длине шату 
нов (см. рис. 73, а и 74), 
лишь в случае, если 
угол у между осями диска 
и блока цилиндров равен 
нулю (что соответствует 

нулевому расходу). Расчеты показывают, что ошибка в вели
чине хода h (вычисленная для мертвых точек механизма) при угле 
наклона шайбы до 20° составляет для распространенных размеров 
насосов небольшую величину (0 ,01—0,04 л.н). Однако при уве
личении угла ошибка повышается. Так, например, при увеличе
нии угла с 29 до 31° ошибка возрастает в 2 раза.

Анализ механизма ведения блока цилиндров (см. рис. 73, я) 
показывает, что наименьшие углы наклона оси шатуна к оси ци
линдра обеспечиваются для распространенных насосов при усло
вии

Р х _  2

D  1 + 'C O S У т я т  ’

Рис. 75. Расчетная схема бесшатунного 
аксиально-поршпевого насоса

где D x и D — диаметры окружностей расположения центров сфе
рических опор шатунов в наклонной шайбе и осей 
цилиндров в цилиндровом блоке.
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равномерность подачи (потока) жидкости. Мгновенная подача 
одним поршнем равна [см. выражение (189)]

q =  V omJ  =  /Яш  sin у sin ос, (200)

гдо / = V “  "лощ адь поршня.
Суммарная мгновенная подача всеми поршнями составит 

Q' =  qx +  4t + .  • • =  Вы/ sin у sin а , Яш/ sin у sin а 2 + . . .  =
=  Яш sin у 2  sin а , (201)

где cii, «г и т. д. — текущие углы поворота осей цилиндров от
носительно нейтрального положения (отно
сительно оси, при совпадении с которой пор
шни находятся в крайних положениях).

Сведения, приведенные на стр. 141 применительно к радиаль
ным насосам, справедливы и для рассматриваемых здесь аксиаль
ных насосов.

Следует отметить, что выравнивание подачи осуществляют раз
личными конструктивными мерами. В частности, применяют ме
тод размещения цилиндров в блоке и шаровых головок шатунов 
в наклонной шайбе на разных радиусах, а также метод «сгущения» 
поршней, заключающийся в неравномерном угловом расположе
нии осей цилиндров в блоке. Применяют также комбинированный 
метод, в котором одновременно осуществлены указанные конст
руктивные меры. Параметры, определяющие подачу, подбирают 
так, чтобы в момент максимальной угловой скорости наклонной 
шайбы уменьшение подачи компенсировалось увеличенным значе
нием диаметра того поршня, который в этот момент обеспечивает 
наибольшую часть подачи, или увеличением радиуса, на котором 
он расположен в блоке.

Крутящий момент. В точке контакта поршня с поверхностью 
наклонной шайбы возникает в результате воздействия силы Р , 
давления р (противодавление, принимаемое равным нулю) жид
кости на поршень Р = л^ -  р нормальная к поверхности шайбы
сила N u ее реакции (см. рис. 75). Эту силу можно разложить на 
составляющие: Р н, направленную по оси поршня, и Т и, направ
ленную нормально к оси поршня. Первая составляющая Р н, 
равная по величине и обратная по знаку алгебраической сумме 
сил, действующих вдоль оси поршня (см. стр. 145), преодолевает 
эти силы, а составляющая, нормальная к оси поршня, развивает 
крутящий момент.

Составляющая Т н преодолевается в насосе приводным момен- 
т°м, приложенным к его валу, и составляющая Тм создает в гид- 
Ромоторе момент, приводящий цилиндровый его блок во вращение.

ила N H реакции шайбы нагружает узлы машины (подшипники 
и uP-)i а также определяет величину контактного напряжения па
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головке плунжера и перекашивает его. Прп сферической головкр 
плунжера, контакт которого с шайбой происходит в этом случае 
в точке, смещенной относительно его оси (см. рис. 89), эта си.ы 
также поворачивает плунжер вокруг оси.

Для расчетной схемы насоса, представленной на рис. 75 (силы 
отнесены к поршню, находящемуся условно в крайнем положе
нии), величина Т и равна (учитываем лишь силу давления жид 
кости на поршень):

7 H =  P Hs m a tg Y . (202)

В соответствии с этим теоретическое приближенное значение 
мгновенного крутящего момента для одного цилиндра можно 
определить по выражению

М  — T HR =  P HR tg y s in a  (203)

в для всех цилиндров, находящихся в рабочей зоне,

=  sin а , (204)

где R =  D /2  — радиус окружности, на которой расположены 
оси цилиндров в блоке.

При наличии противодавления в нерабочей нолости суммарный 
момент будет выражаться формулой

М  pea =  М  М  пр, (205)

где М пр — суммарный момент от действия противодавления жид
кости.

Очевидно, что противодавление можно учесть с достаточной 
точностью, если при расчете силы Р  =  • р значение р заменим 
перепадом давления в рабочей (pt) и нерабочей (р2) полостях:

Др =  р, — рг.

РАСПРЕДЕЛЕНИЕ ЖИДКОСТИ

В большинстве конструкций аксиальных роторно-цоршневых 
насосов применяется торцовое распределение (см. рис. 73, а и б), 
осуществляемое при помощи серпообразных окон а и Ь, выпол
ненных на упорно-распределительном диске (золотнике), с кото 
рыми поочередно соединяются прп своем круговом движении ци 
линдры. Опорные торцовые поверхности изготовляются плоскими 
и реже сферическими.

Геометрические формы распределителя насоса выбираются 
так, чтобы нагнетательные окна герметично отделялись от всасы 
веющих и чтобы было обеспечено некоторое регламентированное 
превышение усилия, прижимающего цилиндровый блок к распре
делительному диску (золотнику), над силами, отжимающими си
лами, причем это превышение должно быть таким, чтобы удель-
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яЫ0 давления п гилы трения не превосходили допустимых значе
ний

Отверстия 7 в донышках цилиндров обычно имеют в сечении 
удлиненную форму, причем ширина их равна ширине с окон а и b 
в распределительном диске, а длина t — диаметру d цилиндра. 
Для создания герметичности распределительной пары должно 
б ы т ь  обеспечено надежное разделение в каждый момент полостей 
в ы с о к о г о  и низкого давлений. Для этого в мертвых положениях 
поршней отверстия 7 цилиндров перекрываются нижней и верхней 
перевальны м и (разделительными) перемычками между окнами а 
л Ь, ширина s которых несколько превышает размер этих отвер
стий, т. е. обеспечивается условие s ]> t, при котором цилиндр 
в конце хода поршня отсекается от полости, с которой он был со
единен. Надежность этой отсечки определяется величиной пере
крытия (s — 0 . в пределах которого необходимо переместить ось 
цилиндра относительно неподвижного золотника, для того чтобы 
окно цилиндра после отсечки какого-либо окна золотника пришло 
к кромке второго окна.

Практически ширина этой перемычки s выбирается равной

* = ( 1, 1 - * - 1,2) <,

где t — диаметр (или большая ось, если отверстие не круглое) 
канала, соединяющего цилиндр с распределительным ок
ном.

Для распределительного золотника (см. рис. 73, б) это условие 
обеспечивается выбором значений углов <Pi и ф2 (см. стр. 150) 
поворота блока из нейтрального положения. Обычно эти углы 
равны между собой, хотя в некоторых насосах они различны. 
В общем случае распределители насосов имеют небольшое поло
жительное перекрытие, равное ~ 1°, и гидромоторов ~  (1 ,5— 2)°.

В практике верхняя и нижняя перевальные перемычки s между 
окнами а и Ь распределительного золотника обычно выполняются 
равными между собой н располагаются симметрично относительно 
нейтральной (вертикальной) его оси.

Ширину распределительных окон обычно выбирают с =  0 ,5  d 
и ширину уплотняющих поясков 6, =  Ьг =  0,125 d. Однако учи
тывая неравномерный износ поясков, обусловленный различием
их окружных скоростей, можно принимать ~ =  0 ,8 .

Площадь окна распределителя выбирается такой, чтобы ско
рость рабочей жидкости в нем не превышала в 2 ,2 —2,5 раза сред
ней скорости поршня. Практически для самовсасывающих насо
сов скорость жидкости в каналах распределительного устройства 
не должна превышать 3—4 м/сек.

Площадь окна питания цилиндра обычно равна 0 ,45  —0,5 нло- 
Щадн самого цилиндра. Для снижения скорости жидкости приме
няют вытянутую форму окна питания а цилиндра, центральный
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угол а 0 охвата которого превышает угол а ц охвата окружности 
цилиндра на 4 —6° (рис. 76, а).

Применительно к рассматриваемым здесь насосам с торцовым 
(плоским) распределением принято также различать угол упреж
дении фх, на величину которого следует повернуть цилиндровый 
блок, чтобы цилиндр после отсечки окна золотника пришел в нейт
ральное положение, и угол запаздывания ф2, на который должен 
быть повернут блок, чтобы цилиндр переместился из этого нейт
рального положения в положение, соответствующее началу его 
соединения с противоположным окном золотника.

Углы запаздывания и упреждения должны выбираться нз 
условия устранения компрессии жидкости и обеспечения мини
мального перепада давления между давлением в цилиндре и дав

лением в том окне рас
пределительного золотни
ка, с которым цилиндр 
в текущий момент соеди
няется, так как в против
ном случае возникнут 
вредные, даже опасные 
для гидросистем забросы 
давления.

Соображения и реко
мендации по этому вопро
су, приведенные выше 
(см. стр. 150) для насосов 

с цапфовым распределением, распространяются и на рассматри
ваемое здесь распределение.

Для предотвращения ударного действия обратного потока 
жидкости в момент соединения цилиндров с полостью нагнетания 
(для обеспечения безударного перехода цилиндра из полости вса
сывания в полость нагнетания) в узле распределения обычно 
выполняют узкие (малого сечения) канавки (усы) (см. рис. 73, г), 
через которые цилиндры в конце хода всасывания соединяются 
с полостью нагнетания. Вследствие дроссельного (тормозного) 
действия этих канавок происходит плавное дозаполнение ци
линдров жидкостью и повышение давления заключенной в них 
жидкости до давления в полости нагнетания. При этом сни
жаются забросы давления (гидравлические удары) и шум на
соса.

Длина канавок определяется углом 6 =  8 -5- 10°; ширина — 
1— 2 мм. Эти канавки часто выполняются сужающимися по глу
бине и по ширине. Расстояние между этими канавками обычно 
выбирается так, чтобы было обеспечено условие s' >  t. Однако 
в некоторых насосах для повышения плавности соединения и сни 
жения шума принято s' t. Очевидно при этом условии (см. 
рис. 73, г и 76, 6) повышаются утечки жидкости.

Рис. 76. Схемы каиалпзацпп цплпндра 
акснально-поршпевого насоса с торцовым 

распределением
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Следует отметить, что поскольку перепад давления в канавке 
.  этом случае равен рабочему давлению (200 —300 кГ с.к*), в ней 
развиваются высокие скорости течения жидкости, сопровождаю
щиеся разрывом сплошности потока (кавитацией) и соответственно 
кавитационным разрушением (эрозией) поверхности перемычки 
впереди «уса» (на рис. 76, б зона разрушения отмечена точками).

Силы, действующие в распределительном узле. Срок службы 
(надежность) и герметичность насоса во многом зависят от сил, 
действующих в распределительном узле.

Ц илиндровы й блок насоса находится под сложным действием 
сил д авлен и я жидкости в цилиндрах и в стыковом зазоре между 
поверхностям и контакта блока и золотника распределения, сил

а) 6) в)
Рис. 77. Схемы элементов торцового распределения насоса

трения поршней о стенки цилиндров и в шаровых опорах шату
нов, а также под действием боковых составляющих сил давления, 
вызванных угловым смещением блока по отношению к шайбе, цент
робежных сил поршней и сил, обусловленных динамической и 
статической несбалансированностью блока и пр. В регулируемых 
насосах действуют также силы, обусловленные силами инерции 
люльки механизма регулирования.

Из указанных сил основными являются силы, обусловленные 
Давлением жидкости в цилиндрах и в стыковом зазоре.

Цилиндровый блок насосов с торцовым распределением 
Жидкости с неподвижным золотником (рис. 77, а) находится под 
Действием сил F np давления жидкости на донышки цилиндров, 
соединенных с нагнетательным окном, которые прижимают его к 
Распределительному диску (золотнику), и противодействующих 
(отжимающих) им сил Роп,ж давления жидкости в рабочем окне и 
зазоре, образованном рабочей поверхностью (зеркалом) этого 
Диска и торцом цилиндрового блока. Рабочая площадь каждого 
Цилиндра, на которую действует давление жидкости, равна раз
ности площадей цилиндра диаметром d п канала 7 в его донышке, 
с помощью которого цилиндр соединяется с окнами распредели- 

Кроме того, в большинстве конструкций цилиндровый блок
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прижимается к распределительному диску также усилием пру
жины (см. рис. 74); однако поскольку усилие затяжки пружины 
относительно небольшое, при расчете действующих сил им при 
небрегают.

Силы давления жидкости, действующие на цилиндровый блок, 
от значения которых зависит величина результирующей силы, 
прижимающей один элемент распределителя к другому, склады
ваются нз сил, действующих по площади распределительных окон 
а и Ь (рис. 73), и сил давления по контактирующим поверхностям. 
Расчет проводят применительно лишь к полости высокого давле
ния. В целях упрощения расчетов величина площади каналов ? 
питания блока учитывается полностью, хотя эта площадь в созда
нии раскрывающей силы не участвует. Очевидно, чтобы не произо
шло «раскрытия» распределителя (отжима блока от золотника), 
сила давления жидкости на площадь донышек цилиндров, при
жимающая блок к зеркалу золотника, должна быть больше рас
крывающих сил давления жидкости в стыковом зазоре. Оценку 
распределителя, с этой точки зрения, производят по так назы
ваемому коэффициенту поджима, под которым понимается отноше
ние разности сил, прижимающей блок 7 к поверхности распре
деления F np, и отжимающей Ротж, к величине прижимающей 
силы в % :

\л _  F n p ~ F o m x  , ПЛ р  100Р от жЛ/ = ----- J - --------100, F np= m ~ ~ м . (20(>)

Увеличение этого коэффициента сопровождается повышением 
избыточной силы прижима и соответственно повышением контакт
ного давления рабочих поверхностей распределителя и увели
чением силы трения. При уменьшении коэффициента М повы
шаются объемные потери и работа распределения становится не
устойчивой.

Коэффициент М  поджима зависит от давления жидкости, а 
также от числа оборотов и конструктивной схемы насоса. Практи
чески значение этого коэффициента находится в пределах М  =  
=  6 +  8 %.

Цилиндровый блок насоса с нечетным числом цилиндров на
ходится в равновесии под действием изменяющихся по величине 
и эксцентрично приложенных к нему сил. Последнее обусловлено 
тем, что в таком насосе число поршней, находящихся одновременно 
под рабочим давлением жидкости, меняется при вращении блока
о т г + *  до —2~  поршней. Следовательно, на цилиндровый блок
насосов с нечетным числом цилиндров действуют силы, изменяю
щиеся во времени в зависимости от угла поворота блока относи
тельно распределительного диска (золотника). В соответствии 
с этим максимальное (F npmnx) и минимальное (F npmi„) значения

силы прижима изменяются в течении цикла в отношении .
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Для того чтобы обеспечить постоянное я течение всего цикла 
оТ1юшенне этих сил, необходимо, чтобы максимальное и мини
мальное аначенин сил, отжимающих блок от диска, изменялись 
в таких же пределах, как и прижимающей силы, т. е.

для этого распределительный золотник должен иметь угол окна
(сы. Р *с - 73, б)

Положение точки приложения силы прижима зависит от числа 
цилиндров, соединенных в данный момент с нагнетательным окном 
8олотника распределителя, причем в момент измепения числа ци
линдров, участвующих в прижиме, положения точки приложения 
этой силы изменяются скачкообразно. Нетрудно видеть, что 
одному циклу изменения положения соответствует угол поворота 
блока, равный 2n/z.

При четном числе цилиндров число поршней, находящихся 
под рабочим давлением жидкости, постоянно и равно г/2. Нагрузка, 
действующая на золотник от сил давления жидкости в цилиндрах, 
в этом случае практически постоянна, и изменяется лишь центр 
давления результирующей силы.

Поскольку равнодействующая сил давления жидкости в ци
линдрах не совпадает с осью блока (центр давления колеблется 
вокруг оси поворота наклонной шайбы), создаются условия для 
возникновения жидкостного гидродинамического клина, способ
ствующего раскрытию уплотнения.

В равной мере несимметричной является нагрузка на цилинд
ровый блок и со стороны стыкового зазора. Часть поверхности 
распределительного диска (золотника) прорезана окнами а и Ь 
(см. рис. 73, б), в которых действуют давления жидкости, соот
ветствующие рабочей и нерабочей полостям насоса; на контактной 
(не прорезанной окнами) части действует среднее давление жидко
сти, затекающей в зазор между распределительным диском и ци
линдровым блоком из окон а и Ь. В  частности, для насоса, питаю
щегося без дополнительного подпора, жидкость под давлением 
будет находиться лишь в одном нз окон, соединенном с нагнетаю
щей полостью; во втором же окне, соединенном с всасывающей 
полостью, будет вакуум, влиянием которого при расчетах можно 
пренебречь, приняв давление в нем равным атмосферному.

В соответствии с указанным суммарная площадь поясков ши
ринок by и Ьг, расположенных по обе стороны распределительных 
окон и нецрорезанных перемычек между этими окнами, должна 

ить такой, чтобы были уравновешены силы давления жидкости 
аа Донышки цилиндров (см. также рис. 77, а).

F * + 1

(207)

179



Учитывая, что площадь цилиндровых окон (каналов) 7 (см. 
рис. 73, а) входит в выражение баланса действующих сил со зна
ками как «-|-», так и «—», а также пренебрегая влиянием давле
ния в окне всасывания золотника и допуская, что давление в сты
ковом зазоре действует лишь со стороны окна нагнетания, т. о. 
действует лишь на половину поверхности контакта, условие рав 
новесня сил, действующих на цилиндровый блок, можно предста
вить с некоторыми допущениями в виде

Е п р ~  ^от ж ' СРн/ц  =  Рн/оя 4 ” 2 Рср/кон>  (20fS)

где с — минимальное количество цилиндров, одновременно со
единяющихся с окнами нагнетания; 

f 4 — площадь сечения цилиндра;
/0„ — площадь распределительного окна (нагнетания);

/кон=  — fox — площадь контакта цилиндрового блока с
распределительным диском со стороны рабочего окна; 

/кол — площадь кольца, описанного радиусами Ri п Д 4;

/кол =  л (Д{ — /? !);

р н — давление нагнетания; 
р ср — среднее давление в стыковом зазоре.

При этом мы пренебрегли давлением во второй половине сты
кового зазора (со стороны окна всасывания), а также давлением, 
обусловленным затягиванием (переносом) жидкости движущейся 
поверхностью цилиндрового барабана.

В  том случае, когда давление жидкости в окне золотника, со
единенном с нерабочей полостью, выше нуля, что, в частности, имеет 
место при принудительном питании насосов жидкостью под давле
нием или при работе гидромоторов с высоким давлением слива 
жидкости из нерабочих полостей (при дроссельном регулировании 
скорости), необходимо в баланс сил включить действие давления 
в этом окне.

Очевидно, для обеспечения надежного контакта надо, чтобы 
суммарная сила давления жидкости, действующая на цилиндро
вый блок со стороны поршней, превышала противодействую щ ую  
ей силу давления жидкости в стыковом зазоре, стремящуюся рас
ширить (раскрыть) этот зазор, т. е. должно быть соблюдено усло
вие

F np >  Р отж\ сР н/ч  >  Р/ок +  *2 Рср/кон • (209)

Превышение сжимающей силы над раскрывающей не долж но 
вызывать и з л и ш н и х  сил трения и износа трущейся пары. Из прак
тики известно, что при известном опыте и стабильном качеств
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изготовления деталей уплотнительной пары можно ограничиться 
превышением в пределах

- р- ~ - от- ■ 100 =  6 ч - 10% .
F пр

Однако анализ показывает, что среднее удельное давление 
на опорной поверхности распределителя в выпускаемых насосах 
практически составляет 8 — 19 к Г  1см* и выше при ррав =  1С0 кГ/см*.

При расчетах торцового распределения основную трудность 
представляет выбор среднего давления р ср, действующего в сты
ковом зазоре, величина которого зависит от точности обработки 
деталей уплотняющей пары и в первую очередь от перпендикуляр
ности их торцов к оси вращения и качества материала, из которых 
они изготовлены, а также от качества самой жидкости и ряда про
чих, подчас трудно учитываемых факторов. Поэтому при колеба
ниях давления могут возникнуть непредусмотренные осевые силы 
в том или другом направлении, которые могут вызвать колебания 
ротора и привести к потере герметичности и к повышенному из
носу деталей пары.

При колебаниях ротора в торцовый зазор могут проникнуть 
частицы загрязнителя, способствующие износу рабочих поверх
ностей распределителя.

При практических расчетах допускают линейное распределе
ние давления в зазоре, соответствующее параллельной щели 
(см. рис. 73), для которой среднее давление в стыковом зазоре

п _Рн 4~ Рсл
г с р  ~  2 *

где р н и рсл — давление на входе в щель (нагнетания) и на вы
ходе из нее (слива).

При р сл =  0 среднее давление рср =  ^ - .
В соответствии с этим давление по радиусу определится по 

выражению

P =  ( P i - P t )  д . (2Ю)

где R' — текущий радиус, на котором измеряется давление;
/?! и R — внешний и внутренний радиусы поясков.

В действительности давление вдоль радиуса изменяется не по 
линейному, а но логарифмическому закону (см. стр. 102). Это 
Давление можно с достаточной точностью определить по выраже
ниям:

Для наружного пояска
,пЛ’

P =  Pi +  (Pi - Р * ) - 7 Г , : (211)
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для внутреннего пояска

In —
P =  f t  +  ( P i - А ) - § .  (212)

Следует отметить, что давление в торцовом зазоре распредели 
теля во время работы может превышать давления на границах 
зазора. Подобное превышение наблюдается при зазоре, суживаю
щемся в направлении движения подвижной детали пары (при 
сближении поверхностей, образующих зазор). При расширяю
щемся зазоре давление в нем обычно ниже давления на его грани
цах и может достигать значения вакуума. В  зоне всасывания 
в зазоре может образоваться глубокий вакуум ~ 4 0 0  мм рт ст. 
В  результате возникает местная газовая кавитация, сопровождаю
щаяся снижением несущей способности пленки и ее разрывом, 
что, в свою очередь, сопровождается повышенным износом сколь
зящей пары и схватыванием материала.

Для уменьшения износа поверхностей распределительной пары 
необходимо снижать окружную скорость скольжения. С этой 
целью отверстия питания цилиндров рекомендуется выполнять 
на минимально допустимом прочими требованиями радиусе, т. е. 
смещать их к оси цилиндрового блока (см. рис. 77, б). Примени
тельно к схеме, приведенной на рис. 77, необходимо, чтобы 
диаметр оси распределительных окон был больше диаметра U 
окружности, на которой расположены центры цилиндров.

Па герметичность рассматриваемой скользящей пары оказывает 
влияние угловая скорость вращения цилиндрового блока, с уве
личением которой утечки увеличиваются. Это обусловлено в ос
новном инерцией цилиндрового блока и нарушениями перпен
дикулярности его торца к оси вращения. В  результате при повы
шении числа оборотов насоса возможен отрыв блока цилиндров 
от распределительного диска. Очевидно, что если при малой ско
рости это нарушение перпендикулярности частично компенси
руется возможностью цилиндрового блока совершать незначитель
ные колебательные движения, в результате чего обеспечивается 
контакт его торца с распределительным диском, то при большой 
скорости этот контакт нарушится из-за сил инерции блока и между 
скользящими поверхностями образуется щель в виде острого 
клина.

Кроме того, при больших скоростях в сочетании с некоторыми 
искажениями плоскости контактирующих поверхностей возникает 
эффект гидродинамического клина, под действием которого тол
щина масляной прослойки с увеличением числа оборотов насоса 
увеличится настолько, что вызовет потерю герметичности. При 
малых скоростях цилиндрового блока :  ,500 об/мин несущая спо
собность определяется граничным слоем жидкости, при в ы с о к и х
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скоростях она определяется во многом гидродинамическим давле- 
н„ем в клиновидном зазоре, узкая часть которого расположена 

зоне окна нагнетания с некоторым смещением (на 30—40°) 
до направлению вращения цилиндрового блока.

В связи с трудностью обеспечения перпендикулярности сколь
зящих поверхностей торцового распределителя к оси вращения 
цилиндрового блока применяют конструкции, допускающие само- 
устан овку одной из уплотняющих поверхностей (деталей) но дру
гой. В частности применяют торцовый распределитель со сфериче
ской контактной поверхностью (см. рис. 81).

Такой сферический самоцентрирующий распределитель спо
собствует образованию равномерной смазывающей пленки.

Срок службы и герметичность зависят от чистоты обработки 
рабочих (скользящих) поверхностей. Чистота обработки должна 
удовлетворять требованиям, изложенным на стр. 204.

С целью создания более благоприятных условий нагружения 
распределительной пары применяют конструкции с плавающим 
распределительным диском Ъ (рис. 77, в). Ротор а устанавливается 
на радиально-упорном шариковом подшипнике. Плавающий рас
пределительный диск Ь прижимается к ротору а усилием пружин 
</и давлением жидкости. Питание осуществляется через герметично 
подвижные соединения с, допускающие некоторую свободу пере
мещения диска Ь.

РАЗГРУЗКА КОНТАКТНОЙ ПОВЕРХНОСТИ

Фактором, лимитирующим уменьшение площади уплотпитель- 
ных поясков распределительного диска, является возможность 
смятия материала. Чтобы избежать этого, применяют схемы рас
пределительного узла, в которых площадь уплотняющих поясков 
может быть уменьшена при обеспечении требуемой площади 
контакта. Это достигается тем, что на внешнем контактном кольце 
выполняется глухая кольцевая канавка е (см. рис. 73, в, е), кото
рая делит площадь внешнего кольца распределительного диска 
на две части, одна из которых т, (внешняя) дренажными пазами к 
разгружается от давления (давление в канавке е равно сливному). 
Поскольку в стыковом зазоре, образуемом торцом барабана 
с внешним кольцом (пояском) т, давление в этом случае практи
чески отсутствует (равно давлению р С1 слива), это кольцо служит 
лишь опорой, и величина его поверхности влияния на силы, дей
ствующие в стыковом зазоре, не оказывает. Применение указан
ного опорного пояска позволяет снизить контактное давление 
в уплотнительно-распределительном узле до требуемой величины.

Однако при работе насоса с подобным распределением на за- 
гРязненной жидкости наблюдается неравномерный износ контакт
ных поверхностей: изнашиваются поверхности поясков, находя- 
*Цихся под перепадом рабочего давления, тогда как поверхность
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внешнего опорного пояска т практически не изнашивается. 
В результате цилиндровый блок как бы зависает на этом поиске 
с образованием зазора по уплотняющим пояскам п, вследствие 
чего герметичность стыка нарушается.

В  отличие от этого контактные детали насоса, распределитель
ный диск которого не имеет опорных поясков (см. рис. 73, б), 
изнашиваются равномерно но всей поверхности диска, поэтому 
нарушение герметичности происходит в этом случае менее интен 
сивно, чем в предыдущем.

Цапфовое распределение. В  насосах аксиального типа при 
меняют также цапфовые распределения (рис. 78). Распределитель

1

этого типа состоит из цилиндрической цапфы 4 золотника, закреп
ленной в корпусе насоса, на которую посажен блок цилиндров /, 
установленный па двух шарикоподшипниках. Для устранения 
производственных неточностей в установке цапфы 4 в корпусе 
насоса предусмотрена некоторая свобода плавания (цапфа установ
лена в корпусе с небольшим зазором). От проворачивания цапфа 
удерживается с помощью фиксатора 3 , герметизация осуществ
ляется с помощью резиновых колец 2.

Зависимости, приведенные на стр. 149, справедливы и для 
распределения в аксиально-поршневых насосах.

СВЯЗЬ ЦИЛИНДРОВОГО БЛОКА С НАКЛОННОЙ ШАЙБОЯ

Во многих конструкциях аксиальных насосов ц и л и н д р о в ы й  
блок связан с наклонной шайбой при помощи одинарного уни
версального шарнира (кардана) (см. рис. 74).
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Угловые скорости ведущего (вал насоса) со, и ведомого (ци
линдровый блок) (1)2 валов при применении этого шарнира свя
заны зависимостью

где V ~  Угол между осями цилиндрового блока и наклонной 
шайбы.

а  — текущее значение угла поворота ведущего вала. 
Коэффициент неравномерности при передаче движения этим 

шарниром находится по выражению

Подсчеты показывают, что коэффициент неравномерности при
Y = 30° составляет оа = 0,29.

Вследствие указанной неравномерности вращения ведомого 
вала повышается неравномерность подачи насоса, а также paauu-

Рис. 79. Конструктивная и расчетная схемы двойного кардана

ваются ускорения, сопровождающиеся динамическими нагруз
ками и вибрациями, поэтому при проектировании насосов с подоб
ным шарнирным приводом приходится ограничивать угол у и 
скорость вращения вала.

Для выравнивания текущих угловых скоростей ведомого (ци
линдрового блока) а и ведущего Ь валов применяют насосы с двой
ным универсальным шарниром (карданом) с двумя центрами каче
ния. входное и выходное звенья которого соединяются так, чтобы 
ось иромежу! очпого шарнириого звена с (рис. 79) образовывала

<Oj _  cos у (213)to, 1 — sin* у cos* a  *

(214)



При повороте пала пз центрального положения на пекоторыц 
угол поршневой шток (шатун) 4 приходит в контакт с юбкой 
поршня 3 и при дальнейшем повороте приводит в движение блок 
цилиндров (рис. 82).

Ввиду небольшого угла между осью шатуна и осью поршня, 
характер движения последнего в цилиндре может быть выражен 
теми же зависимостями, что и насосов с карданной связью, а сле
довательно, кинематика и динамика поршня сохранились теми же. 
что и в механике с двойным силовым карданом.

Применение сферической поверхности распределителя и цент
рирующего пальца позволило устранить опорный подшипник 
в блоке и обеспечить свободу его самоустановки относительно рас
пределительного золотника, необходимую для компенсации воз
можных производственных неточностей.

В рассматриваемой бескарданной схеме насоса имеет место 
некоторая разность между углами поворота вала и блока, обуслов

ленная кинематикой ведения бло
ка и зависящая от угла наклона 
вала (шайбы) относительно блока. 
Последнее вызвано тем, что при 
вращении центров (осей) шаровых 
заделок штока в поршне и в на
клонной шайбе (валу) они оппсы

______ вают окружности в плоскостях,
^вого2у ^ а & с к а ™ Т о н Т ^ а  Расположенных одна относительно

другой под углом б, причем центр 
заделки шарнира в шайбе вала 

описывает окружность в плоскости, перпендикулярной к оси вала. 
Ось поршня (цилиндра) образует при вращении блока цилинд
рическую поверхность, ось которой совпадает с осью блока.

Если ведение блока осуществить одним штоком, то ось послед
него при непрерывном контакте с поверхностью юбки при враще
нии блока образует угол 2 б при вершине (см. рис. 82).

Из рис. 82, на котором показана схема ведения шатуном поршня 
блока цилиндров, видно, что последний отстает от ведущего вала 
на некоторый угол б, который изменяется при повороте вала, 
т. е. при постоянной угловой скорости вала скорость блока будет 
неравномерной. Поскольку в ведении блока цилиндров прини
мают участие поочередно все шатуны, мгновенная угловая ско
рость вращения блока определяется в каждый момент времени 
тем шатуном, который менее других отстает от вала насоса. Осталь
ные шатуны при этом не будут касаться юбок своих поршнел, 
и углы наклона их к оси цилиндра будут меньше, чем наклон ве
дущего шатуна, контактирующего в данный момент с юбкоп 
поршня. В результате снижения скорости ведущего шатуна и 
повышения скорости соседнего происходит смена в определенный 
момент ведущего шатуна другим. Таким образом, за один оборот
188



раЛа каждый шатуп дважды участвует в ведении блока, причем 
роршнп шатунов, находящихся в одной зоне ведения, выполняют 
х0д нагнетания и в другой — ход всасывания. В соответствии 
с этим существует закономерное чередование вступающих в ра
боту шатунов. При нулевом угле у наклона шайбы все шатуны 
теоретически являются ведущими.

В соответствии с указанным наблюдается неравномерность 
вращения блока, которая будет повышаться с увеличением угла 
н аклона шайбы, а также некоторое нарушение распределения. 
На угловую скорость блока, основная составляющая которой равна 
скорости вала, будут накладываться при постоянной угловой 
скорости вала составляющие более высокого порядка, т. е. блок 
при угле наклона шайбы у >  0 будет вращаться с переменной 
(пульсирующей) угловой скоростью, среднее значение которой 
равно скорости вала.

Указанные гармоники кривой скорости блока определяются 
углом его отставания от вала, причем за один оборот угол отста
вания блока от вала при одном цилиндре принимает 2 раза ми
нимальное значение.

В распространенных насосах с нечетным числом цилиндров z 
число колебаний равно 2 z  и л и  иначе значение угла отставания
будет колебаться с частотой где а>, — угловая скорость
вала. Амплитуда колебания выходной скорости зависит для штока 
данной длины от угла у наклона шайбы. Эта зависимость является 
одной из основных причип ограничений в выборе углов V-

Вследствие свободного (люфгового) перемещения шатуна в юбке 
поршня будут наблюдаться при реверсе удары, вследствие чего 
исключается возможность выполнения реверсивных машин, и 
в частности, гидромоторов этого типа.

Для устранения ударов при реверсе необходимо, чтобы шатуны 
каждого поршня постоянно контактировали с конической поверх
ностью юбки поршня, обкатываясь по ней вне зависимости от 
направления вращения гидромашины. Для обеспечения этого угол 
наклона конической поверхности юбки поршня должен быть рав
ным углу наклона оси шатуна относительно оси поршня. Должна 
быть обеспечена также соответствующая точность изготовления. 
В общем случае для предотвращения удара при остановках и из
менении направления вращения (реверсах) гидромашины должен 
быть устранен или сведен к минимуму люфт между приводным 
валом (шайбой) и блоком цилиндров. Однако практически наличие 
этих люфтов неизбежно, а следовательно, неизбежно некоторое 
отставание блока от ведущего вала, ввиду чего при смене ведущих 
штоков может наблюдаться удар их о поршни.

Для уменьшении люфта необходимо стремиться к устранению 
или возможно малому значению угла 6. Однако одновременно 
с этим для избежания возможности заклинивания штоков в поршне
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должна быть обеспечена некоторая минимальная величина этого
угла.

Отставание (люфт) блока цилиндров от вала в нереверсивны \ 
машинах снижают часто путем смещения (поворачивания) рас-

Рис. 83. Бескарданные акспально-поршиевые насос (а) п гидромотор (б)

пределителя на некоторый угол, равный или больше угла р ассо г
ласования (асинхронности).

Необходимо также обеспечить прочность штоков и юбок 
поршней, находящихся под действием тангенциальной силы Т,
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соответствующей приводному моменту, в частности, должна быть 
обеспечена необходимая заделка поршней в цилиндрах.

Возможность ударов штоков о поршни и большие нагрузки 
на штоки и юбки поршней является основным недостатком рассмот
ренной схемы ведения блока через поршни, вследствие чего эти 
насосы не пригодны для работы при больших (>  3000 об/мин) 
числах оборотов. С этой точки зрения они уступают насосам с 
двойным карданом.

На рис. 83, а и б представлены схемы регулируемого насоса и 
нерегулируемого мотора бескарданных типов. Регулирование 
насоса (рис. 83, а) осуществляется путем поворота цилиндрового 
блока 3 на коромысле относительно наклонного диска 2, жестко 
связанного с приводным валом 1.

НАСОСЫ БЕЗ СОЕДИНИТЕЛЬНОГО ШАТУНА

Возможность повышения скоростей и давлений в насосах с ша
тунным приводом ограничена устойчивостью против вибраций и 
прочностью узлов этого привода, в частности, значением удельного 
давления в сферической опоре шатуна в теле поршня. Это ограни
чение может быть устранено, если передать усилия поршней на 
наклонную шайбу через какой-либо промежуточный элемент. 
В соответствии с этим в системах с высокими давлениями полу
чают распространение насосы (гидромоторы) бесшатунной схемы 
(рис. 84), роль кривошипа в которых выполняет неподвижная 
наклонная шайба (рис. 85.)

Насос регулируемого расхода этой схемы представлен на 
рис. 84. Вращающий момент в этом насосе передается от привод
ного вала 7 на цилиндровый блок 6, в цилиндрах которого свободно 
посажены поршни (плунжеры), опирающиеся на гидростатически 
уравновешенные опоры (башмаки) 2 (см. рис. 84, а, б). Поршни 4 
поджимаются пружиной 5 через упорный диск (кольцо) 3 к нак
лонной шайбе 1, угол наклона которой регулируется с помощью 
винтовой пары 8.

В зоне нагнетания поршни прижимаются к наклонной шайбе 
также давлением жидкости и в зоне всасывания — пружиной 5, 
а при наличии подпора — давлением последнего.

Пружинное ведение плунжеров позволяет насосу работать 
в режиме самовсасываиия. Кроме того, подобная схема ведения 
имеет преимущество перед схемами, в которых пружины, прижи
мающие плунжеры к шайбе размещаются в цилиндрах (см. 
Рис. 75), поскольку центральная пружина 5 этого насоса работает 
при постоянном натяжении, а следовательно, не подвержена уста
лостным разрушениям. Для работы агрегата в режиме насоса уси
лие этой пружины должно быть достаточно большим, чтобы устра
нить возможность отрыва башмаков 2  от наклонной шайбы 1 
и обеспечить падежное уплотнение стыков башмаков с опорным



диском для предупреждения подсасывания воздуха в зоне всасы
вании. Выбор излишне большого усилия ведет к повышенному 
трению башмаков по шайбе, а также цилиндрового блока 6 ц(> 
распределительному диску. Однако при малом значении усилии 
пружины силы прижима поршней могут оказаться меньше суммы 
сил трения и инерционных сил, действующих на поршень, в ре
зультате опорный башмак может оторваться от наклонной шайбы, 
что вызовет разрушение насоса.

5 6

Рпс. 84. Насос бссшатупной схемы

Поскольку этот насос построен на базе рассмотренного криво
шипного механизма (см. рис. 72), приведенные выше кинемати
ческие зависимости будут справедливы для него. Из принципиаль
ной схемы поршневого элемента бесшатунного насоса, представ 
ленной на рис. 84, б (см. также рис. 85), видно, что проекция ли 
нии, соединяющей центры сферических опорных гнезд, на пло
скость, перпендикулярную к оси вращения цилиндрового блока, 
является окружностью, а следовательно, путь х [см. выражение 
(186)1, который прошел поршень от крайнего положения до поло
жения, представленного на рис. 84, б (при повороте на угол а), 
будет равен

x = i? s in y  —/?cosasin y = /?sinv(l — cosa), (210) 
где a  — текущий угол поворота цилиндрового блока.
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F Следовательно, Движение поршня в данной схеме подчиняется 
Вщнусоида.ч ьиому закону (соответствует расчетной схеме, представ

л е н н о й  на рис. 75) в отличие от рассмотренного выше насоса с ша-

\ щ ц
Рис. 85. Прпнцпопальная кппематпчсская схема порш- 

всиого элемента бесшатунного насоса

тунной связью поршней с шайбой, для которого справедлив приб
лиженный синусоидальный закон (см. стр. 170). Теоретический 
расход (производительность) этого насоса рассчитывается но выра
жению (11)9).

Рис. 86. Акснально-иоршневой бесшатуыный гндромотор

Центры сферических головок поршней с опорными башмаками 
этого насоса перемещаются при вращении ротора в плоскости, 
параллельной плоскости наклонной шайбы, ввиду чего головки 
поршней перемещаются по эллипсу, большая ось которого равна
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Н =  —— и малая ост. равна П. где D — диаметр окружности,
на которой размещены в блоке центры цилиндров.

Описываемый насос отличается надежностью в эксплуатации и 
простотой изготовления. Вращение цилиндрового блока осущести- 
ляется непосредственно от вала. В насосе отсутствует сложный 
узел двойного кардана (см рис. 73, а) и недостаточно надежный 
узел (механизм) ведения блока через юбки поршней (см. рис. 81). 
Применение разгруженных гидростатических кольцевых опор 
(башмаков) позволило значительно повысить давление ж и дко сти  
(до 500 кГ/см2 и выше).

На рис. 86 показана конструкция нерегулируемого гидромотора 
этого тина, который отличается плавной и бесшумной работой 
с устойчивостью в широком интервале скоростей от минимального 
значения (1 об /мин) до максимального (1600—2000 об/мин) По
добные моторы изготовляются мощностью от 1 до 60 л. с. с механи
ческим к. п. д. 0,96 практически на всем диапазоне чисел оборотов.

НАСОСЫ II ГИДРОМОТОРЫ С НАКЛОННЫМИ ЦИЛИНДРАМИ

Чтобы облегчить перемещение плунжера насоса при ходе вса
сывания, оси цилиндров обычно располагают под углом ф = 12 н- 
+ 15е к оси цилиндрового блока, вследствие чего плунжеры при

вращении цилиндрового ротора 
выталкиваются из цилиндров 
не только усилиями пружины, 
но и центробежной силой. При 
наклонном расположении ци
линдров упрощается также ком
поновка насоса и увеличивается 
при прочих равных условиях 
ход плунжеров, однако он будет 
менее равномерным по углу по 
ворота цилиндрового блока, чем 
при параллельном расположе
нии цилиндров.

Принципиальная схема та- 
Рис. 87. Аксиально-поршневой на- кого насоса представлена на 

сос с наклонными цилиндрами рпс. 87 (см также рис. 78).
В этом насосе использованы эле

менты радиального и аксиального поршневых насосов. Беговой 
дорожке наклонной шайбы обычно придают коническую форму 
с таким углом конусности, чтобы при у = 0 эта дорожка была 
перпендикулярна осям плунжеров.

Центробежная сила в подобном насосе будет способствовать 
поддержанию контакта плунжеров с наклонной шайбой, разгру
жая тем самым ведущие пружины.
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Центробежную силу R инерции плунжера можно вычислить 
из выражения (рис. 87)

R =  три»2 = т  (р — sin <р) со®, (217)
где р — переменное расстояние между осью вращения цилиндро

вого блока и центром тяжести плунжера; для верхнего 
мертвого положения цилиндра значение р будет макси
мальным (р = Ро) и для нижнего — минимальным. 

т  — масса плунжера;
и — угловая скорость вращения цилиндрового блока;
(р — угол наклона оси цилиндра к оси цилиндрового блока.

Силу R можно разложить на составляющие: RH нормальную 
к оси цилиндра и R0 аксиальную (осевую), которая, складываясь 
с усилием пружины, способствует ведению плунжера. Пренебре
гая трением плунжера, можно принять

/?0 = sin ф.
Расчетную производительность насоса можно подсчитать по 

общей формуле подстановкой в нее соответствующего значения 
Л хода плунжера [см. выражение (150)].

Для приведенных выше условий конусности шайбы выражение 
для хода плунжера

h — D
COS ф ’

где у и ф — углы наклона шайбы н цилиндров относительно оси
блока;

D — диаметр окружности, на которой находятся точки 
контакта плунжеров с беговой дорожкой шайбы 
при у = 0.

В соответствии с этим производительность насоса определится 
выражением

Q =  (218) 
*  4 cos ф '

НАСОСЫ С РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ ПРИ ПОМОЩИ 
ЦИЛИНДРИЧЕСКОГО ЗОЛОТНИКА

К насосам, предназначенным для работы при высоких давле
ниях (400—500 кГ/см2), относятся насосы, в которых распределе
ние осуществляется цилиндрическими распределительными зо
лотниками 4, приводимыми в движение принудительно при помощи 
кулачковых дисков 1, сидящих на валу иасоса (рис. 88, а). Ведение 
поршней 3 насоса осуществляется с помощью пружип 2, помещен
ных В цилиндры.

Движения поршня и золотника должны быть согласованы таким 
образом, чтобы разделении полостей всасывания и нагнетания,

7* 185



а)

6)
Рис. 88. Схема и конструкция аксиально-поршневого на
соса: а — с золотниковым распределителем; б — принци

пиальная схема насоса без распределителя



осуществляемое золотником, происходило в момент, когда ско
рость поршня равна или близка к нулю. Анализ показывает, < 
для безударной работы насоса с этим распределением золотник 
должен быть сдвинут относительно нагнетающего (всасывающего) 
поршня на 90°.

Выпускаются также насосы без распределителя, функции 
которого осуществляют непосредственно сами поршни. Из прин
ципиальной схемы этого насоса, приведенной на рис. 88, б, видно, 
что при повороте наклонной шайбы в направлении стрелки поршни 
/, 2 и 8 будут вытеснять жидкость в нагнетательную магистраль 
через щели, образованные соответственно поршнями 7, 8 и 6. 
Поршень 7 в данный момент находится в крайне верхнем (мертвом) 
положении и в работе не участвует, причем обе щели иоршня, 
распределяющего жидкость (для последнего случая нм является 
поршень 5), в этом положении перекрыты.

В положении шайбы, представленном на схеме, поршни 4,
5 и 6 всасывают жидкость через щели, образованные соответствен
но поршнями 2, 3 и 4. Поршень 3 находится в крайнем нижнем 
(мертвом) положении, и соответственно обе щели поршня, распре
деляющего жидкость (для последнего случая им является пор
шень 1), перекрыты.

Машины этого типа применяются также и для работы в каче
стве гидромоторов.

НАСОСЫ С НЕПОДВИЖНЫМ ЦИЛИНДРОВЫМ БЛОКОМ

Распространены также насосы с неподвижным цилиндровым 
блоком и вращающейся наклонной шайбой, в которых жидкость 
распределяется с помощью плоского подвижного золотника 5, 
представляющего собой кольцо прямоугольного сечения, поса
женное на эксцентричный палец 6 (рпс. 89). Цилиндровый блок 3 
насоса жестко посажен в корпус, а наклонная шайба 2 вращается 
вместе с валом 4, который при своем вращении приводит с помощью 
эксцентричного пальца 6 в колебательное движение плоский рас
пределительный золотник 5, последовательно соединяющий ци
линдры насоса с полостями всасывания и нагнетания. В нейтраль
ном для данного цилиндра положении распределителя канал (окно) 
Цилиндра полностью перекрывается золотником. Распределение 
обладает малой инерцией, отличается простотой п надежностью 
8 эксплуатации, однако поскольку распределительный золотник 
помещен в своей камере с зазором, затруднена его герметизация, 
поэтому эти насосы применяются обычно при давлениях не выше 
100 кГ1смг.

Описанная кинематическая схема имеет преимущества в ири- 
менеиип v гядромиторам, так к»к благодаря малому весу вращаю
щихся деталей гидромоюры с подобной кинематикой отличаются 
высоким быстродействием. Кроме того, вследствие относительно
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небольшого перемещения распределительного золотника 5 оп 
мало подвержен износу.

Ход поршня рассматриваемого насоса определится по выраже
нию (187). Скорость Vотн и ускорение /отн поршня соответственно 
определяется по выражениям (189) и (191). Поскольку плунжеры 
этого насоса перемещаются в неподвижном цилиндровом блоке, они 
совершают лишь движение вдоль оси цилиндра, а следовательно,

Рис. 89. Принципиальная схема п конструкция аксиальпо- 
норшневого насоса с неподвижным цилиндровым блоком

на них действуют лишь силы инерции, обусловленные кинемати
кой их движения в цилиндрах.

Производительность насоса определится приближенно по вы
ражению (199). При использовании этой машины в качестве 
насоса необходимо обеспечить ведение его плунжеров 1 либо 
пружинами, помещенными под плунжеры, либо давлением жид
кости, подаваемой от вспомогательного насоса подкачки, разме
щаемого обычно в корпусе основного насоса. Давление, разви
ваемое насосом подкачки, должно быть больше суммы возможных 
сопротивлений на пути от этого насоса к основному, а также
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давления, необходимого для обеспечения надежного ведения его 
плунжеров с учетом сил инерции и трения. <

Расчет распределителя. Расчет распределителя сводится к оп
ределению радиусов наружной (RH) и внутренней (Явн) кромок 
подвижного золотника, а также к выбору величины эксцентрици
тета е приводного эксцентрика (рис. 90).

Величины этих параметров выбираются такими, чтобы золотник 
в определенном положении полностью перекрывал окно одного
ИЗ ЦИЛИНДРОВ (С) И ОДН/ч" т'“-
ыенно полностью откр 
окна двух других  цилин, 
по одному из которы: 
происходит питание Ж1 
стью цилиндра, а по вто 
(а) происходит в ы теа

где R — радиус расположения распределительных окон цилиндро
вого блока;
г =* А/2 — радиус полуокружности окон питания цилиндрового

В соответствии с эти 
диус Ян наружной кр 
(окружности) золотника 
жен быть равен

жидкости из цилиндра 
гнетательную магистрал

Этот радиус может оыть 
выражен также уравнением

RH =  e +  R — г.

= V R* + -  2eR cos Р + г,

Рис. 90. Расчетная схема плоского рас
пределителя аксиально-поршневого на
соса с неподвижным цилиндровым бло

ком

блока;
Р и а  — углы согласно рнс. 95 (Р = а  + 90°);

А — ширина цилиндровых окон.
На основании этих выражений можем написать

К/г* + е*-2е/?созР + | = e + R (219)

Произведя преобразования, получим

(220)

Поскольку cos р =» cos (90е а ), можем написать
h



отсюда
R„ = V R 2 + в* + 2eR sin ос + . (221)

Введя безразмерный геометрический коэффициент (параметр) 
Л

m ~2R' П0ЛУЧИМ
_  2 m f l  (1 — т )

1 — sin  >х — 2m *

С учетом этого радиус наружной кромки золотника опреде
лится так:

+  (222,

Значение т  = ^  обычно принимается равным 0,1—0,12.
Радиус ReH внутренней кромки золотника определится:

R .H =  \  R1 4-е2 — 2Re cos (90° — а) -  \  =  V Я* +  с* — 2Re sin -  А . 

(223)
Межоконпая перемычка s определяется отношением s/h; для 

бронзовых и стальных блоков это отношение выбирается в преде
лах 0,2—0,3 и для чугунных от 0,5 до 0,8.

НАСОСЫ С КЛАПАННЫМ И КЛАПАННО-ЩЕЛЕВЫМ 
РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ

При высоких давлениях применяются насосы и гидромоторы 
с неподвижным цилиндровым блоком и клапанным или клапанно
щелевым распределением жидкости, причем клапаны могут раз
мещаться в корпусе пасоса (рис. 91) и в его поршнях (рис. 92). 
Жидкость засасывается в цилиндры насоса из внутренней полости 
корпуса через осевые отверстия в плунжерах 3, на концах которых 
смонтированы всасывающие клапаны 2; при рабочем ходе плун
жеров 3 жидкость вытесняется через нагнетательные клапаны 1.

Ввиду того, что клапанному распределению ирисущн отмечен
ные выше недостатки (см. сгр. 158), применяют насосы с клапанно- 
щелевым распределением, расчетная схема поршневого элемента 
которого с опорой поршней через башмак (ползушку) показана на 
рис. 93 (см. также стр. 161).

Расчетная производительность подобного насоса определится 
по формуле 1см. также выражение (183)]

(22'.)

где hp — рабочий ход поршня после отсечки (перекрытия) им 
окна а всасывания до крайнего правого положения.
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Рис. 92. Аксиалыю-иоришевой насос с распределительными клапанами, 
размещенными и поршнях

Рис. 91. Акспально-поршневой насос с клапанным распределением



Очевидно, что величина рабочего хода hp поршня будет меньше 
величины полного хода h = D tg у на ширину htc окна:

hp =  h — htc = D tg  v -- hee. (225)
Подставив в формулу (183) значение Лр, получим

<?m,op =  ?T ' ( ^ t g Y - / » . c) z n ,  (220)

где d, D, у и z — те же величины, что и в формуле (199).

Рис. 94. Насосы с клапанно-щелевым распределением

Кривая подачи насоса будет аналогичной кривой, представ
ленной на рис. 68.

Аксиальные насосы с неподвижным цилиндровым блоком и 
клапанным распределением могут применяться при давлениях 
600—650 кГ/смг на маслах средней вязкости (v = 20 + 25 сст).
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Насос с клапапно-щелевым распределением показан на 
рис. 94, а.

Ведущая наклонная шайба 6 этого насоса, воздействующая при 
вращении вала на ролики 5 поршней 4 , жестко связана (или 
составляет одно целое) с приводным валом 7. Каждый цилиндр 
насоса на линии нагнетания имеет по одному шариковому клапану 
1, через которые жидкость при утапливании поршней вытесняется 
в нагнетательную линию. Всасывание (заполнение цилиндров 
жидкостью) происходит через окна 2 в боковых стенках цилиндра, 
выполненные на таком расстоянии от конца цилиндра, что поршни 
открывают их лишь во второй половине своего хода всасывания 
(при движении поршней вправо). Поршни связаны с наклонной 
шайбой 6 при помощи пружин 3.

Аналогичный насос изображен также на рис. 94, б. Питание 
насоса осуществляется через осевой канал 2 и далее через проточки
1 в боковых стенках цилиндров. В нагнетательных полостях ци
линдров установлены плоские клапаны 3. Поршни (плунжеры) 5 
с помощью пружин 4 прижимаются к наклонной шайбе 6, опи
раясь на нее сферическими концами.

Основные вопросы изготовления детален насосов
Для изготовления скользящих пар аксиально-поршневых на

сосов в большинстве случаев применяют пару сталь — бронза. 
Для изготовления упорно-распределительного диска (золотника) 
в основном применяют сталь Х12Ф1 в сочетании с цилиндровым 
блоком из бронзы Бр. ОСН 10-2-3. В насосах больших размеров 
из бронзы изготовляют лишь трущиеся поверхности блока (втулки 
цилиндров и торцовую опору), сам же блок изготовляют из стали 
типа 12ХНЗА. В насосах малого размера цилиндровый блок из
готовляют целиком из бронзы, в частности, из сурьмянистой брон
зы (НВ 60) в сочетании с распределительным диском (золот
ником) из стали ХВГ (HRC >  60).

Применяются также распределительные диски из нитрирован
ной стали (HRC 60—62) в паре с цилиндровым блоком из свинцо- 
вистооловянистой или сурьмянистой бронзы; в этом случае поршни 
изготовляют из цементируемой стали 12ХНЗА с твердостью рабо
чих поверхностей HRC 58 или из стали ХВ2, дающей без специаль
ного поверхностного упрочнения твердость HRC 55—60.

Для изготовления цилиндровых блоков применяют также 
бронзу Бр. ОФ 10-1 в паре с распределительным диском из стали 
20Х с твердостью после цементации HRC 60—62.

Для улучшения приработки и уменьшения износа торцы брон
зовых цилиндровых блоков и распределительных дисков обычно 
покрывают тонким слоем (в несколько микрон) антифрикционных 
материалов (серебром, индием с подслоем свинца и свинцом). Для 
снижения трения и повышения стойкости к загрязнениям насосов,
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предназначенных для работы при температуре жидкости от —54 
до +427° С, стальные детали покрываются серебром.

Поршни изготовляют также из шарикоподшипниковой стали 
ШХ15 с закалкой до HRC 62—64. Для стального цилиндрового 
блока (HRC 60) поршни изготовляют обычно из бернллиевом 
бронзы.

Для условий высоких температур (>150° С) поршня и гильзы 
часто покрывают серебром. Для изготовления насосов, предназ
наченных для работы в условиях температур выше 500° С, приме
няют конструкции из никелевых сплавов.

Чистота обработки торцов упорно-распределительного диска 
обычно производится по 7—8-му, а цилиндрового блока — по 
9—10-му классу чистоты. Повышение чистоты поверхности зер 
кала распределителя до 10-го и цилиндрового блока до 12—13-го 
класса положительного эффекта практически не дает, и эти по
верхности через некоторое время работы обычно приобретают ре
комендуемую выше чистоту.

Положительные результаты показывают пары с шаброванной 
рабочей поверхностью золотника и притертой поверхностью торца 
цилиндрового блока. Оныт показывает, что шабровка обеспечивает 
более прочный масляный слой благодаря сохранению смазки 
в образующихся при шабровке микровпадинах.

При обработке необходимо выдержать параллельность опор
ных торцов цилиндрового блока и распределительного диска, 
а также их перпендикулярность к осям вращения; отклонения 
в параллельности не должны превышать 0,005—0,01 мм; непря- 
молинейность этих поверхностей не должна превышать 0,005 мм. 
Обработка рабочих поверхностей поршней и цилиндров обычно 
находится в пределах 10—12-го класса чистоты.

Поршень помещают в цилиндр с диаметральным зазором в пре
делах 0,010—0,015 мм.

Окружные скорости на трущихся торцовых поверхностях 
не должны превышать 8—10 м/сек; среднее значение скорости 
движения поршней в цилиндрах 4—6 м/сек.

Особо следует указать на недопустимость люфтов в поршневой 
группе, которые могут образовываться прн некачественной заваль- 
цовке сферических головок шатунов в поршнях; эти люфты могут 
нарушить фазораспределенне, а также вызвать дополнительные ди
намические нагрузки, снижающие механическую прочность насоса.

ПЛАСТИНЧАТЫЕ (ЛОПАСТНЫЕ) НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ

Пластинчатые насосы, получившие в практике название лопа
стных и шиберных, являются наиболее простыми из существую
щих типов насосов.

По числу циклов работы за один оборот вала различают пла 
стинчатые насосы и гидромоторы однократного и многократного
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(двух-, трех- и четырехкратного) действия. Насосы однократного 
действия выполняются как регулируемыми, так и нерегулируе
мыми, а насосы многократного — нерегулируемыми. Преимуще
ством насосов многократного действия является уравновешенность 
радиальных сил давления жидкости на пластинчатый ротор, бла
годаря чему они пригодны для работы при более высоком, чем 
васосы однократного действия, давлении жидкости (140 кГ/см* 
и выше).

Схема простейшего из этих на
сосов, применяющегося в основ
ном в системах смазки, показана 
на рис. 95.

В насосах применяют положи
тельное перекрытие, при котором 
рабочая клетка (отмечено точеч
ной штриховкой) в ее среднем по
ложении размещается ка переваль
ной (разделительной) перемычке, 
будучи отсеченной (изолирован
ной) как от полости всасывания, 
так и от полости нагнетания.

Для избежания компрессии 
жидкости и рабочей клетке (камере) 
при проходе ее через перевальную перемычку и уменьшения нерав
номерности подачи перекрытие камеры перемычкой должно быть 
возможно малым, однако таким, чтобы было обеспечено разделение 
полостей всасывания и нагнетания.

Минимальное значение этого перекрытия соответствует соот
ношению размеров перемычки и раствора концов пластин, при 
котором кромки окон питания касались бы внутренних сторон 
пластин (соответствует углу р расположения пластин в роторе).

Ведение пластин и плотность их контакта со статором осуще
ствляют с помощью давления жидкости, подводимой в прорези под 
пластины, или при помощи пружин и прочих механических средств.

Подобные насосы обычно имеют 8—12 пластин При увеличе
нии числа пластин уменьшается действующая на них нагрузка и 
повышается равномерность потока нагнетаемой жидкости. При 
уменьшении числа пластин (меньше восьми) поток становится 
неравномерным.

Расчетная производительность (подача) насоса
Подача насоса равна объему, описываемому рабочей частью 

пластины, контактирующей с верхней перевальной (разделитель
ной) перемычкой.

Из расчетной схемы рис. 90 (см. также рис. 95) следует, что 
рабочая высота h нластипы изменяется при прохождении ею пере-
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палыюй перемычки, причем п нейтральном положении (при рас
положении на оси симметрии) она будет максимальной, равной 
h — 2е, где е — эксцентрицитет насоса.

Допуская, что толщина пластины равна нулю и пренебрегая 
изменением рабочей высоты А при повороте ротора на угол (i, 
в пределах которого пластина находится в контакте с верхней

перемычкой, максимальную расчетную 
подачу насоса можно выразить

Q = b)phb =  2nDben, (227)
где D — диаметр колодца (статора) в 

корпусе;
Ь — ширина ротора (длина пла

стины);
п — число оборотов в минуту.

DР = 2 — расстояние от центра дав
ления рабочей высоты пласти
ны до осп вращения ротора; 

со — угловая скорость.
С учетом толщины s и числа ъ пластин производительность

Q = 2ben (nD — zs). (228)
Снижение расчетной производительности обусловлено в этом 

случае тем, что часть вытесняемой жидкости расходуется на ком
пенсацию объема пластин при утапливанпп их в прорези ротора.

а) 6) В)
Рис. 97. Схемы регулирования производительности пластинча

того насоса

Регулирование производительности Q и изменение направле
ния подачи осуществляются соответствующим изменением вели
чины и знака эксцентрицитета е (рис. 97). В положении а насос 
установлен на максимальный эксцентрицитет е, что соответствует 
максимальному расходу QmaxI в положении б значения е = О 
и Q =  0 u в положении в — максимальный эксцентрицитет обрат

Рпс. 96. Расчетная схема 
пластинчатого насоса
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ного знака и соответственно максимальная подача противополож
ного направления

В некоторых конструкциях насосов полости прорезей ротора 
под пластинами последовательно соединяют с нагнетательной и 
всасывающей линией, благодаря чему пластины создают дополни
тельную подачу, работая в этом случае как прямоугольные порш
ни. Очевидно, подача такого насоса

Q = 2nDben. (229)
При одностороннем вращении ротора насоса пластины целе

сообразно устанавливать под некоторым (10—15°) углом к радиусу 
(рис. 98,а), благодаря чему 
улучшаются условия их 
работы (уменьшается эф- 
фект заклинивания пла- 
стины в пазу). Наклонпое 
к радиусу расположение 
пластин позволяет обеспе- 
чить такое направление 
действия реакции статора 
на пластину, при котором 
силы трения вызывают ми
нимальные изгибающие 
напряжения (угол наклона 
пластины принимается
равным углу трения). рнс_ gg_ Схемы пластинчатых насосов

Расчетная производи
тельность насоса для слу
чая, когда пластины не создают дополнительной подачи, в этом 
случае будет

< ? = 2 to . ( * D - s £ ) ,  (230)

где а  — угол наклона пластин к радиусу.
Поскольку центр вращения ротора смещен относительно центра 

направляющего кольца (статора), который представляет круг 
диаметром D (см. рис. 95), принятое условие h = 2е будет справед
ливо лишь для мгновенного (среднего относительно разделитель
ной перемычки) положения пластины, в иных же положениях ее 
рабочая высота будет переменной и меньше h <  2е. В соответст
вии с этим подача будет носить пульсирующий характер, причем 
неравномерность подачи, обусловленная изменениями высоты, 
такая же, как и у роторных поршневых насосов (см. стр. 141), 
т- е. изменение объема в процессе вытеснения жидкости одной 
пластикой носит синусоидальный характер.

При нечетном числе пластип равномерность подачи повы
шается.
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Нетрудно видеть, что обусловленная этим пульсация подачи 
будет тем меньшей, чем больше пластин, однако при увеличении 
их числа соответственно уменьшается величина расчетной подачи 
[см. выражение (228)].

Расчеты показывают, что в насосе с числом пластин г = 17 и 
z = 12 колебания подачи, обусловленные изменением рабочей 
высоты пластины, соответственно равны 1,7 и 3%.

В насосах, у которых направляющая статора на участке между 
всасывающим и нагнетательным окнами спрофилирована по ок
ружности, описанной из центра вращения ротора (рис. 98, б), 
колебание подачи, обусловленное изменением рабочей высоты 
пластины, отсутствует. Ведение пластин в последнем насосе осу 
ществляется с помощью профильных направляющих Ь, выполнен 
ных на боковых крышках насоса.

Неравномерность подачи во всех случаях вызывается дополни 
тельно также тем, что некоторая часть жидкости расходуется на 
компенсацию объема пластин при утапливании их в прорези ро
тора, а также на сжатие жидкости в рабочих камерах при приходе 
их из полости всасывания в полость нагнетания.

В том случае, когда пластина прижимается к статору давле
нием жидкости, подведенным под ее торец, возникает повышенное 
трение. Усилие, с которым пластина, находящаяся в полости вса 
сывания (с нулевым давлением), поджимается к статору, в этом 
случае равно

P — pbs, « (231;
где р — давление жидкости в камере под нижним торцом 

пластины;
s u b  — толщина и длина пластины (ширина ротора).

Пластины, находящиеся в полости нагнетания, будут пол
ностью разгружены от радиальных сил давления жидкости, а пла
стины, разделяющие полости всасывания и нагнетания, — час
тично. Практически при расчетах нагрузки от давления жидкости, 
действующего на пластину в положении ее между полостями вса
сывания и нагнетания, условно относят к площади, равной */* про
изведения ширины пластины па ее длину:

Р =  I рЫ.

Для повышения герметичности пластины снабжаются свободно 
посаженным в гнездо уплотнительным элементом а, кривизна 
внешней поверхности которого соответствует кривизне статора 
(см. рис. 98, б).

ПЛАСТИНЧАТЫЕ НАСОСЫ ДВУКРАТНОГО ДЕЙСТВИЯ
Пластинчатые насосы однократного действия обычно приме

няются для вспомогательных гидросистем, не требующих высо
ких давлений, хотя в ряде стран они применяются и в системах
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силового привода. Основным недостатком этих насосов являетсг 
большая нагрузка давления жидкости на ось ротора и пластины.

Поэтому в практике больше распространены ротационные нере
гулируемые пластинчатые насосы двукратного действия. Насос 
состоит из корпуса 9 (рис. 99), в котором помещены боковые 
диски 2, и статора 4, внутренняя поверхность которого фасонной 
формы (профиля) выполнена так, что участки кривой, располо
женные между окнами питания 5, 6, 7 и 8, прорезанными в дис
ках 2, являются дугами кругов, описанных из центра ротора,

А-А

Рис. 99. Пластинчатый пасос двойного действия

а участки, приходящиеся на эти окна, выполнены сопрягающими 
кривыми.

На валу насоса находится ротор / с наклонными к радиусам 
пазами (прорезями), в которых помещаются пластины 3. В ка
ждом из боковых дисков 2 имеется по четыре окна, из которых 
окна 6 и 8 соединены литыми каналами корпуса с полостью вса
сывания, а окна 5 и 7 — с полостью нагнетания.

При вращении ротора 1 без давления или при малом давлении 
жидкости пластины 3 прижимаются к поверхности статора 4 под 
действием центробежной силы; при наличии давления на пластину 
Дополнительно действует сила давления жидкости, которая под
водится через кольцевые проточки 10 на боковых дисках в пазы 
Ротора под торцы пластин (рис. 100).

Из приведенной схемы следует, что при вращении ротора пла
стины (лопасти), копируя форму статора, дважды увеличивают 
За один оборот объем камеры (заштриховано точечной штрихов
кой) и дважды его уменьшают.
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Благодаря концентричности межоконных участков кривых 
статЬра относительно центра вращения ротора практически 
устраняется компрессия жидкости при проходе этих участков пла
стинами 3, а также уменьшается пульсация потока, которая в этом 
случае определяется лишь несимметричностью расходов жидкости 
пластинами при перемещении их в прорезях ротора, а также сжи
маемостью жидкости и деформацией корпуса насоса. Кроме того, 
благодаря концентричности межоконных участков статора, пла
стины в периоды, когда они находятся под боковой односторонней 
гидравлической нагрузкой, не перемещаются в пазах, вслед
ствие чего уменьшается их износ.

Для улучшения динамических качеств насоса, а также повыше
ния равномерности подачи участки статора, сопрягающие указан
ные межоконные концентричные участки, обычно выполняются 
так, чтобы было обеспечено постоянное ускорение пластины при 
движении в пазах ротора и соответственно постоянное ускорение 
жидкости в каналах.

Обычно эти участки выполняются по архимедовой спирали:
Р = r i + ̂  а , (232)

где р и d — полярные координаты профиля:
г, — наименьший радиус направляющей статора; 
v = const — скорость перемещения пластины в роторе;
о — угловая скорость ротора.

Для того чтобы устранить возможность отрыва пластин от 
статора при копировании ими его профиля, отношение радиусов
профиля статора ^  для числа пластин 8; 12 и 16 не должно превы
шать соответственно 1,15; 1,27 и 1,34.

Должно быть также обеспечено условие р ^ 0 ,9 2 ,  где 1Х —
наибольшая длина части пластины, выступающей из ротора, и 
12 — наименьшая длина части пластины, находящейся в пазу 
ротора. Средняя скорость течения жидкости во всасывающих 
окнах обычно не превышает 1,5 м/сек.

Применяется также профиль, обеспечивающий синусоидальное 
изменение ускорения пластин. Однако этот профиль допускает 
меньшее отношение большого гг и малого rt радиусов статора, 
чем первый профиль.

Из расчетной схемы, приведенной на рис. 100, а—в, видно, что 
каждая пластина за один оборот ротора нагнетает жидкость 2 раза. 
Поскольку рабочее давление жидкости действует на диаметрально 
противоположные стороны ротора (со стороны окон 5 и 7), под
шипники ротора практически разгружены от сил давления жидко
сти. Для полпой урапповешеннисти радиальных сил давлении 
жидкости на ротор число камер (число пластин) должно быть чет
ным. Распространены насосы с 12 и 16 пластинами.
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Плотность контакта между пластинами 3 и статором обеспечи
вается давлением жидкости, подводимой в пазы ротора под ло
пасти через кольцевую проточку 10 на крышке корпуса. Боковое 
уплотнение достигается тем, что бронзовые боковые диски 2

(см. рис. 99) могут быть прижаты 
к ротору с требуемой плотностью.

Для упрощения изготовления 
насоса и повышения его к. п. д. 
один из дисков (диск а) часто вы
полняют плавающим с поджатием

Ч, Яг

jrSjKc 7/хТ :/
U----- Н ..4- и в *0,0, q,<q,

а> в) в)
Рпс. 100. Расчетпые схемы пластинчатого насоса двойного действия

его к торцу статора Ь (рис. 101) давлением жидкости и несколь
кими спиральными пружинами. Усилие прижима в этом случае 
повышается с повышением давления. В тот момент, когда насос 
не работает и в системе отсутствует давление, начальное усилие 
прижима, необходимое для 
пуска насоса в ход, обеспе
чивается пружинами.

Благодаря высоким ка
чествам рассматриваемого 
насоса его принципиальная 
схема положена в основу 
стандартных насосов многих 
сотен типоразмеров (в США 
свыше 500 стандартных еди
ниц). Ряд заграничных фирм 
выпускает этп модифициро
ванные насосы на давления 
70, 100, 140 н 175 кГ/см2 и 
производительность от 3 до 
950 л/мин. Весовая отдача, 
приходящаяся на 1 л. с., у 
этих насосов доведена до 0,5—0,4 кГ/л. с. При последовательной 
Установке двух насосов, рассчитанных на давление 140 кГ/см2, 
Давление может быть повышено до 220 кГ!смг.

Общий к. п. д. насоса средней мощниои при давлсппп 
140 кГ/см2 равен 0,85 практически на всем рабочем диапазоне

V/y

£ 11

-11

Р и с . 101. Пластинчатый насос двойно
го действия с плавающим диском
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давления. Число оборотов этих насосов от 500 для насосов большом 
мощности до 1500—3000 в минуту для насосов средней и малой 
мощности. Миниатюрные пластинчатые насосы ракетных гидро 
систем выпускаются на расход 1 л/мин и менее и работают при 
скоростях до 30 000 об!мин.

Ограничения по давлению обусловлены.гем, что при более высо
ком давлении пластины при проходе зоны всасывания, в которой 
они не разгружаются давлением, действующим со стороны статор 
ного конца, прижимаются с большим усилием к профильной по
верхности статора, в результате чего они быстро изнашиваются. 
Усилие, с которым пластина прижимается к статору, в этом случае 
вычисляется по выражению (231).

В новейших конструкциях этого насоса (см. стр. 215) применен 
ряд конструктивных мер по разгрузке пластин, что позволило по
высить рабочее давление.

Расчет производительности. По принципу действия этот иасос 
можно сравнить с поршневым насосом с прямоугольным изогну
тым по дуге цилиндром, в котором роль поршня выполняет рабо 
чая часть пластины высотой h —■ rt — гх (см. рис. 100). Пластина 
при перемещении по концентричным участкам между окнами 7 
и 8 или 6 и 7 вытесняет объем Q' , но величине равный произведе
нию площади рабочей части пластины / на окружную скорость v 
ее центра давления:

Q' — vf = vhb.

Подставив значения v = со ■г- ^  г- и h =  rt — r1, получим 

<? = <*

где b и h — ширина и высота рабочей части пластины; 
г, и г ,  — большой и малый радиусы (полуоси) статора; 

со — угловая скорость ротора.
Подставив значение со и учитывая, что одновременно происхо

дит вытеснение жидкости двумя пластинами, получим приближен
ное выражение (без учета толщины пластин) для вычисления рас
хода (производительности) насоса:

Q = d>b(rl— г\) = 2ппЪ{г\-г\). (233)
С учетом толщины пластины (см. стр. 207)

(234)

где а  — угол наклона пластины к радиусу.
Рассматриваемые насосы выпускают как с наклонным к ра

диусу (см. рис. 99), так и с радиальным расположением пластин 
(см. рис. 107), причем более распространенными являются насосы
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первого типа. Угол а  наклона пазов ротора под пластины к ра
диусу ротора обычно принимают равным 13—15° при диаметре 
ротора 56—85 мм и 7—8° при диаметре 140 мм. Благодаря наклону 
пластин улучшаются условия движения их в пазах, однако наклон
ное их положение исключает возможность реверса без перемон
тажа ротора.

Для насосов с радиальным расположением лопастей выраже
ние (234) примет вид

Q = 2bn[n(r\ — г|) — (г, — 7-j)sz]. (235)
Частота колебаний подачи и давления равна произведению 

числа пластин на число оборотов, а амплитуда пропорциональна 
перепаду давления. Неравномерность подачи обусловлена, как 
было указано, изменением в процессе хода нагнетания объема 
пластин в результате утапливания их в прорези, а в основном — 
влиянием сжимаемости жидкости и частично деформацией камеры 
насоса при переходе ее из полости всасывания в полость нагнета
ния. Последний процесс сопровождается акустическим эффектом, 
который повышается с повышением перепада давления.

В насосах двукратного действия, выполненных по схеме, при
веденной на рис. 100, каждая пластина при перемещении от центра 
к периферии забирает жидкость из линии нагнетания, а при пере
мещении от периферии к центру вытесняет ее обратно. Поэтому 
для снижения влияния насосного действия пластин на равномер
ность подачи необходимо, чтобы объем жидкости, вытесняемой 
в каждый данный момент из прорезей ротора утапливающимися 
пластинами, был равен объему количества жидкости, требующе
муся для заполнения объема, освобождаемого пластинами, пере
мещающимися от центра. Для обеспечения этого количество 
пластин должно быть кратным четырем, но не менее восьми. Прак
тически это число пластин выбирают равным 12 или 16. Кроме 
того, профиль кривой статора должен быгь строго симметричен.

Однако опыт показывает, что даже при самом оптимальном 
выборе параметров наблюдается неравномерность подачи, вызы
ваемая деформацией деталей насоса и сжатием жидкости в рабочих 
его камерах при переходе их из полости всасывания в полость 
нагнетания. Для уменьшения влияния последних факторов в не
которых конструкциях этих насосов профиль статора на участках, 
описанных большим радиусом, выполняется таким образом, что 
при переносе рабочей камеры из полости всасывания в полость наг
нетания осуществляется незначительное сжатие жидкости (пред
намеренная компрессия), что способствует снижению пульсации 
Давления жидкости.

Для этого профиль статорного кольца насоса (см. рпс. 100) 
выполняется таким, что при проходе замкнутой камеры объемом 
9i (отмечена точечной штриховкой) через перевальпые перемычки, 
очерченные большим радиусом (/? г), происходит некоторое
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уменыпепие объема камеры до прихода ее к нагнетательному окну, 
вследстние чего заключенная в ней жидкость будет подвергнута 
предварительному сжатию. В этом случае в запертой камере 
создается предварительная компрессия жидкости (qt >  <72), под
бором величины которой может быть обеспечено полное выравни
вание давлений в камере и нагнетательном окне. Указанное умень
шение объема камеры достигается смещением центра Ог, из кото
рого описываются образующие профиль статорного кольца душ 
кругов радиусом R относительно оси О вращения ротора.

Выбор рабочих параметров насоса. Для обеспечения герметич
ности насоса расстояние между соседними всасывающим и нагне
тательным окнами (размер перевальной перемычки) должно быть 
несколько больше, чем наибольшее возможное расстояние между 
концами двух соседних пластин в положении их на этой пере 
мычке.

При выборе разности радиусов г2 и г, профильных участков 
статора между окнами, определяющих величину рабочей высоты 
пластин h = r2 — rlt исходят из того, что увеличение высоты при
водят к повышению опрокидывающего момента от давления жидко
сти, защемляющего пластину в пазу ротора, а уменьшение — к по
нижению произЕодительности н объемного к. п. д. насоса. Для 
насосов небольшой производительности величина h может быть 
равной и л и  меньше 0,4 полной высоты пластины. Число пластин 
равно 12—16 (обычно 12 пластин). Толщина пластин 2—2,5 мм; 
ширина статора и ротора (длина пластины) 20—40 мм.

В рассматриваемом насосе двухкратного действия всасывание 
(и соответственно нагнетание) происходит на сравнительно неболь
шом участке кривой статора, ввиду чего создаются неблагоприят
ные условия питания насоса.

Время прохождения пластиной зоны всасывания / = —, где
а  и со — угол, соответствующий окну всасывания, и угловая ско
рость вала.

Для улучшения питания жидкость обычно подводят через рас
положенные друг против друга окна, которые сообщаются между 
собой каналами в корпусе. Средняя скорость течения жидкости 
во всасывающих окнах не более 1,5—2 м/сек.

Ротор 1 и статор 4 изготовляют из легированных сталей с циа
нированием, боковые диски 2 — из кремнистой или марганцови
стой бронзы, корпус и крышки — из чугуна (см. рис. 99). Под
шипники скольжения изготовляются из медносвинцовистых или 
серебрянокадмиевых сплавов, допускающих удельные давления 
до 100 кГ/сма. Хорошие результаты показали подшипники сколь
жения с вкладышами, покрытыми серебром толщиной 0,5 л.к. Та
кие подшипники допускают удельное давление до 140—150 кГ/мм*.

Пластины 3 изготовляют из вольфрамистых (быстрорежущих) 
сталей и калят до HRC 63—65. Применение быстрорежущей стали
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обусловлено необходимостью предотвращения термического от
пуска конца пластины, контактирующей со статором, который 
ведет к быстрому ее износу. Износ вызывается тем, что пластина 
прижимается к статору в зоне всасывания со значительным уси
лием, которое выдавливает жидкость, находящуюся между пла
стинами и статором, в результате чего возникает сухое трение и 
нагревание поверхностного слоя пластины в месте контакта ее со 
статором до температуры, которая может превышать температуру 
отпуска стали.

Разгрузка пластин. Для уменьшения силы давления пластины 
на статорное кольцо ее разгружают путем размещения в каждом 
пазу ротора двух свободно посаженных нластин (рис. 102, а), 
скошенные концы которых, прилегающие к статорному кольцу 
по двум кромкам, образуют с ним замкнутую камеру. Эта камера

Рис. 102. Схемы разгружен- Рпс. 103. Схемы разгрузки пла- 
ных пластин насосов стпя

соединяется каналом малого сечения (имеющим большое сопро
тивление) с полостью под пластиной, в результате чего в камере 
возникает разгружающее давление, величина которого вследствие 
сопротивления соединяющего канала будет меньше, чем давление 
в полости под пластиной.

На рис. 102, б показана пластина, в которой на внешнем (верх
нем) н боковых торцах выполнены канавки, благодаря чему она 
частично уравновешивается в радиальном направлении от сил 
давления жидкости на нижний торец пластины.

На рис. 102, в показана пластина, на верхнем торце которой, 
контактирующем со статорным кольцом, выполнена с этой же 
целью канавка, соединяющаяся при помощи дроссельного отвер
стия с полостью нижнего торца.

Зачастую насосы выполняются так, что полости камер под пла
стинами сообщаются на рабочих участках соответственно с всасы
ванием и нагнетанием и отсекаются от них лишь в промежуточных 
положениях (рис. 103, а). При прохождении этих промежуточных 
участков, спрофилированных в насосах двукратного действия по 
радиусу из центра ротора, происходит разгрузка пластины, так 
как давление в верхней камере, образованной скошенными ее
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кромками, и давление в камере под пластиной становится равным 
среднему арифметическому £ между давлениями всасывания и 
нагнетания.

Нетрудно видеть, что в насосах последней схемы пластины, ра 
ботая одновременно по схеме радиально поршневого насоса, вса 
сывают и нагнетают жидкость, что компенсирует объем, занимае
мый пластинами, поэтому производительность подобных насосов 
следует рассчитывать по выражению (233).

Для большей надежности контакта пластин со статором при 
проходе ими зоны всасывания, в которой радиальные силы давле
ния жидкости отсутствуют, пластины обычно нагружаются иру-

о л/мин N П. С 

75,7

)5 70 105 ткГ/см*
Р ис. 104. Характеристика пластинчато

го насоса
Рис. 105. Принципиальная схе
ма пластинчатого насоса трех

кратного действия

жинамн (на схеме не показаны), прижимающими их к статорному 
кольцу.

Для устранения ударного нагружения пластины радиальной 
силой давления жидкости в конце прохода разделительной пере 
мычки со стороны нагнетательного окна выполняется щелевидная 
прорезь (рис. 103, б).

Применяются также иные способы разгрузки пластин от ра
диальных сил.

Срок службы пластинчатых насосов двухкратного действия 
при работе на рабочем давлении составляет несколько тысяч часов. 
Опыт показывает, что при этом износ пластин но высоте не превы
шает 0,1—0,3 мм  и статора на глубину 0,08—0,1 мм. Эти насосы 
удовлетворительно работают на маслах вязкостью v = 20 + 30 сст 
при высоте всасывания до 5 м.

На рнс. 104 приведена характеристика мощного насоса этого 
типа. Вязкость масла 72 сст  при t = 38° С; рабочая температура 
54° С. На графике соответственно обозначено: QH — фактический 
расход насоса: Nnp и Na<fi — приводная и эффективная (полезная) 
мощность насоса; iioe и iin(M — объемный и полный к. п. д.
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Выпускаются также пластинчатые насосы трехкратного дей
ствия (рис. 105). Производительность такого насоса с радиальным 
расположением пластин вычисляется по выражению (см. также 
формулу (235)1

Q =  3bn [я (г± — rf) (гг — г,)]*с. (236)

Насосы с неподвижными пластинами. Применяются также 
насосы двухкратного действия с двумя пластинами 1, размещен
ными в пазах неподвижного ста
торного кольца 2 (рис. 106). Фи
гурный ротор 3 изготовлен так, 
что две диаметрально противо
положные его стороны выпол
нены в форме дуг круга, опи
санного из центра ротора 3 
радиусом, равным радиусу гг 
расточки статорного кольца 2, 
а две другие стороны описаны 
дугами меньшей кривизны 
(г, >  гг). При вращении в на
правлении, показанном стрел
кой. ротор 3, контактирующий 
одновременно со статорным кольцом 2 и пластиной 1, будет заса
сывать жидкость из двух противоположных камер е и нагнетать 
в камеры d.

Для повышения равномерности подачи и разгрузки вала приме
няют насосы с двумя посаженными на общий вал и смещенными на 
909 роторами.

Максимальная расчетная производительность двухроторного 
насоса определяется по выражению

QT = 2bn [л (rj -  rj) -  (г, -  г , ) 2s], (237)
где г2 и Г| — большая и малая полуоси ротора;

b u s  — ширина ротора и толщина пластины.
Насосы предназначены для работы с давлением до 100 кГ/смг 

и при числах оборотов до 2500 в минуту. Производительность насо
сов — до 200 л/мин. Описанные насосы пригодны также для ра
боты в качестве гидромоторов.

ПЛАСТИНЧАТЫЕ ГИДРОМОТОРЫ

Пластинчатые машины описанных типов применяют также для 
работы в качестве гидромоторов, для чего в насосах без принуди
тельного ведения пластин необходимо предусмотреть лишь меха
низм прижима пластин к статору при пуске мотора.

Гидромоторы однократного (одинарного) действия выпуска
ется реверсивными как в регулируемом, так и нерегулируемом

2
—

I
1 '

-

. . . 1
ь

Рис. 106. Схема насоса двойного дей
ствия с неподвижными пластинами
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исполнении, а моторы двухкратного действия — нерегулируемыми 
и преимущественно нереверсивными. При известном конструктип 
ном исполнении они допускают реверсирование.

В общем случае теоретический крутящий момент гидромотора 
может быть определен по выражениям (138) и (143).

Механизм действия пластинчатого гидромотора одинарного 
действия может быть иллюстрирован схемой на рис. 96. При подаче 
жидкости под давлением р в верхнюю полость машины на валу ее 
ротора будет действовать крутящий момент, мгновенное значение 
которого определится зависимостью

MT =  p/p = phbp,
где / = hb — рабочая площадь пластины;

р и h — переменные значения плеча приложения силы давле
ния жидкости и рабочей высоты пластины; 

b — ширина ротора (и соответственно пластины).
Минимальное значение момента соответствует положению пла

стины в момент начала ее контакта с перевальной перемычкой и 
максимальное — положению на оси симметрии.

С учетом этого, а также принимая во внимание выражения 
(138) и (228), можем написать максимальное значение момента:

Л/шах =  (238 )

минимальное значение момента

Л / „ „ = £ У 2 | ^ > С0, 2 ,  (239)

где D — диаметр расточки статора; 
s и z — толщина и число пластин.

Неравномерность крутящего момента гидромотора по углу по
ворота его вала уменьшается с увеличением числа пластин, однако 
при увеличении их свыше 6—8 это снижение становится столь не
значительным, что дальнейшее увеличение числа пластин нецеле
сообразно.

Для приближенного определения степени неравномерности 
крутящего момента пластинчатого гидромотора однократного дей
ствия с четным числом пластин можно пользоваться выражением

б = Л~”/ - Л/т1П = ^ %  <2 4 ° )  iWmax *
и с нечетным

6 = ̂ 7 . .  (241)

На рис. 107 показан типовой реверсивный гидромотор двух
кратного действия с радиальным расположением пластин. Изме
нение направления вращения вала 1 осуществляется изменением
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додачи жидкости в штуцер 4 или .9. Чтобы обеспечить при ревер
сировании постоянное прижатие пластин 10  к статорному кольцу
3 и диска 6 к торцу ротора 8, применено клапанно-золотниковое 
устройство 5, с помощью которого жидкость независимо от направ
ления вращения вала подводится через систему каналов в полости
2 и 7.

Преимуществом гидромоторов двухкратного действия является 
практическое отсутствие радиальной нагрузки на вал от сил дав
ления жидкости. Кроме того, гидромоторы этого типа отличаются 
малым моментом инерции, величина которого для моторов малой 
мощности (N =  2,5 кет) составляет 0,0024 кГм/сек2.

Рис. 107. Пластинчатый гидромотор двойного действия

Величину теоретического крутящего момента пластинчатого 
. гидромотора двухкратного действия с радиальным расположением 

пластин рассчитывают по формулам (при нулевом противодавле
нии) М Т = pb (rj — rf) — без учета толщины пластин;

м т = pb [(r| — г}) — (r2 — t-j)] sz— с учетом толщины пластин. (242)

Снижение момента, в последнем случае обусловлено противо
действующим моментом (торможением), развиваемым пластинами, 
Находящимися в нерабочей полости, вследствие того, что эти 
пластины, поджимаясь рабочим давлением жидкости к профиль
ной поверхности статора, будут действовать как поршни гидромо
тора, направление момента которого противоположно направле
нию момента, развиваемого рабочими пластинами.

Пульсация (неравномерность) подачи будет зависеть в основ
ном от тех же факторов, что и пульсация подачи насоса.

Выпускаются также высокомоментные гидромоторы много
кратного (до шестикрат) действия с крутящим моментом 245 кГм 
пРи давлении 160 кГ1см2.
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ШЕСТЕРЕННЫЕ НАСОСЫ

Шестеренные насосы выполняются с шестернями впешнего и 
внутреннего зацепления. Наиболее распространенным является 
насос первого типа, который состоит из пары сцепляющихся ме
жду собой цилиндрических шестерен, помещенных в плотно об 
хватывающий их корпус, имеющий каналы в местах входа в зацеп 
ление и выхода нз него (рис. 108, а).

Эти насосы, в частности насосы с шестернями внешнего за
цепления, являются наиболее простыми и отличаются надеж 
ностью в эксплуатации, малыми габаритами и весом, компакт
ностью и пр. Максимальное давление, развиваемое этими насо
сами, обычно равно 100 кГ/см2 и реже 150—200 кГ/см2; созданы

Рабочее
давление/

а) 6)
Рис. 108. Конструктивная (а) и расчетная (б) схема шестеренного

насоса

также насосы, пригодные для работы при давлении 300 кГ1см2. 
Производительность насосов низких давлений доходит до 
l00O л/мин. Насосы отличаются большим сроком службы, который 
для качественных образцов серийного исполнения составляет 
не меньше 5000 ч.

Шестеренные насосы допускают относительно высокие числа 
оборотов, а также кратковременные перегрузки по давлению, ве
личину и длительность которых определяют в основном размеры 
подшипников. Максимальные числа оборотов составляют 2200 и 
4000 в минуту. Для насосов небольших расходов допускаются 
более высокие числа оборотов. Например, одна нз иностранных 
фирм выпускает шестеренные насосы на подшипниках скольже 
пня с числом оборотов 12 000 и 18 000 в минуту.

Весовая отдача авиационных шестеренных насосов, под кото
рой понимается вес, приходящийся на единицу мощности, состав
ляет 0,8—1,3 кг/л. с. и в отдельных конструкциях доходит до
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0,5 кг!л. с. прп давлении 210 кГ1смг. Объемный к. п. д. шесте
ренных насосов современных образцов при номинальных режимах 
работы доведен до 0,95—0,96, общий к. п. д. — до 0,87—0,9.

В насосах с конструктивно улучшенными узлами радиальной 
н торцовой герметизации объемный к . п. д. достигает при номи
нальном давлеиип 100 кГ1см2 значения 0,98, а механический 
к. п. д. — значения 0,94.

Производительность шестеренного насоса
При вращении шестерен жидкость, заключенная во впадинах 

вубьев, переносится в камеру нагнетания е (отмечено точечной 
штриховкой), образованную корпусом насоса и зубьями alt 6,, Ьг 
и а., (рис. 108, б; см. также рис. 109). Зубья ах и а2 при вращении 
шестерен вытесняют больше жидкости, чем может поместиться 
в пространстве, освобождаемом зубьями Ьх и Ьг, находящимися 
в зацеплении, в'результате жидкость в количестве, равном раз
ности объемов, описываемых этими двумя парами зубьев, вытес
няется в нагнетательную камеру е.

Рис. 109. Расчетные схемы шестеренного насоса

Механизм подачи насоса может быть иллюстрирован схемами 
(рис. 109, а и б), на которых изображены лишь зубья, образующие 
в данный момент рабочую камеру насоса. Принимаем также, что 
продолжительность зацепления шестерен (коэффициент перекры
тия) равна единице (е = 1) и что шестерни имеют равные числа 
зубьеп, а зацепление нормальное эвольвентное.

Мгновенная подача (расход) насоса будет зависеть от текущего 
положения точки зацепления О, которая при погороте шестерен
На угол (1 = — f где 2 — число зубьев, переместится из положе
ния, соответствующего началу вступления очередной нары зубьев 
в зацепление, но профилю одного зуба от его основания до вер
шины, а второго --  от вершины до основания, пройдя при этом
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путь по высоте каждого зуба, равный 2т , где т  — модуль зацеп
ления.

Из рис. 109, а следует, что текущая подача в общем случае будет 
равна

<?i =  Я\ +  Яг =  &*>РЛ +  б ю р Л - (2 4 3 )

где <7j и q2 — мгновенные объемы, вытесняемые соответственно 
рабочими зубьями (вытеснителями) левой и правой 
шестерен;

ftj и Л2 — текущие рабочие высоты соответственно зубьев 
at и а2 (проекции расстояний от точки зацепления 
до вершин зубьев на оси симметрии последних);

Pj и р2 — текущие расстояния от осей вращения шестерен до 
центров давления нескомпенсированных поверх
ностей зубьев at и а2, высоты которых равны Л, 
и А,;

о  и b — угловая скорость и ширина шестерен.
Если принять во внимание, что при положении точки зацепле

ния на оси симметрии (см. рис. 109) значения

р, = р2 = гк + и k1 = ht =  m,

где гк и т  — радиус начальной (длительной) окружности и модуль 
зацепления, выражение (243) для этого случая (максимальный 
мгновенный расход) примет вид

<?1 = 2mfeo)JrH + ^ J .  (244)

При повороте шестерен изменятся как положение точки за
цепления О, так и величины рабочих (нескомпенсированных) вы
сот зубьев Aj и Л2, а также параметров pt и р2. Например, при 
повороте шестерен в положение, соответствующее концу зацепле
ния рассматриваемой пары зубьев и Ьг (рис. 109, б) мгновенные 
значения этих параметров будут равны

Л,=0 и р, = rH-f т\ ht=2m и р2 = гн.
Следовательно, величина qt в конце зацепления будет равна 

нулю, в соответствии с чем мгновенная подача в этом положении 
зубьев (минимальное значение мгновенной подачи)

Qi=4t = 2bwrHm. (245)
Нетрудно видеть, что этому положению зацепляющихся зубьев 

соответствует минимальное значение мгновенной подачи.
Эта же подача соответствует для принятого условия е = 1 

началу зацепления очередной пары, с той лишь разницей, что

hy — 2 т  и рА = rH Н т ; = 2 т  и р, = гн.
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При перемещении точкп зацепления этой ппры зубьев к оси 
симметрии подача вновь повысится до максимдльного значения 
1см. выражение (244)1.

Таким образом, мгновенная подача для любого промежуточ
ного положения точки зацепления будет находиться в интервале* 
Q. и Qt, причем характер изменения подачи по углу поворота

2л
в пределах угла Р = - j -  определится законом перемещения точки
зацепления О и соответственно с этим — законом изменения па
раметров р, и рг.

| Разность между максимальным значением мгновенной подачи
I Qlf соответствующей положению точки зацепления на оси симмет-
V рни, и минимальной подачи, соответствующей концу зацепления 

пары зубьев или началу зацепления очередной пары, равна ам
плитуде колебания подачи:

&Q =  Qi —Qi = m2bw. (246)
Среднее значение подачи (расхода) насоса в единицу времени 

может быть приближенно вычислено по выражению

Ш ^cp = -2L4 ^ i- = { [  2mtcoVH + y )  +
+ 2bu>rMm J = 2nnbm (dH + m), 

или, учитывая, что dH = mz, получим
Qcp = 2nnbm2 (2 + 1), (247)

где 2 — число зубьев;
n = —  — число оборотов шестерен;

dH = 2r„ — диаметр начальной окружности.
Последнее выражение для распространенных насосов с числом 

зубьев 2 = 8 -г- 15 п углом зацепления 20° с достаточной точностью 
(2—3%) характеризует расчетную подачу.

Если число зубьев ведомой шестерни не равно числу зубьев 
ведущей, то при расчетах следует исходить из данных ведущей 
шестерни.

Из приведенного следует, что производительность шестерен
ного насоса опр€*деляется лишь параметрами зацепления и не за
висит от объемов впадины и зуба. При сохранении условий зацеп
ления любое уменьшение толщины последнего будет сопровож
даться лишь увеличением вредпого пространства без изменения 
расчетной производительности насоса.

Для расчета производительности шестеренных насосов пред
ложен ряд иных теоретических формул, которые учитывают такие 
параметры, как угол зацепления, коррекцию и прочие факторы, 
однако все они, в отличие от приведенной выше формулы, мало 
пригодны для практического пользования и не обеспечивают тре
буемой точности расчета.
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В случае необходимости точного определения теоретической 
(геометрической) производительности пользуются измерением 
(прокачкой) при нулевом перепаде и малой скорости (см. стр. 301).

Для приближенных расчетов производительности насоса с ше
стернями равных размеров применяют также упрощенную фор
мулу, полученную при допущении, что насос за каждый оборот 
подает количество жидкости, равиое сумме объемов впадин (камер) 
обеих шестерен за вычетом объемов радиальных зазоров в зацеп
лении, причем принимается, что объемы впадин и зубьев равны 
между собой:

Q = qn =  2ndumbn, (248)
где dH — диаметр печальной окружности ведущей шестерни;

т  и Ь — соответственно модуль зацепления и ширина ше
стерни; 

п — число оборотов.
Сравнение данных практических измерений с данными расчета 

по последнему выражению показывает, что данные измерений пре
вышают расчетные. Последнее свидетельствует о том, что нринн 
тое в приведенном выражении условие равенства объема жидко
сти, вытесняемой из впадин шестерен, объему рабочей части их 
зубьев не соответствует действительности. Данные измерений, 
проведенных с насосами, имеющими число зубьев z == 8 -т- 16, 
оказались близкими к расчетным при условии замены в выраже
нии (248) значения 2л коэффициентом 6,5. В результате получена 
следующая формула, рекомендуемая для шестерен с числом зубьев
2 = 8 н- 16:

Q = 6,5dMmbn. (249)
Данные расчетов по этой формуле практически совпадают с ре

зультатами расчетов по приведенному выражению (247) и доста
точно точно с данными опытов.

Применяется также эмпирическая формула
QTM =  10 3 • 2птгЬп (г -f- 2к + 0,276) л/мин,

где т  — модуль зацепления в см;
z и к — число зубьев и коэффициент корригирования; для 

принятого метода корригирования к = 0,5.
Применяют также формулу

Q = bw ! dHm 4 т* — , (250)

где I — длина линии зацепления.
Пульсация потока жидкости. Мгновенная подача жидкости гае 

стеренным насосом является периодической функцией с периодом, 2Л
равным {} = ——. Форма периодической кривой зависит от ряда 
факторов и в первую очередь от коэффициента перекрытия «•
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Пульсация потока жидкости, подаваемой насосом при нуле
вом давлении н отсутствии компрессии жидкости во впадинах, 
за один оборот происходит с частотой, равной числу зубьев веду
щей шестерни, т. е. пульсация подачи повторяется при пов^ооте 
шестерни на угол, соответствующий одному шагу.

Расчетное значение амплитуды колебания подачи, равное раз
ности между наибольшим и наименьшим мгновенными ее значе
ниями, можно определить для прямозубых шестерен по выраже
нию

а  =  Q i — Q t =  еь>2ф ,  (2 5 1 )

где Ь — ширина шестерни;
г0 — радиус основной окружности шестерни; 
е — коэффициент перекрытия; 

г и со — число зубьев и угловая скорость ведущей шестерни.
Коэффициент неравномерности (отношение амплитуды пульса

ции к среднему значению потока) потока шестеренного насоса 
с цилиндрическим эвольвентным зацеплением можно определить 
по выражению

6=  Q' ~ Ql = 1,25-^-^-, (252)
Vcp *

где z — число зубьев ведущей шестерни; 
а  — угол зацепления.

Приближенное соотношение для определения коэффициента б 
неравномерности (для шестерен с коэффициентом перекрытия 
е = 1) может быть получено также из выражений (244) и (245):

а = 100 = p i - j  100%. (253)

Разность (>, — Qi характеризует максимальное значение ам
плитуды колебания подачи для этого случая.

Для шестеренных насосов с е > 1 неравномерность подачи 
может быть вычислена по эмпирическому выражению

а __ 2 ,2

Фактическая неравномерность подачи значительно превышает 
расчетную вследствие обратного потока рабочей жидкости в ка
меры насоса при переходе их из полости всасывания в полость 
нагнетания, причем эта дополнительная пульсация в зависимости 
от полноты заполнения этих камер жидкостью под давлением вса
сывания может значительно превышать расчетную.

Опыт и подсчеты показывают, что неравномерность подачи 
шестеренных насосов значительно превышает неравномерность 
насосов прочих типов.
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На рис. 110, а показана кривая, характеризующая неравно
мерность подачи для е = 1. Заштрихованная площадь характери
зует подачу по углу поворота шестерен.

Степень неравномерности подачи жидкости увеличивается 
с увеличением коэффициента перекрытия и уменьшается с увели
чением числа зубьев. Однако при большом числе зубьев затруд

няется отвод жидкости, 
запертой во впадинах. 
С увеличением угла за
цепления степень не
равномерности умень
шается.

В качестве иллюст
рации на рис 110, б 
показана кривая коле
бания подачи насоса, 
шестерни которого име
ют высокий коэффици
ент перекрытия (е = 
=  1,36). Кривая отли

чается от рассмотренной выше тем, что в момент вступления 
в зацепление очередной пары зубьев она обрывается.

Площадки, заштрихованные крестом, характеризуют запира
ние жидкости во впадине в момент прихода в зацепление очеред
ной пары зубьев.

В том случае, если запертая жидкость используется (отводится 
в камеру нагнетания), неравномерность подачи уменьшается, приб
лижаясь к значению, показанному на рис. 110, а.

Пульсация потока жидкости вызывает пульсацию давления, 
причем, так как жидкость обладает высоким модулем упругости, 
амплитуды пульсации давления могут значительно превысить 
при известных условиях амплитуды пульсации потока.

Выбор параметров насоса
Для предварительного выбора модуля зацепления т  при

окружной скорости шестерни V = 10 -*■ 20 м/сек и отношении
где b — ширина шестерни, в пределах 6—10 можно пользоваться 
выражением

т  =  (0 ,24 - j- 0,44) (мм), (254)

где QH — фактическая производительность насоса в л/мин.
Для уменьшения габаритов насоса число зубьев желательно 

выбирать при всех прочих равных условиях возможно малым. 
При уменьшении числа зубьев снижается также возможность за
пирания жидкости во впадинах, однако при этом понижается

йв'Р^смУсен

а) Б)
Рис. 110. Графики пульсации потока шесте

ренного насоса
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прочность зубьев из-за подрезания ножек, а также ухудшаются 
зацепление и режим работы насоса и, в частности, увеличивается 
амплитуда пульсации расхода.

Для устранения подрезания (ослабления) ножек зубьев и за
острения вершины, а также исправления зацепления, наЬлюдаю- 
щихся при малом числе зубьев, производят специальную коррек
цию (корригирование) зацепления, путем увеличения угла зацеп
ления.

Ширина шестерни (длина зуба) обычно не превышает десяти 
модулей. Практикой установлено, что отношение ширины b 
шестерни к ее диаметру d в насосах высоких давлений составляет
для насосов с подшипниками качения ^  =  0,5 +  0,6 и для насо

сов с подшипниками скольжения -̂ =  0,4 -{-0,5.
При меньших значениях этого отношения объемный к. п. д. 

насоса понижается, а при больших возникают затруднения в обес
печении герметичности в месте контакта сцепляющихся зубьев.

Поскольку ошибки изготовления по ширине зуба'могут выз
вать значительные утечки и снижение объемного к. п. д. за счет 
междузубовых перетечек, целесообразно применять, и в особен
ности при высоких требованиях к герметачности, шестерни неболь
шой ширины, которая в некоторых миниатюрных насосах дово
дится до 1,5—5 мм.

При узких шестернях деформации в зоне контакта зубьев, 
обусловленные высокими удельными нагрузками, способствуют 
обеспечению герметичности по линии зацепления зубьев.

Объемные потери мощности
О б ъ е м н ы е  п о т е р и  обусловлены в основном утеч

ками жидкости через радиальный зазор между дуговой поверх
ностью корпуса и внешней цилиндрической поверхностью ше
стерни, а также через торцовый зазор между боковыми стенками 
корпуса и торцами шестерен. Кроме этого, при дефектах профиля 
зубьев и их монтажа утечки жидкости могут происходить по линии 
контакта зубьев, находящихся в зацеплении, а также по более 
сложным каналам.

Жидкость, протекающая по пути радиального зазора, последо
вательно проходит через все впадипы зубьев, отделяющих полость 
нагнетания от полости всасывания, поэтому давление во впади
нах изменяется в зависимости от удаленности их от полостей наг
нетания и всасывания. Характер изменения давления для концент
ричного положения шестерен в колодцах будет примерно линей
ным (см. рис. 108, 6) и для иного положения — степенным; для 
практических расчетов можно исходить из линейного закона из
менения давления между полостями нагнетания и всасывания.
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Основным каналом утечек в насосе с некомпенсированным 
торцовым зазором является утечка через этот зазор, которая 
составляет около 75—80% всех утечек в насосе.

П о т е р и  на  в с а с ы в а н и и  шестеренного насоса оп
ределяются в основном полнотой заполнения жидкостью его ра
бочих камер (впадин между зубьями). Частичное заполнение ка
мер жидкостью приводит к понижению объемного к. п. д. насоса, 
а также к возникновению пульсаций давления в гидравлической 
магистрали, которые обусловлены тем, что при соединении такой 
камеры с полостью нагнетания возникает обратный поток жидко
сти из последней в камеру, вызывающий гидравлический удар. 
Опыты показывают, что давление жидкости в рабочей камере на
соса при этих ударах может значительно превышать рабочее дав
ление в результате чего насос может выйти из строя.

Для того чтобы смягчить гидравлический удар, необходимо 
обеспечить постепенное заполнение рабочих камер жидкостью и 
сжатие ее до величины рабочего давления до соединения камер 
с нагнетательной полостью. Для этого на цилиндрической поверх
ности колодцев под шестерни со стороны полости нагнетания про
резывают узкие (0,5—0,6 мм) щели, через которые жидкость под 
давлением поступит в камеру, до того, как последняя соединится 
с полостью нагнетания.

Для надежного заполнения рабочих камер жидкостью при 
проходе их через полость всасывания необходимо обеспечить со
ответствующее давление в последней. Опыт показывает, что мини
мальное абсолютное давление в полости всасывания, должно быть 
не ниже 300—400 мм р т . ст. Это достигается повышением давле
ния в баке выше атмосферного путем заполнения его газом под 
давлением, а также применением насосов подпитки и прочих 
средств. Площади каналов всасывания в корпусе насоса и подво
дящих труб должны быть такими, чтобы скорость движения жидко
сти в них не превышала 1,5—2 м/сек; длина труб должна быть воз
можно малой.

Нагрузка подшнпннков
Наиболее нагруженным узлом шестеренного насоса являются 

его подшипники, на которые действуют радиальные силы от дав
ления жидкости на шестерни н механические силы, обусловленные 
реакцией от вращающего момента.

При приближенных расчетах зачастую допускают, что статиче
ская нагрузка Lr на шестерни от давления жидкости представляет 
собой произведение проекции боковой площади / шестерни на 
величину перепада давления Др:

Lr = /Ap — bdbp, (255)
где Ь и d — ширина и диаметр окружности головок шестерни;

Др = Pi — Р% — перепад давлеиия.
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Подобное допущение дает некоторое завышение нагрузки по 
сравнению  с действительной, поскольку на повепхность шестерни 
д ей ствует  не полное рабочее давление, а некоторое среднее его 
значение. Кроме того, это давление действует на дуге ~  270° по 
о кр уж н о сти , в результате чего нагрузка на шестерню частично 
ур авн о веш и вается . Нетрудно видеть (см. рис. 108, б), что некото
р ая  часть цилиндрической поверхности шестерен, непосредственно 
о м ы ваем ая  жидкостью со стороны нагнетательной и всасывающей 
полостей, находится под давлением в этих полостях. На поверх
ности ж е  впадин, отделенных от этих полостей зубьями, действует 
д авлен и е, снижающееся по некоторому закону от максимальной 
величины , равной давлению жидкости рх в полости нагнетания, 
до вели чи ны  давления рг в полости всасывания. При концентрич
ном полож ении шестерен относительно колодцев корпуса эта за
висимость будет степенчато-линейной и при эксцентричном — 
степенной.

Испытания показали, что вследствие сужающейся по потоку 
утечек конусностью развертки радиальной щели распределение 
давления в закрытых впадинах не следует линейному закону, а 
будет более близким к выходному давлению насоса. Учитывая 
это, статическую нагрузку обычно рассчитывают по приближен
ному эмпирическому выражению

Помимо указанной нагрузки, на шестерни будут действовать 
силы, обусловленные вращающим моментом, причем сила реакции 
от вращающего момента увеличивает радиальную нагрузку на под
шипники ведомой шестерни и уменьшает ее на подшипники веду
щей.

Величина равнодействующей радиальных сил, действующих на 
ведомую шестерню, с учетом сил реакции от вращающего момента 
вычисляется обычно по выражению

Жесткость валов должна быть такой, чтобы деформация их 
(с учетом деформации подшипников) была меньше соответствую
щих радиальных зазоров между шестернями и корпусом насоса, 
так как прогиб валов может вызвать задиры корпуса, а также 
нарушить условия нормального зацепления.

При расчете приводных валиков на скручивание следует иметь 
в пиду, что из-за пульсации давления и возможных гидравличе
ских ударов мгновенная действительная нагрузка может значи
тельно превышать нагрузку, вычисленную по среднему крутящему 
моменту. Поэтому при расчетах валиков насоса предусматривают 
запас (20—25%) прочности в сравнении с расчетом по среднему 
крутящему моменту.

Lr = 0,8Д pbd. (256)

Lr = 0,85Д pbd. (257)
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Заполнению рабочих впадин шестеренного насоса будут пре
пятствовать центробежные силы, действующие на жидкость во 
впадинах. Давление рц в точке на радиусе окружности головок 
(выступов), развиваемое центробежной силой жидкости, находят 
по выражению (см. также стр. 77)

“5 “ “к /лл\* 1 .Рч = У—2f-^y{-w)
или

Рц = <258)

где и, = о>гг и ин — о)Гн — окружные скорости на окруж
ностях головок и впадин (ножек); 

гг и гн — радиусы окружностей головок и впадин (ножек); 
о» — угловая скорость шестерен; 
у — объемный вес жидкости; 
g — ускорение силы тяжести.

Под действием этой силы давление жидкости во впадинах, на
ходящихся в камере всасывания, может значительно понизиться, 
что приведет к выделению из жидкости воздуха и к нарушению 
полноты заполнения впадин жидкостью.

С учетом последнего фактора окружную скорость иг ограничи
вают для распространенных вязкостей жидкостей (10—50 сст) 
величиной 5—б м/сек.

ВЛИЯНИЕ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ СИЛ

МЕТОДЫ УЛУЧШЕНИЯ ПИТАНИЯ НАСОСА

Заполнение впадин шестеренного насоса можно улучшить пу
тем выполнения входного канала в виде диффузора (рис. 111, а),

Рис. 111. Устройства для улучшения питания на
сосов жидкостью

входная часть которого в поперечном направлении плавно расши
ряется до размера ширины шестерен.
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Для улучшения питания насоса жидкостью можно исполь
зовать энергию потока сливной магистрали, применив эжектор 
(рис. 111» б). С помощью этого устройства можно повысить стати
ческое давление на входе в насос, используя энергию скоростного 
напора жидкости, выходящей из сопла (см. стр. 47). Сливная 
магистраль 1 системы соединена с эжекторным устройством 2, 
с помощью которого во всасывающий канал насоса поступает не
которое дополнительное количество жидкости через канал 3, 
соединенный с баком.

Компрессия жидкости во впадинах шестерен
При известных условиях часть жидкости может быть заперта 

(защемлена) во впадинах между зацепляющимися зубьями, в ре
зультате чего в этих впадинах возникает при вращении шестерен 
высокое давление (компрессия) жидкости, которое вызовет допол
нительную нагрузку подшипников, приведет к нагреванию жидко
сти и к повышению шума.

Рис. 112. Схемы, иллюстрирующие заииранпс жидкости 
во впадинах шестерен

Компрессия жидкости во впадинах может возникнуть при 
плотном замыкании одной или нескольких впадин зацепляющи
мися зубьями. В частности, если зуб, входящий во впадину при 
повороте шестерен, плотно контактирует с сопрягаемыми поверх
ностями впадины по двум точкам с и d, произойдет запирание 
(блокирование) в ней некоторого объема жидкости (на рис. 112, а 
отмечено точечной штриховкой). Поскольку этот объем при пово
роте шестерен уменьшается, во впадине могут развиваться при 
известной плотности контакта в точке с и герметичности соеднне- 
8ия Uo борцам шестерен большие давления.
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На схеме, показанной на рис. 112, а, видно, что замкнутый 
объем достигает наименьшего аначеимя при положении зуба, сим
метричном относительно межцентровой линии.

Очевидно, если уменьшив толщину зуба, устранить контакт 
в точке с, обеспечив зазор s по нормали к ирофилю (рис. 112, б), 
блокирования жидкости в этой впадине не произойдет. Однако 
при большом значении коэффициента перекрытия (е > 1) и плот
ном контакте второй пары зацепляющихся зубьев компрессия бу
дет наблюдаться (в меньшей степени) и в последнем случае. Из 
рис. 112, в видно, что при плотном контакте двух пар сцепляю
щихся зубьев в точках ей  / образуется замкнутая полость (отме
чена точечной штриховкой), состоящая из двух соединенных за
зором s впадин зацепляющихся зубьев ведущей и ведомой шесте
рен. Нижняя часть этой полости при повороте шестерен в направ
лении, указанном стрелкой, будет уменьшаться, а верхняя — 
увеличиваться, в результате объем замкнутой полости изменяется, 
достигая минимального значения в положении, когда геометри
ческий центр замкнутой площади совпадает с осевой линией 
(рис. 112, г).

Запертый объем обычно разгружается с помощью глухих кана
лизационных канавок к небольшой глубины, выполненных на 
боковых крышках насоса, через одну из которых запертый объем, 
уменьшающийся при вращении шестерен, соединяется с полостью 
нагнетания и увеличивающийся — с полостью всасывания. Рас
положение этих канавок относительно оси симметрии должно 
быть таким, чтобы при любом положении шестерен полости всасы
вания и нагнетания не соединялись между собой и чтобы было 
обеспечено некоторое ноложительное перекрытие. Для этого от
сечка замкнутой камеры с уменьшающимся при вращении шестерен 
объемом от полости нагнетания должна происходить в тот момент, 
когда этот объем близок к наименьшему значению, и соединение 
этой камеры с полостью всасывания — когда объем ее будет 
больше минимального значения. Канавки рекомендуется распола
гать так, чтобы отсеченное межзубовое пространство соединялось 
с зоной нагнетания лишь на время уменьшения своего объема, 
а в последующий период, когда объем увеличивается, свя
зывалось для предотвращения кавитации с зоной всасы
вания. '

Расстояние Ь между канавками определяется кратчайшим рас
стоянием между профилями двух соседних зубьев или шагом по 
основной окружности. Для нормального зацепления (а = 20 ) это 
расстояние

где dH — диаметр начальной окружности (расстояние между цент
рами шестерен с одинаковым числом зубьев).
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Д лпна кан авки

h- З т У  1 — 0 , 9 4 ^ - -

Практически принимаем h = 1,2 m.
Ширина канавки при числе зубьев от 10 до 17

а «а (1 ,2ч -1,5) т .
Глубину канавки выполняют рапной 1 мм при модуле зацепле- 

нпя т  = 2 мм; при модуле зацепления т  — 8 мм глубину кан авки  
принимаю т равной 6—8 мм.

При расчете сечения канализацион
ных канавок, предназначенных одно
временно и для подвода жидкости в 
м еж зубовое пространство из камеры 
всасывания, скорость течения жидко
сти следует принимать не более 4—
5 м/сек.

Разгрузку вала от действия одно
стороннего радиального давления жид
кости, возникающего вследствие запи
рания жидкости, часто выполняют пу
тем применения нопересекающихся между собой радиальных свер
лений в шестернях, которые обеспечивают равенство давлений 
в диаметрально противоположных межзубовых впадинах шесте
рен (рис. ИЗ). |

Насосы с автоматическим регулированием величины 
торцовых зазоров

В современных насосах, предназначенных для работы при высо
ких давлениях (более 100 кГ/смг), примепяют устройства для ав
томатического уплотнения шестерен по их торцам (рис. 114). Для 
этой цели служат две подвижные плавающие втулки 3 и 7 из анти
фрикционного материала, которые давлением жидкости прижи
маются к торцовым поверхностям шестерен 6 и 4. При работе на
соса с нулевым давлением втулки поджимаются к шестерням пру
жинами 1. Втулки посажены в колодцы корпуса с минимальным 
радиальным зазором.

Насосы с подобными устройствами отличаются большим сроком 
службы и имеют высокий объемный к. п. д., величина которого 
Для насоса средней мощности (Q = 60 л!мин и р = 120 ■+■ 
■+■ 150 кГ1смг) достигает 0,94—0,96; механический к. п. д. подоб
ного насоса равен 85%. В отдельных случаях эти насосы удовлет
ворительно работают при давлениях 200 кГ/см2 и выше. Некото
рые иностранные фирмы выпускают подобные насосы на макси
мальное давление р =  280 кГ/см2.

Рис. ИЗ. Схема разгрузки 
шестерен насоса от односто
роннего радиального дав

ления жидкости
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Утечки жидкости отводятся по каналу 5 во всасывающую 
полость насоса; клапан 2 создает незначительное противодавление 
и тем самым препятствует проникновению в насос воздуха.

Плавающие втулки 3 и 7 должны быть рассчитаны так, чтобы 
они поджимались к торцам шестерен с усилием, обеспечивающим 
надежное уплотнение; однако это усилие не должно быть излишне 
высоким, так как это увеличивает трение и понижает механический 
к. п. д. насоса.

7 6

Рис. 114. Схема насоса с плавающими торцовыми втулками

Усилие, с которым втулки прижимаются к торцу шестерни, рас
считывают по выражению

я (D* — d*)
Р  =  Р пР +  Р/х =  Р пР 4  ------- - Л  <2 5 9 )

где De и d — диаметры буртика (или диаметр головок шестерни) 
и внешней поверхности втулки; De в схеме, приве
денной на рис. 114, равен диаметру плавающих 
втулок 3 и 7;

Рпр — усилие затяжки пружины 1.
Усилию Р противодействует усилие давления жидкости на 

плавающую втулку в торцовом зазоре шестерни, величину кото
рого рассчитывают на основании экспериментальных данных. 
Отношение условной площади /4, на которую действует жидкость 
в направлении отжима втулки, к площади Д, на которую дейст
вует прижимающее давление, должно быть не менее
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D — диаметр окружности впадин шестерни; 
d — внешний диаметр шейки втулок 3 и 7.

Усилие Рпр должно обеспечивать начальный контакт (прижим) 
плаваю щ их втулок с шестернями при нулевом давлении. Это уси
лие выбирают практически 
равным Рпр — 5 -т- 8 кГ.

В описанной выше конст
рукции насоса (см. рис. 114) 
плавающие втулки одновре
менно служат подшипниками 
скольжения для цапф шесте
рен, однако при высоких 
давлениях жидкости приме
няют игольчатые подшипни
ки (рис. 115).

Многоступенчатые 
и многошестеренные насосы

Для повышения давления 
жидкости применяют много
ступенчатые шестеренные на
сосы. Путем последователь
ного или параллельного сое
динения в одном корпусе 
нескольких пар шестерен 
можно либо повысить давле
ние, либо обеспечить несколько автономных ступеней расхода 
или увеличить расход.

На рис. 116, а показаны конструкция и схема трехступенча
того шестеренного насоса с последовательным соединением. Для 
отвода излишка жидкости каждая ступень имеет переливной кла
пан, отрегулированный на соответствующее давление.

Применением двух- и трехступенчатого насоса можно практи
чески удвоить и утроить давление, однако при этом понижается 
общий к. п. д. агрегата, так как первые ступени должны быть рас
считаны на превышение потребной производительности, необхо
димое для обеспечения надежного (с запасом) питания иоследую- 
Щих ступеней.

Для повышения расхода или получения нескольких ступеней 
его применяют многошестеренные насосы с тремя (рис. 116, б) и

Рис. 115. Шестеренный насос с пла
вающими втулками и игольчатыми под

шипниками





болео шестернями (до семи шестерен), размещенными вокруг 
центральной ведущей шестерни.

Вопросы конструирования п изготовления. Шестерни насосов 
небольш их размеров обычно выполняют за одно целое с осями 
(см. рис. 115). Подобная конструкция обладает преимуществом 
для шестерен малого размера, в которых размещение пшоночного 
или иного соединения шестерни с валиком представляет известные 
трудности.

Заслуживает внимания насос со шлицевым соединением при
водного валика с валом ведущей шестерни (рис. 117, а), благодаря

Рпс. 117. Шестеренные насосы с шлицевым п шпоночпым соединением ше
стерен с валиками

которому последняя в значительной мере разгружена от сил, обус
ловленных несоосиостыо установки насоса на приводной коробке.

При достаточно большой разнице в диаметрах валов и шестерен 
последние выполняют отдельно и крепят на валах при помощи 
шпоночного (рис. 117, б) или шлицевого соединения.

Числа зубьев ведомой и ведущей шестерен обычно равны; в не
которых случаях число зубьев одной из шестерен выбирается на 
один зуб больше, чем парной шестерни, благодаря чему улуч
шаются условия износа профилей зубьев.

Насосы с косозубымп (спиральными) п шевронными 
шестернями

Прямозубое зацепление характеризуется прямолинейным кон
тактом рабочих поверхностей (профилей) зубьев по всей их ши- 
рине (длине зуба), при неточном изготовлении которых возникает 
толчкообразное движение ведомой шестерни и шум, а также на
блюдается быстрый износ рабочих поверхностей.

Эти недостатки устранены в косозубых (спиральных) и шеврон- 
аы* (рис. 118, а и 6) шестернях, Вход в зацепление зубьев и выход
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из него в этих шестернях происходит постепенно, благодаря чему 
уменьшается влияние погрешностей в профиле зуба и достигается 
плавная и относительно бесшумная работа.

В насосах с косозубыми шестернями (рис. 118, а) пульсация 
подачи н крутящего момента, а также запирание жидкости во 
впадинах значительно ниже, чем в насосах с цилиндрическими 
шестернями. Для снижения пульсации необходимо обеспечить 
условие, чтобы произведение Ъ tg ф равнялось t, 2/, 31 и т. где

а/ 6)
Рис. 118. Схемы насосов с косозубымв и шеврон

ными шестернями

ф — угол наклона зубьев п Ь — ширина шестерни. Угол ф вы
бирают таким, чтобы сдвиг зубьев но окружности на торцах ше
стерен составлял половину шага. Практически этот угол обычно 
не превышает 7—10°.

При работе косозубых шестерен возникают осевые усилия, 
которые прижимают шестерни к торцам корпуса. Этот недостаток 
устранен в насосах с шевронными шестернями (рис. 118, б). Угол 
наклона зубьев ф последних обычно равен 20—25*.

Расчетная производительность шестеренных насосов с косозу
быми и шевронными шестернями может быть приближенно опре
делена по выражению (249).

ШЕСТЕРЕННЫЕ ГИДРОМОТОРЫ

Шестеренные машины в практике часто используют в качестве 
гидромоторов.

Из схемы, представленной на рис. 119, видно, что жидкость, 
подводимая от источника давления в полость а шестеренной ма
шины, действуя на зубья шестерен, образующие замкнутую ка
меру, развивает крутящий момент, величина которого равна 
произведению площади рабочей части профиля зубьев на расстоя
ние от центра давлении этой площади до оси шестерен и на рабо
чее давление жидкости.
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Среднее расчетное значение крутящего момента Мт получим, 
подставив в формулу (138) значение расхода из выражения (247):

Mr = Apbm (dH -(- т )
или

MT =  Apbm2(z + l). (261)
Колебания момента будут подобны как по величине, так и по 

характеру колебаниям подачи насоса.
Средний расчетный крутящий момент шестеренного гидромо

тора (с коэффициентом корригиро
вания зацепления к — 0,5)

Л/= - ^ - ( 2 -И ) кГм,

Рис. 119. Расчетная схема 
шестеренного гидромотора

где р — давление жидкости в 
кГ/см1;

т  и Ь — модуль и ширина шес
терен в см.

Момент можно также рассчиты
вать по выражению (138).

Подставляя значения Qcp |см. выражение (247)1 в выражение 
(141), получим уравнение средней расчетной мощности мотора

NT = ApQcp = InApnbm (dH -f m)
или

NT =  2jiApnbmt (z* + 1). (262)
При изготовлении шестеренных моторов следует максимально 

уменьшать зазоры в подшипниках и гарантировать радиальный 
зазор между корпусом и шестернями (особенно со стороны, про
тивоположной рабочей полости мотора) при нагружении шестерен 
давлением. Целесообразно также применять разгрузку подшип
ников от радиальных усилий давления жидкости на шестерни, 
как это показано на рис. 113, что уменьшает трение и облегчает 
пуск мотора под нагрузкой.

Шестеренные моторы удовлетворительно работают в диапазоне 
числа оборотов от 100 до 10 ООО в минуту.

НАСОСЫ С ШЕСТЕРНЯМИ ВНУТРЕННЕГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ

Шестеренные насосы с внутренним зацеплением (рио 120, а) 
отличаются компактностью п малыми габаритами в а >авнении 
с насосами с шестернями внешнего зацепления той же? произво
дительности. Преимуществом этих насосов является также сим
метричное расположение приводного вала относительно корпуса.

Принцип действия этих насосов аналогичен насосам с шестер
нями внешнего зацепления. Жидкость, заполняющая междузубо-
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вые впадины шестерен, переносится в полость нагнетания, где и 
выдавливается зацепляющимися зубьями через серпообразные 
окна в боковых крышках корпуса (рис. 120, а) или через радиаль
ные сверления в донышках впадин внешней (кольцевой) шестерни 
(рис. 121). Для отделения (уплотнения) полостей всасывания и

Всасывание Нагнелцание всасывание Нагнетаний

Рис. 120. Схемы насосов с шестернями внут
реннего зацепления

нагнетания применен серпообразный разделительный элемепт а 
(рис. 120, а).

Производительность такого пасоса можно определять по выра
жению (247), причем все входящие в него параметры должны быть 
взяты но ведущей шестерне (с внутренними зубьями). Число зубьев 
внутренней шестерни (с внешними зубьями) обычно па 2—3 зуба

Рис. 121. Схемы насоса с шестернями внутрен
него зацеплення с питанием через радиальные 

сверления внешней шестерни

меньше, чем кольцевой шестерни. Насосы пригодны для работы 
при числах оборотов до 5000 в минуту и давлении до 70 кГ/см2.

Применяются также насосы с шестернями внутреннего зацеп
ления со специальным профилем зуба (см. рис. 120, б), в которых 
отсутствует разделительный элемент. Внутренняя шестерня этих 
насосов имеет на один зуб меньше, чем внешняя (кольцевая) ше
стерни, ввиду этого скорость относительного скольжииия вращаю-
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щ пхся элементов весьма мала, что обеспечивает большой орок 
сл уж б ы  н плавную работу насоса. Межаубовые впадины сорб- 
щ аю тся с всасываюпщми и нагнетательными каналами с помощью 
серпообразны х окон или радиальных сверлений во впадинах 
кольцевой  шестерни. Кольцевая шестерня своей внешней поверх
ностью вращается в подшипнике скольжения. Уплотнение по 
торцам шестерен обеспечивается с помощью подвижных в осевом 
направлении втулок (см. стр. 233). Схема действия такого насоса 
показана на рис 122. Насосы иригодны для работы при давле-

Рпс. 122. Схемы, иллюстрирующие работу насоса с шестернями 
внутреннего зацепления

ниях до 140 кГ/см2. Число оборотов 1800 в минуту для малых 
(до 100 л!мин) и 1200 — для больших (150 л!мин) подач. По
добные машины пригодны также для работы в качестве гидро- 
моторов.

ВИНТОВЫЕ НАСОСЫ

Винтовой насос представляет собой одну или несколько пар 
зацепляющихся винтов, плотно посаженных в расточки корпуса. 
При вращении винтов их нарезки, взаимно замыкаясь, отсекают 
во впадинах некоторый объем жидкости, который вытесняется по 
впадине вдоль оси вращения. Поскольку выступы нарезки винтов 
в этих насосах, выполняющие роль поршней, движутся непрерывно 
в одном направлении, расчетная пульсация подачи в насосе (при 
полном заполнении насоса и нулевом давлении) практически от
сутствует.

Однако при работе под давлепием наблюдается пульсация 
подачи, обусловленная обратным потоком при переходе рабочей 
камеры из полости всасывапия в полость нагнетания. Как показали 
испытания, коэффициент неравномерности (пульсации) винтового 
насоса при давлении 60 кГ/см2 находится в пределах 6 = 6 + 7%.

Винтовые насосы и гидромоторы отличаются надежу >стью, 
Номиактностью и относительной бесшумностью в работе. 1 1асосы 
выпускаются в двух- н трехвинтовом исполнении.

Трехвиитовой наеос. В практике распространены трех винтовые 
васосы (рис. 123). Насос состоит из трех винтовых роторов, сред- 
вии из которых является ведущим, а два боковых — ведомыми.



Нарезка винтов обычно двухзаходпая с углом подъема винтовой 
линии ~47°, профиль — циклоидальный. Ведомые винты (замы
катели) вращаются под действием давления жидкости на их ниткн, 
а следовательно, их функции сводятся лишь к герметизации гид
ромашины, благодаря чему они не нагружены крутящим момен
том и отличаются большой долговечностью. Насосы допускают 
высокие числа оборотов, доходящие до 18 ООО в минуту, и выпу
скаются на расход до 15 ООО л/мин с приводной мощностью до 
2000 л. с.

Трехвинтовые насосы пригодны для работы при давлении до 
200 кГ/см*. По сообщениям же иностранной печати, некогорыо

Рпс. 123. Трехвпнтовой насос

фирмы выпускают винтовые насосы на давление 350 кГ/см2. Объем
ный к. п. д. насоса в зависимости от литража и прочих параметров 
составляет 0,75—0,95.

П р о и з в о д и т е л ь н о с т ь  н а с о с а .  При вращении 
винтов жидкость, заполняющая их впадины, перемещается посту
пательно на величину одного шага за один оборот ведущего винта. 
В соответствии с этим производительность трехвннтового насоса аа 
один оборот ведущего винта равна объему каналов, по которым 
жидкость движется вдоль винтов в пределах одного шага. Этот 
объем равен (F — f) t. Следовательно, расчетная производитель
ность при числе оборотов п в минуту равна

Q — (F — f)tn, (263)
где F и / — площадь поперечного сечения расточек корпуса под 

винты и площадь сечения винтов;
t — шаг винта; обычно принимают t =  ^ -d H, где dH —

наружный диаметр ведомых винтов.
Для трехвинтовых насосов площадь сечення потока принимают 

(/ ? -/ )  = 2,4 d»M.
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В качестве исходной величины при расчетах трехвинтовых на
сосов принимают диаметр dH наружной окружности ведомых вин
тов, через который выражают все прочие размеры. Наиболее ра
циональными соотношениями между отдельными параметрами 
винтов можно принять

D* =  dH\ Дк =  у  dH; de =  i  dH; t = rfH; (264)
I

где De и DH — внутренний и наружный диаметры нарезки веду
щего винта.

Для обеспечения герметичности необходимо создать постоянное 
перекрытие между камерами всасывания и нагнетания; для этого 
минимальная длина винтов долж
на быть равна L « 1 ,2 5 1. При 
этой длине обеспечивается одно 
перекрытие канала (впадины) вин
та. Для получения более высоких 
давлений предусматривают не
сколько перекрытий, в соответ
ствии с чем длина винта увеличи
вается, причем для давлений 150—
200 кГ/смг она принимается рав
ной L — (6—8) t.

Для компенсации осевых сил, 
которые при высоких перепадах 
давлений могут достигать боль
ших значений, применяют гидрав
лическую разгрузку. Для этого у 
торцов винтов предусматривают 
разгрузочные поршни а и Ъ (см. рис. 123), под которые подводят 
жидкость с рабочим давлением, что создает на винтах усилия, 
обратные по знаку основным.

Применяют также винтовые насосы с несколькими (тремя и че
тырьмя) парами замыкателей. Размеры деталей насоса с четырьмя 
парами замыкателей указаны на рис. 124.

Двухвинтовой насос. Двухвинтовые насосы (рис. 125, а) обычно 
выпускаются на относительно небольшие расходы (20—40 л/мин) 
при давлении до 100 кГ!смг. Винты обычно однозаходные с пря
моугольной резьбой и профилированной образующей. Винты гид
ростатически разгружены от осевых сил с помощью каналов а и Ь.

Расчетная производительность двухвинтового насоса

Q = Ftn /  (265)

где t — шаг винта (рис. 125, б); 
я — число оборотов;
F — площадь сечения канавки винта.

Рпс. 124. Винтовой насос с че
тырьмя парами замыкателей
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Значение F определяют по выражению (см. рис. 125, 6)

*(*>;-*>;) d\
4 /,

где DH и De — внешний и внутренний диаметры винта; 
г] — угол пересечения винтов.

Рве. 125. Конструктивные п расчетные схемы двухвинто
вого насоса

Значение а  определяют из выражения
а

( 2 6 7 >

2
DH + D .где а =  —1 — -— расстояние между осями винтов.

Расчетная производительность двухвинтового насоса может 
быть также определена с достаточной точностью по формуле

Q = ± (D ;,-D l) in.

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ ПРЕОБРАЗОВАТЕЛИ И НАСОСЫ 
СВЕРХВЫСОКИХ ДАВЛЕНИП

В практике применения гидроприводов часто возникает потреб
ность в устройствах, преобразующих величины давлений и рас
ходов. Подобные устройства получили название гидравлических 
преобразователей (гидротрансформаторов).

В общем случае гидравлическим преобразователем объемного 
тина называют устройство, изменяющее (повышающее или пони
жающее) расход и давление жидкости в гидросистеме при условии 
обязательного разобщения (разделения) магистралей высокого и 
низкого давлений.
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Преобразователь состоит из двух ступеней: моторной и насос
ной. К первой из них подводится рабочая жидкость гидросистемы, 
а вторая подает жидкость с преобразованным давлением или рас
ходом к исполнительным механизмам.

Коэффициент усиления гидравлического преобразователя дав
ления, под которым понимают отношение выходного давления 
к входному, находится в пределах от 3 : 1 до 100 : 1 и выше (для 
преобразователен с машинами прямолинейпого движения).

Применяются гидропреобразователп роторного типа в виде 
двух роторно-поршневых машин (рис. 126, а) или машин возвратно-

Рис. 126. Схемы преобразователей давления вращательного 
н поступательного типов

поступательного типа в виде спаренных силовых цплиндров 
(рис. 126, б).

Роторно-поршневой преобразователь (трансформатора) (см. 
рис. 126, а), состоит из двух связанных валами 1 и 2 машин с раз
ными рабочими объемами. При использовании машины 1 в каче
стве гидромотора расчетная нодача (утечками пренебрегаем) на
соса 2 в единицу времени будет превышать расход гидромотора 
в отношении

1 i = _Sr= QT или Q i  =  i Q "

гДе q2 и qt — рабочие объемы или расчетная производительность 
за один оборот машины 2 (насоса) и машины L (гид- 
ромотора); /

пг = Пу = п — число оборотов валов гидромашин;
Qt и — расчетные подачи машины.

Соответственно расчетное давление насоса 2 при условии ра
венства мощностей машин будет ниже давления источника
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питания гидромотора 1 в отношении (механическими потерями 
пренебрегаем)

Р* _  9i ^ Q i  
Pi <?» Q* ’

При использовании же машины 2 в качестве гидромотора подача 
Qx насоса 1 будет меньше расхода Qt гидромотора в отношении
1 = -фЧ а давление р ,, развиваемое насосом 1 больше давления р2 
гидромотора 2 при условии равенства мощностей машин в отно
шении (механическими потерями пренебрегаем) ^ -  = 5*..

Особенно широко распространены преобразователи давления 
в виде двух спаренных силовых цилиндров (см. рис. 126, б), при
менение которых особенно целесообразно в тех случаях, когда 
необходимо развить большие давления при малых расходах жидко
сти.

Принципиальная схема преобразователя, повышающего дав
ление одинарного действия, приведена на рис. 126, б. Давление

дП2
рх подводимой жидкости действует на площадь сечения
цилиндра, выходное же давление действует лишь на площадь 
,, jiD!г г = —~  штока.

Коэффициент усиления давления равен (при пренебрежении 
трением)

^  ------♦ i =  =  h .  (268)
Ft D] Pl * l  J

где и F, -  диаметр и площадь сечения цилиндра;
Dt и F2 — диаметр и площадь сечения штока;
Pi и р2 — входное и выходное давление жидкости. 

Практически коэффициент усиления подобного гидравличе
ского преобразователя давления, находится в пределах от 2 :1  
до 1000 : 1.

На рис. 126, в приведена схема преобразователя с дифферен
циальным поршнем, с помощью которого можно получить требуе
мую для высоких давлений небольшую эффективную площадь 
при одновременном обеспечении жесткости и прочности конструк
ции преобразователя.

В этом случае

где d — диаметр хвостовика штока.
Распространенная схема преобразователя дифференциального 

типа представлена на рис. 127, а. Если пренебречь трением и весом
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подвижного цилиндра 7, давление рг на выходе определится из 
выражения (268):

Рш =  Pi f \ ~  Pi (270)

где O j и D t — площадь штока 2 и подвижного цилиндра 1.
Управление преобразователем обычно осуществляется ручным 

переключением с помощью четырехходового золотника.
Применяют также преобразователи с автоматическим переклю

чением (рис. 127, б). Преобразователь состоит из нагруженного 
пружиной 2 поршня 3 с шариковым обратным клапаном 4, через 
который система заполняется жид-

Рнс. 127. Схемы преобразователей давления

поршень 3 будет находиться под неуравновешенным давлением 
жидкости, действующей на верхнюю (со стороны камеры 7) и 
нижнюю (со стороны камеры 5) поверхности; в результате при

Pi ~^7Г Pnp +  '~Lj A Р*> гДв Р пр ~  усилие пружины 2, клапан ся 
дет в свое гнездо и поршень 3 будет перемещаться вверх, вы
давливая жидкость из камеры 7. В этом случае коэффициент оп
ределится такж е из выражения (268).

Д ля устранения холостого хода, который имеется в преобразо
вателях одинарного действия, применяют преобразователи двой
ного (непрерывного) действия (рис. 127, в). Питание п^ юстей 
низкого давления 7*, осуществляется распределительны!^^олотни- 
ном, приводимым поршнем в конце каждого хода. Полости цилинд
ров высокого давления заполняются через обратные клапаны 7 и 2. 
Преобразователи этого типа строят на производительность до 
НО л!мин с усилением давления от 3 : 1 до 7 : 1.
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Путем изменения монтажа схемы можно полупить преобразова
тель с двумя коэффициентами усиления давления (см. рис. 127. г). 
Д ля этого, кроме ряда обратных клапанов, применены также за
порные клапаны т и п.

-Применяют такж е преобразователи, понижающие давлепие и 
соответственно повышающие при всех прочих равных условиях 
расход жидкости. В частности, для питания тормозов авиаколес 
обычно требуется относительно низкое в сравнении с давлением 
общей гидросистемы давление, а для обеспечения быстродей
ствия требуется большой расход жидкости.

Схема подобного понизителя показана на рис. 128. Ж идкость 
под высоким давлением подводится из гидросистемы в цилиндр /

,  малого сечения и вытес-в бак 1
Г , !  л  Т 1

няется в магистраль пот
ребителя жидкостинизкого 
давлепия пз цилиндра 5 
большого сечения.

Д ля возвращения порш
ней в исходное положение 
после прекращения пита
ния цилиндра 1 (при р =  0) 
применена пруж ина 4.

Коэффициент пониже
ния давления (редукции) 
и усилием пружины пре-

5 U 3

Рис. 128. Схема поиизнтсля давления

определится пз соотношения (трением 
небрегаем)

ft
D*

rf*
Pi ~  Pi /18»р ,  • -  * • L>*’

где d и D — диаметры цилиндров малого и большого сечения.
Соответственно расходы жидкости Q2, вытесняемой из цилинд

ра 2 большого сечения, и жидкости Qt, подаваемой в цилиндр 1
малого сечепия, определятся из соотношения ~  =  4 4 ; 0 9 =  0 , ~ -Vi I) я*

Д ля компенсации возможной утечки жидкости из замкнутой 
магистрали, соединенной с полостью цилипдра большого сечения, 
применен шариковый клапан 2 , который в копце хода поршня влево 
отжимается штырем 3 и открывает проход жидкости из магистрали 
высокого давления р х в количестве, необходимом для восполнения 
утечек. К ак только давление рг в полости цилиндра большого се
чения превысит расчетное значение, условие равновесия поршня 
будет нарушено, и он сместится вправо на величину, позволяющую 
клапану 2 сесть в свое гнездо.

Насосы сверхвысоких давлений. На базе рассмотренных преоб
разователей построен ряд насосов сверхвысоких давлений. Прин
ципиальная схема преобразователя давления, применяемого в ка
честве насоса сверхвысокого давления, показана на рис. 129, и. 
Высокое давление создается с помощью плунж ера 3, связанного
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с поршнем 1 приводного силового цилиндра (гидродвигателя). 
Величина коэффициента усиления достигает в подобных преобра
зователях (насосах) значений i =  =  -£*-= 100 :1  и выше.

“* Pi •
Преобразователь (насос) снабжен питающим (всасывающим) 6 и 
нагнетательным 4 клапанами, причем для повышения надежности 
обычно применяют по два последовательно расположенных кла
пана на линиях нагнетания и питания. Клапаны обычно снаб
жаются устройствами для автоматического отвода воздуха, при
сутствие которого резко ухуд
шает режим работы иасоса.

Поскольку нагнетание жид
кости одноцилиндровым насосом 
происходит лишь при движении 
плунжера в одну сторону, по
дача жидкости будет прерыви
стой, что во многих случаях 
нежелательно, а иногда и не
допустимо.

Д ля выравнивания подачи 
применяют насосы — преобра
зователи двойного действия 
(рис. 129, б). Преобразователь 
состоит из силового цилиндра 
(гидравлического двигателя 7), 
приводящего в движение плун
жеры 5 насосной части, каждый 
цилиндр которой снабжен дуб
лированными нагнетательными
1 и всасывающими (питающими)
3 клапанами. При иодаче от 
источника питания в соответ
ствующую полость гидравличе
ского двигателя 7 жидкость 
одновременно поступает в смежную полость цилиндра 4 насоса, 
обеспечивая надежное заполнение этой полости жидкостью, 
ввиду чего выражение (268) для вычисления коэффициента усиле
ния будет справедливым и для данного случая.

Очевидно, что насос с этой системой питания пригоден лишь 
для случаев, когда нагнетаемая им жидкость является рабочей 
средой гидродвигателя. J

Реверс движения плунжеров осуществляется с помощьЛ элект
ромагнитного распределителя 2 , управляемого от концевьЛ; выклю
чателей (на схеме не иоказаны), на которые воздействует в конце 
ходов поршень 8 силового цилиндра. Применяются такж е схемы, 
в которых распределитель переключается неиосредственно порш
нем силового цилиндра.

Рис. 129. Схемы иасосов сверхвысо
ких давлений с гидравлическим при

водом
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Насосы такого типа широко применяются при давлениях 
3000 кГ/см2 и выше и расходе 20—40 л/мин; число рабочих ходов 
обычно составляет 120—150 двойных ходов в минуту. При давле
ниях порядка 2000 кГ/см2 диаметр d плунжера не превышает 50— 
60 мм и его ход — 200 мм. Диаметр D приводного силового ци
линдра равен 200— 250 мм. При более высоких давлениях диаметр 
плунжера обычно не превышает 15—20 мм и ход — 100—120 мм.

Применяются такж е одно- и многоцилиндровые насосы с при
водом от электродвигателя через понижающий редуктор и криво

шипный механизм. Принципи
альная схема типового одноци
линдрового насоса с таким при
водом показана на рис. 130. 
Насос представляет собой жест
кую плунжерную конструкцию 
с клапанным распределением. 
Д ля восприятия боковых сил 

Рис. 130. Схема иасоса сверхвысо- применяют направляющие бук- 
кого давления с кулисным приводом (.Ь1> Подача такого насоса про

исходит по синусоидальному 
закону. Д ля выравнивания и увеличения подачи применяют 
двухплунжерные насосы с приводом от общего электродвигателя.

Насосы с кривошипным приводом обычно применяются при 
давлениях до 3000 кГ/см2.

Производительность (подача) насоса регулируется изменением 
числа ходов его плунжера при постоянном рабочем объеме или 
изменением величины хода плунжера при постоянном числе ходов, 
что достигается с помощью регулирования длины хода поршня 
приводного гидравлического двигателя насоса (рис. 129) или с по
мощью регулирования величины кривошипа е (рис. 130).

Объемные характеристики насоса. Основными факторами, 
влияющими на объемные характеристики насоса сверхвысокого 
давления, являю тся сжимаемость жидкости и упругость рабочих 
камер насоса, а также размеры вредного пространства.

В первую очередь объемные характеристики насоса зависят от 
сжимаемости рабочей жидкости (см. стр. 35), и особенно при 
больших размерах вредного пространства, под которым для 
одноцилиндрового насоса понимается объем жидкостной каме
ры, включая каналы до нагнетательного клапана в конце 
рабочего хода плунжера (на рис. 129, а отмечено точечной штри
ховкой).

Это влияние обусловлено тем, что прп рабочем ходе плунжера 
некоторая часть хода расходуется на сжатие вытесняемой плун
жером жидкости, а также жидкости, заключенной во вредном 
пространстве для повышения ее давления с начального р0 до р н 
на выходе из насоса. При известных условиях потребный для этого 
ход плунж ера может составить значительную часть полного хода.
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Поэтому теоретический объемный к. п. д. насоса, под которым 
здесь будем понимать отношение фактически вытесняемого объема 
жидкости в среду с давлением р н к описанному плунжером объе
му, будет зависеть при всех прочих одинаковых условиях от от
ношения пути перемещения плунжера, требующегося для сжатия 
жидкости в цилиндре и во вредном пространстве до давления рн, 
к полной величине его перемещения. Очевидно, чем больше отно
шение этого объема сжатия к объему, описываемому поршнем 
за один ход, тем бблыная часть последнего будет потеряна на по
вышение давления.

Обозначим через b объем, описываемый плунжером насоса за 
один ход, и через с — объем вредного пространства насоса. Пре
небрегая утечками и считая 
насос абсолютно жестким, 
а заполнение цилиндра 
жидкостью при ходе всасы
вания поршня полным, на
ходим объем сжатия жид
кости, необходимый для 
повышения ее давления в 
камере насоса объемом 
(b -f- с) с начального р„ до 
давления нагнетания р н:
Ь<1 =  (Р„— А>)Р(Ь +  с),(271)
где Р — среднее значение 
коэффициента сжатия для 
рассматриваемого диапазо
на давлений (см. стр. 35).

Д ля случая, когда начальное давление р0 жидкости в камере 
насоса равно атмосферному или близко к нему, последнее выра
жение может быть представлено в виде

А 9  =  Рн $ ( Ь  +  с). (272)
В соответствии с этим объем жидкости, вытесняемой поршнем 

за один ход в среду с давлением рн, составит
g = b  — Ag =  b — p,fi (Ь +  с). i (273)

Теоретический объемный к. п. д. подобного насоса без учета 
влияния прочих факторов определится по формуле

%* =  $ =  1 - / > „ р А + Л  (274)

Введя в это уравнение параметр г =  —у~>  можем написать

Пов =  ! —Рн$г - (275) '
На рис. 131 приведены кривые, характеризующие влияние 

параметра г на величину теоретического объемного к. п. д., вы-

Теоретический овъемныи кпд.%
989*90858015 70 60 50

Давление нагнетания

Рпс. 131. Кривые зависимости теоретиче
ского объемного к. п. д. насоса от пара

метра г и давления жидкости
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численную по приведенной формуле в зависимости от давления 
для жидкости на водной основе (см. стр. 55).

Из графика следует, что при г =  14 теоретический объемный 
к. п. д. при вытеснении жидкости в среду с давлением р н =  
=  900 кГ1см2 равен 50% , или иначе вытесненный в эту сре
ду объем составит лишь половину объема, описанного плун
жером.

При построении рассмотренных кривых сжатие жидкости при
нималось но изотермному процессу (при постоянной ее температу
ре). Поскольку в действительности сжатие жидкости будет со
провождаться повышением температуры, понижение коэффициен

та р (см. рис. 19) и соответст 
венно понижение теоретиче 
ского объемного к. п. д. « 
действительности будет еще 
более значительным.

На рис. 132 приведены 
расчетные кривые, характе 
ризующие влияние на вели 
чину объемного к. п. д. ежн 
маемости жидкости. Расчеты 
выполнены для насоса с плун 
жером диаметром И  мм п 
ходом поршня 75 мм; объем 
камеры насоса равен 26,8 см 
и объем, описываемый плуи 
жером за один ход, 7,4 смл 
(г =  3,6).

Из приведенного следует, 
что при работе в условиях 

высоких давлений следует применять жидкости с высоким объем
ным модулем упругости (см. стр. 37).

Влияние способа регулирования производительности. Объемные 
характеристики насоса зависят также от способа регулирования 
его производительности (подачи), которое в основном осуществлл 
ется изменением величины хода его плунж ера.

В схемах с гидравлическим приводом (см. рис. 129) это дости 
гается ограничением величины обратного хода плунжера при со
хранении крайнего (утопленного) его положения и в схемах с при 
водом от электродвигателя (см. рис. 129) — изменением величины 
хода плунжера относительно центра вращения кривошипа. При 
регулировании подачи иасоса, объем вредного пространства уве 

Ь hличится на величину •=—, где т = —  коэффициент, характеПре9
ризующий уменьшение хода плунжера с максимального Ашах до не
которого заданного значения hpei, соответствующего новому рас
ходу (подаче).

Рис. 132. Зависимость теоретического 
объемного к. п. д. 1\0с насоса от давле
ния жидкости для различных значений 
среднего коэффициента сжимаемости:
1 — жидкости на водной основе (3 =  2 - 10- *  
ем’/кГ); i  — метилового спирта (ft =  2,65 X 
X  Ю-* см'/кГ)', ■» — хлористого этила (3 — 

—  2 ,8  10* *  см'/кГ)
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Поэтому от способа регулирования будет зависеть и величина 
п арам етра  г. Например, при уменьшении длины хода плунжера в

2 раза [тп =  - =  2 описываемый им объем, также уменьшится

в 2 раза будет равен при регулировании как по первой, так
п по второй схеме. Однако изменение параметра г будет при этом 
различным: при регулировании но первой схеме оп повысится до 
величины

с +  у  2 с
г = - Г -  =  1 +  т г  (276)

2

и при регулировании по второй схеме — до величины

Ш  ( с + т ) + !
г =  --------т —

2

т. е. в зависимости от схемы регулирования будет по-разному 
меняться также и теоретический 
объемный к. п. д. насоса.

На рис. 133 показаны кри
вые, характеризующие влияние 
на теоретический объемный 
к. п. д. величины хода плун
жера при регулировании по 
первой схеме. Расчеты произ
ведены для жидкости со сред
ним коэффициентом сжимаемо
сти при давлении 1000 кГ1см2, 
равным р =  5 ,4 -10'5 см2/кГ 
(без учета деформации насоса).
Очевидно, влияние сжимаемо
сти жидкости на теоретический 
объемный к. п. д. при регулировании по второй гхеме будет 
еще более значительным.

Влияние прочих факторов. На величину теоретического объем
ного к. п. д. насоса влияют также жесткость его жидкостной ка
меры и присутствие в жидкости воздуха в нерастворенном состоя
нии.

Нетрудно видеть, что при повышении давления с атмосферного 
Д° р н объем камеры вредного пространства насоса увеличится 
вследствие деформации ее деталей на величину

-  6/V (278)

|  Ю0

J 90
■ъХвО 

§1 7° 

I  w  &
.8 50

у
Г I 1 1 

Ход 75т; г - 3,6

•<Хо9 75мп, г .‘

-̂Ход 25пп-,Г‘ 10,1

0 2 4
Давление

Рис. 133. Зависимость теоретическо
го объемного к. п. д. насоса от дав
ления ж и д к о с т и  для различных 

значений хода плунжера

l l + i i  
1 2 ^  Ь | (277)
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где б — коэффициент, характеризующий изменение единицы объе
ма камеры при изменении давления на 1 кГ!смг.

Аналогичным будет и влияние наличия в жидкости нерастворен
ного воздуха (газа), при котором коэффициент сжимаемости жид
кости и в особенности при низких давлениях будет более высоким, 
чем чистой жидкости.

Допустим, что при начальном давлении (в начале рабочего хода 
плунжера) р 0 в единице объема жидкости содержится нерастворен- 
ный воздух в объеме v0. При этом содержание воздуха в жидкости 
объемом (b - f  с) при давлении р0 составит

и\> =  ?0(Ь +  с). (279)

При сжатии этого воздуха до давления р н объем его уменьшится 
до величины (принимаем, что процесс сж атия пузырьков воздуха 
происходит по изотермному циклу)

=  vo (Ь +  с) (280)ГН

Разность Aw =  w0 — wH определяет объемную потерю на
соса, обусловленную сжатием воздуха до давления р н:

Aw =  v0 (b +  c ) ( l - * - ) .  (281)

Поскольку величина р # мала в сравнении с р н, можем принять 

A w =  v0 (b +  с). (282)

С учетом потерь, обусловленных деформацией камеры и сж а
тием жидкости и воздуха, объем вытесняемой жидкости в среду 
с давлением р н (без учета утечек) составит

q = b - A q - A q K- A w  =  b[(b +  c) (0р н +  v0) +  сбрк]. (283)

В соответствии с этим теоретический объемный к. п. д. для 
этого случая определится:

гь , -  •£  - 1  - [  (ррн +  г .)  + 1  бр н ] .  (284)

Очевидно, при известных соотношениях рассмотренных пара
метров теоретический объемный к. п. д. насоса может понизиться 
до нуля. Это наступит (без учета утечек жидкости через зазоры) 
при такой величине хода плунжера, когда описываемый им объем 
bmin будет равен или меньше суммы объемов сж атия жидкости и 
газа во вредном пространстве и объема расширения камеры этого 
пространства при давлении р н.

Н а основании приведенных выражений можем записать

bmtn =  с [р* (Р +  б) +  ив], (285)
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где bmin — значение рабочего объема насоса, при котором подача 
еГо равна нулю.

При расчетах объемных и механических потерь в насосе необ
ходимо учитывать изменение вязкости жидкости в функции давле
ния (см. рис. 9);

РЕГУЛИРОВАНИЕ ПРОИЗВОДИТЕЛЬНОСТИ НАСОСОВ

Производительность (подача) насосов регулируется обычно 
путем линейного или углового смещения элементов, с помощью 
которых изменяется рабочий объем насоса. В частности, аксиаль
но-поршневые насосы (см. стр. 166) регулируются изменением 
угла наклона блока цилиндров относительно ведущего диска (см. 
выражение (199)]. В радиально-поршневых и пластинчатых на
сосах (см. стр. 138) регулирование осуществляется изменением 
величины эксцентрицитета [см. выражения (152) и (228)].

нпзмы регулирования производительности насоса

Д ля изменения производительности применяются различные 
устройства, смещающие и фиксирующие регулируемый элемент. 
Наиболее простыми из них являю тся ручной (рис. 134, о) или 
электромеханический (рис. 134, б) механизмы регулирования.

Радиально-поршневые насосы с механизмами ручного регули
рования показаны на рис. 135.

Когда требуется обеспечить реверс насоса или обеспечить дви
жение в одном направлении при двух скоростях либо движение 
в двух направлениях с одной скоростью перемещения в каждом 
направлении, применяют устройства с двумя силовыми цилиндра
ми а и 6 (рис. 136, а), которые в большинстве случаев размещаются 
в корпусе насоса. Ход поршней ограничивается механическим 
(винтовым) ограничителем d. Д ля управления цилиндрами обычно 
применяют электромагнитные распределители.

В случае необходимости установки и фиксации регулируемого 
элемента в промежуточном положении применяется схема, приве
зенная на рис. 136, б. Д ля установки в это положение жидкость 
Недводится в оба внешних цилиндра.
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Типовые конструкции подобных регуляторов применительно 
к радиально-поршневому насосу приведены на рис. 137, а и б. 
Для установки регулируемого элемента в промежуточное (среднее)

'Oman О  * 0mat

а) 6)
Рис. 136. Схемы гидравлических механизмов регулирова

ния производительности насоса

положение жидкость в регуляторе, представленном на рис. 137, б 
подводится одновременно в оба цилиндра.

Площади цилиндров должны быть достаточными для переме
щения регулируемого элемента в направлении, противоположном 
действию на регулируемый элемент силы давления жидкости.

Рис. 137. Конструкции гидравлических механизмов ре
гулирования производительности насоса

В том случае, когда требуется обеспечить при больших уси- \ 
лиях бесступенчатое регулирование, для смещения регулируемого 
элемента 5 применяют сервомеханизмы (гидроусилители) с жесткой
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обратной связью, в которых контролируемой перемепной величи
ной является положение поршня 3 сервомеханизма (рис. 138) 
(см. стр. 458). Такой регулятор позволяет обеспечить любые усилия 
на выходе 4 при малых усилиях на входе 2 и соответственно на руч
ке 1.

На рис. 139, а представлена Ь ' '  с
схема регулирования насоса с не- , /ГгРлт. с . л.,У "лу..
подвижным цилиндровым блоком J
и наклонной шайбой 4, в которой * ...... г
осевое перемещение клинового 
стержня 2, помещенного в осевую 
расточку приводного вала 1, пре
образуется в радиальное переме
щение толкателей 3, осуществляю
щих изменение угла у установки 
наклонной шайбы.

Рис. 138. Схема гидравлического меха
низма регулирования производительно

сти насоса следящего типа

Рис. 139. Схемы регулирования 
наклона шайб аксиально-поршне

вых насосов

Н а рис. 139, б показана схема регулирующего устройства, 
состоящего из качающейся люльки 1 регулятора с закрепленной 
на ней шайбой 2. Л ю лька 1 имеет вилку с косыми пазами, охваты
вающую приводной вал 3. В центральной расточке вала 3 находится 
стержень 4 с радиальными пальцами 6, взаимодействующими 
с косыми пазами люльки. При осевых перемещениях стержня 4 
люлька 1 поворачивается вокруг оси цапфы 5, на которой она 
закреплена.

Преимуществом этого механизма является то, что пазы вилки 
люльки 1 можно выполнить профильными, обеспечивающими за
кон постоянной мощности насоса.
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СИСТЕМЫ АВТОМАТИЧЕСКОГО РЕГУЛИРОВАНИЯ

~ 1 Г ~ \
р,юм Ртог Р

В практике распространены системы автоматического регули
рования но давлению (насосы предельного давления), при котором 
д а в л е н и е ,  развиваемое самим насосом, используется для ограниче
ния расхода жидкости до минимального значения.

В насосах с подобным регулированием производительность 
(подача) при повышении давления на выходе из насоса сверх 
з а д а н н о й  (номинальной) величины р ном уменьшается и при неко
тором максимальном (предельном) давлении p mat снижается до 
нуля. При снижении подачи до нуля насос поддерживает заданное 
предельное давление ртах, расчетная же производительность (про
изводительность, определяемая рабочим объемом) равна утечкам 
жидкости в питаемой гидросистеме и в самом насосе.

На рис. 140 представлена статическая характеристика такого 
насоса \Q =  f  (p)J. снабженного механизмом регулирования про
изводительности, принцип кото- _ 
рого основан на использовании в 
качестве датчика и источника энер
гии выходного давления насоса.
Кривая QT графика выражает 
расчетное и — фактическое зна
чение производительности насоса.
В пределах изменения давления 
от 0 до р мом теоретическая произ
водительность QT сохраняется по
стоянной. По достижении давле
ния рном (соответствует точке а) 
производительность снижается по закону сжатия пружины меха
низма регулирования, достигая при р тах нулевого значения (ра
бочий объем насоса q =  0).

При жесткой пружине получим крутую кривую (а — ртч)  
и при мягкой — более пологую. В практике распространены

насосы, у которых отношение — Л_*ом составляет от 40 до 80% .
Р max

Кривая фактической производительности Qф наклонена к оси 
абсцисс под некоторым углом, величина которого зависит для изо
лированного насоса от его герметичности. При давлении р тах 
рабочий объем насоса равен объему утечек жидкости в нем, а при 
работе насоса на гидросистему — суммарному объему утечек 
в системе и насосе.

Схема и конструкция автоматического регулятора прямого дей
ствия подобной характеристики представлены на рис. 141, а.

этом регуляторе функции чувствительного и силового элементов 
совмещены в одном органе (силовом цилиндре, поршень которого 
нагружен пружиной), непосредственно связан.-'ш  с узлом регу
лирования насоса (наклонной шайбой и пр.).
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Рис. 140. Статическая характе
ристика пружинного регулятора 

предельного давления



Чувствительным элементом регулятора является пружина / ,  
стремящаяся удержать регулируемый элемент насоса 2 в положе
нии максимальной подачи @т вх и исполнительным — силовой ци 
линдр с поршнем 3 скальчатого 
типа, в который подводится р а 
бочее давление р  насоса, проти
водействующее усилию пружины.

777Z
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Рис. 141. Схема (в) и конструкция (б) 
регулятора производительности на

соса прямого действия

Рис. 142. Пластинчатый насос с авто
матическим регулированием произ

водительности по давлению

Условие равновесия действующих сил (без учета трения) имеет
вид

п nd*
np ~~ Р 4 * (286)

где Р пр и d — усилие предварительной затяж ки пружины 1 и диа
метр поршня 3.

Регулятор снабжен шариковым обратным клапаном 2, а также 
дросселем 3 (см. рис. 141, б), с помощью которого осуществляется 
регулирование скорости изменения подачи насоса.

На рис. 142 представлен пластинчатый насос с подобным регу
лированием; статорное кольцо 1 насоса удерживается в нижнем 
положении, соответствующем максимальному эксцентрицитету, 
пружиной 3. Ж идкость под давлением подводится под поршень 
в камеру 4\ при заданном давлении пружина сжимается и статор
ное кольцо под действием второй пружины 2 занимает положение, 
которое соответствует новому равновесию сил. Д ля уменьшення 
сил трения при перемещении статора применены игольчатые 
опоры 5.

На рис. 143 показана принципиальная схема подобного меха
низма регулирования применительно к распространенному ак- 
сиально-поршневому насосу со свободно посаженными поршнями
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Г *  a =  b =  ^ - ( F nF +  ch).

Площадь о) поршня 3 регулятора выбирается в соответствии 
с конструктивными требованиями, а жесткость с и начальное сж а
тие Fnp пружины вычисляются с учетом заданного диапазона ре
гулирования (ртах — Рном) по выражениям

®/** (Рта*-Р ном). с- cpmaxQr
Qr ’ (^шах Рном) 1гп

Учитывая, что QT =  hfzn, получаем

Ш  с — .рно^). (300)

F* P = p f P - hep -СУ-  (301)''max гном

Регуляторы с обратной связью по положению

Рассмотренные регуляторы простого действия конструктивно 
просты и надежны в эксплуатации, однако применение их целесо
образно лишь в насосах, в которых диапазон давлений (зона регу
лирования) (ртях — Рном) ПРИ изменении производительности от 
максимального значения до 
нулевого не превышает ~  35% 
номинального значения дав
ления р иом (см. рис. 140):

Р та х - Р мо.м ^ .0|35 
Рном

Указанное ограничение 
обусловлено тем, что при 
уменьшении диапазона дав
лений (/>,„„ _  р ном), в кото
ром происходит изменение 
производительности насоса, 
пружина механизма становится практически неприемлемых раз
меров.

Д ля избежания этого применяют двухступенчатые (следящие) 
механизмы регулирования с обратной связью по положению регу
лирующего органа или по рабочему давлению жидкости.

На рис. 146 представлена схема подобного механизма регули
рования но положению. Дифференциальный поршень 2 механизма 

еРез тягу 6 связан с органом управления производительностью 
насоса (с наклонной шайбой и пр.). Ж идкость, поступающая через

2 J и 5

& 6

- А ?\ -------- R
$ * \  /

— JV

n z k ® r
Е ж

н >
\ 12 V / ,

1 1 1 0 9  8

Рвс. 146. Следящий механизм регули
рования производительности насоса с 

обратной связью по положению
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камеру 11 и канал 3 под давлением нагнетания р н в камеру 5 дей
ствует на правый торец плунжера 4, нагруженного пружиной 1. 
После того как давление р н повысится до величины, при которой 
пруж ина 1 сожмется, камера 5 соединится через канал 8 с каналом 
10 и жидкость поступит в полость 7 цилиндра, и действуя на пор
шень 2 будет перемещать его в том же направлении, что и плун
жер 4, устраняя при этом рассогласование, создавшееся вследствие 
смещения последнего под действием давления жидкости. Таким 
образом, поршень 2 будет «следить» за движением плун
ж ера 4.

До того, пока давление р н на выходе из насоса, снабженного 
таким регулятором, не повысится до некоторого номинального 
давления р мом (см. рис. 140), которому соответствует приход кромки 
отверстия 8 к кромке канала 9, производительность насоса будет 
максимальной, определяемой для аксиального насоса максималь
ным углом у наклона шайбы ( за вычетом утечек) (см. рис. 143) или 
для радиальных насосов соответственно максимальным эксцентри
цитетом е (см. рис. 55). После того как плунж ер 4 переместится 
под действием давления жидкости в положение, при котором от
верстие 8 соединится с каналом 9, жидкость поступит в полость 7, 
в результате поршень 2 с тягой 6 придет в движение, воздействуя 
на механизм регулирования в сторону уменьшения подачи насоса. 
В том случае, если прирост давления прекратится, плунжер 4 
остановится и поршень набегая на него, разъединит каналы 8 и 9, 
фиксируя механизм регулирования в положении промежуточного 
расхода насоса.

При дальнейшем увеличении давления до значения р тах 
(см. рис. 140) плунжер 4 (см. рис. 146) придет к упору 12, и пор
шень 2, набегая на него, установится в положение, при котором 
производительность будет равна расходу жидкости, необходимому 
для компенсации утечек ее в насосе и регуляторе. В нагнетатель
ную линию жидкость при этом поступать не будет.

Условие равновесия плунжера 4 регулятора при некотором его 
положении выразится уравнением, аналогичным рассмотренному 
выше [см. выражение (294)]:

t
Fnp +  cy=<»(P*-PcJ<

где F„р и с — усилие предварительного сж атия пружины 1 и ее
жесткость;

Рн и Рсл — давление нагнетания и слива;
© и у  — площадь сечения плунж ера 4 и текущее его поло

жение.
Припяв за у  =  0 положение плунжера 4 (см. рис. 146), 

соответствующее максимальному углу поворота шайбы (см. рис. 
143; Ymax) или максимальному значению эксцентрицитета (см. рис. 
55; е =  m ax), зависимость между перемещением этого плунжера
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я перемещением регулирующего элемента (наклона шайбы) можно 
приближенно выразить

У =  P ( tg V m « x  — t g Y ) -  (3 0 2 )

Угол наклона шайбы можно определить из уравнения (199):

Пользуясь приведенными выражениями, находим усилие пред
варительной затяж ки пружины:

F n v  =  М Р н  -  Р сл ) ~  «Р  ( t g  Ymax -  t g  у )  =  

=  О (/»к -  Рсл) -  Ф  ( t g  Ymax -  . (3 0 3 )

Произведя преобразования и приняв рСЛ =  0, находим уравне
ние наклонного участка статической характеристики (см. рис. 140):

Q T — аРн +  &» ( 3 0 4 )
где .

а = - ! ^ - ;  b = f ^ .  +  /Dzn tg ymax.

На рис. 147 показаны схема и конструкция радиально-поршне
вого насоса с регулятором этого типа. Внешняя обойма (статор) 12 
насоса может поворачиваться вокруг оси 13 при помощи 11, св я 
занного с поршнем 5 сервомеханизма. При этом повороте изме
няется эксцентрицитет насоса, величина которого равна расстоя
нию между осями обоймы 12 и цилиндрового блока 14 (рис. 147, а). 
В крайнем правом положении поршня 5, соответствующем макси
мальной производительности насоса, обойма 12 удерживается пру
жиной 1 и давлением жидкости в камере 3 на неуравновешенную 
торцовую поверхность левой части поршня 5; в камеру 3 жидкость 
поступает из рабочей магистрали через канал 2.

При повышении давления выше номинальной величины жид
кость, поступающая по каналу 6 из камеры 3 в камеру 7, действует 
на правый торец плунж ера 8 и, сжимая пружину 4, перемещает 
его влево. При определенном положении этого плунж ера жидкость 
нод рабочим давлением поступает через осевое сверление плунж ера 
и канал 10 в полость9 и, действуя на правый торец поршня 5 и пере
мещая его влево, преодолевает из-за разности площадей правой 
и левой его сторон усилие давления в камере 3 и усилие пружины 1. 
В результате величина эксцентрицитета уменьшается.

Движение поршня 5 влево будет продолжаться до тех пор, пока 
рабочее давление не достигнет номинального значения, при котором 
плунжер 8 займет нейтральное положение, отсоединив правую 
и левую полости цилиндра поршня 5 от магистралей давления 
и бака. При этом поршень 5 будет находиться в некотором
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промежуточном положении, соответствующем потреблению в 
данный момент жидкости.

При понижении давления в камере 3 ниже номинальной вели
чины пружина 4 возвращает плунжер 8 в прежнее (правое) положе-

Рис. 147. Механизм регулирования следящего типа в применении к ра
диально-поршневому насосу

ние, в котором полость 9 через каналы 10 и левое осевое сверление 
плунжера 8 соединяется с баком, в результате чего поршень 5 
под действием пружины 1 н силы давления жидкости в камере 3 
переместится вправо.

Регулятор с чувствительным элементом 
типа сопло — заслонка

I
Получили такж е распространение механизмы регулирования 

с чувствительным элементом типа сопло — заслонка (см. стр. 469).
Схема подобного двухкаскадного гидроусилителя управления 

производительностью аксиально-поршневого насоса, с пружинной 
обратной связью по перемещению, представлена на рис. 148, а.

Входом первого каскада является управляемая электромеха
ническим преобразователем 2 заслонка 3 (рис. 148, а), расположен
ная между двумя соплами 4 (см. также рис. 285, а). Выходом 
первого каскада служит плунжер 11 распределительного золот-
268



ника, являю щ ийся одновременно входом второго каскада усиле
ния. П итание первого каскада усиления осуществляется от вспо
могательного насоса, подающего жидкость в канал 17.

Выходом второго каскада являю тся цилиндры 6 и 16 механизма 
поворота люльки насоса, осуществляющие поворот ее относительно 
оси 1 2  на угол ±  у.

П лунж ер 11 заж ат с помощью пруж ин 10 и 14 двумя поршнями 7 
н 15, связанными между собой через жесткую раму 8, которая со
единена с качающимся коромыслом 9, укрепленным на оси 12 вра
щения лю льки  насоса. Рама 8 и поршни 7 и 15 с пружинами 10 п 14 
осущ ествляю т обратную связь вы
ходного элемента второго каскада 
гидроусилителя (люльки насоса) с у 
плунжером 1 1 .

Рис. 148. Схемы механизмов регулирования с дросселем типа сопло—заслонка

Д ля обеспечения работы сопла — заслонки в гидросистеме по
следнего установлены два дросселя постоянного сопротивления 1 
и 5. При подаче на управляемую обмотку электромеханического 
преобразователя 2 электрического сигнала поворотный его якорь 
вместе с заслонкой 3 отклонится на некоторый угол в ту или иную 
сторону, в результате на торцах плунжера 11 (в полостях пру
жин 10 и 14) создастся перепад давления, который переместит 
плунжер 11 в соответствующую сторону, осуществляя питание 
жидкостью одного из цилиндров 6 или 16. При этом люлька насоса 
повернется вокруг оси 12 и через раму 8 и поршни 7 и 15 изменит 
сжатие пружин 10 и 14, увеличив силу сжатия одной и уменьшив 
силу сжатия второй, в результате нарушение действующего на 
плунжер 11 усилия перепада давления жидкости в полостях пру
жин Ю и 14, вызванное смещением заслонки, будет скомпенсиро
вано и плунжер 11 установится в нейтральное положение.

этом положении он перекроет питание силовых цилиндров 6 
а 16, и в результате люлька насоса будет зафиксирована.
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Таким образом, путем изменения величины и полярности управ
ляющего электрического сигнала, подаваемого в электромехани
ческий преобразователь 2, представляется возможным обеспечить 
отклонение люльки насоса на угол, пропорциональный этому 
сигналу.

Конструктивная схема аксиально-поршневого насоса с регуля
тором типа сопло — заслонка представлена на рис. 148, б. Шток 
поршня 10, нагруженного пружиной 9, связан через тягу 11 
с рычагом 12 механизма (шайбы) узла изменения производитель
ности насоса. Полость Ь цилиндра регулятора со стороны штока со
единена с нагнетательной магистралью ,а противоположная ей (а) —

с соплом 4 (рис. 149). Кроме 
того, эти полости соединены 
между собой каналом 7, в ко
тором установлен дроссель 8.

Поскольку площадь поршня 
10 со стороны камеры b (штока) 
меньше площади со стороны ка
меры а, он давлением жидкости 
и пружины 9 удерживается при 
перекрытом сопле 4 в крайнем 
левом положении, соответствую
щем максимальпой производи
тельности насоса. При повыше
нии давления до величин!,i 
> Р ном  поршенек 5  цилиндра 6 
перемещается вверх и через тол
катель 3 сжимает пружину 7, 
поворачивая при этом заслонку 

2 в сторону открытия сопла 4. При этом давление в полости а 
силового цилиидра вследствие сопротивления дросселя 8 сни
жается, в результате создается перепад давления между полостями 
а и Ь, под действием которого поршень 10 сжимает пружину 9 и 
перемещает наклонную шайбу 13 насоса в сторону снижения про- 
изводител ьности.

На рис. 150 представлена схема подобного регулятора насоса 
аксиального типа с наклонным расположением поршней. Ч ув
ствительным элементом, реагирующим на повышение давления, 
вдесь служит мембрана 5 ,  действующая при повышении давления 
выше заданной величины на устройство типа сопло-заслонка 4, 
управляющее давлением в правой полости силового цилиндра 3 
регулятора, поршень которого изменяет угол наклона шайбы 7. 
При открытии отверстия сопла 4 давление в правой полости этого 
цилиндра 3, питающейся из полости нагнетания насоса через 
дроссельное отверстие 2 в поршне, понижается и поршень пере
местится вправо; при этом производительность насоса падает. 
При закрытии сопла давления в правой и левой полостях силового

tjac

Рис. 149. Расчетные схемы дроссель
ного узла тииа сопло — заслонка
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цилиндра 3 выравниваются и поршень его, перемещаясь влево под 
д е й с т в и е м  пружины и силы давления жидкости на неуравновешен
ную площадь поршня поворачивает наклонную шайбу 1 в положе-

Рис. 150. Насос с наклонным расположением цилиндров, 
снабженный регулятором производительности типа сопло — 

заслонка

ние максимального угла, а следовательно, устанавливает насос 
на максимальную производительность.

Статическая характеристика регулятора. Условие равновесия 
поршня 10 регулятора (см. рис. 148, б) имеет вид

F ul  +  F np +  P c o n a)b - P H < » a + f 'm r  =  0 ’ ( 3 0 5 )

где (оь и (оа — площадь поршня регулятора со стороны камер b и а; 
Fnp — усилие сж атия пружины 9;
Fmp — сила трения поршня 10 в цилиндре;

Рсоп и Рн —■ Давление жидкости перед соплом 4 и давление на
гнетания (см. рис. 149);

' - - Т ”  усилие на штоке поршня 10, обусловленное мо
ментом М  сил, действующих на наклонную шай
бу 13;

р — плечо приложения силы Fm (расстояние между 
осью поворота шайбы 13 и осью поршня 10). 

Связь между смещением у поршня 10 и углом у наклона регу
лирующего органа (шайбы) насоса может быть приближенно 
выражено так:

У =  Р tg  V- С306)
Усилие натяж ения пружины 9

*'пр =  *'ПГ.н +  Я/ =  К р .н + С Р 1еУ’ 
гДе с и Fnp н — коэффициент жесткости и усилие предваритель

ного (начального) сж атия пружины 9.
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Тяговое усилие Ftu, па штоке поршня 10, уравновешивающее 
силы, действующие на регулирующий орган, определяется перепа
дом давления в полостях цилиндра:

/ ’ш =  Р н « ь - Р с о п ® в - (3 0 7 )

Выполнив упрощения и подстановки, получим уравнение равно
весия поршня 10:

V  +  F np. н +  Ф  У +  Рн®Й ~  Р соп^а  +  F mp =  (3 0 8 )

Уравнение равновесия заслонки. Величина щели х между 
соплом 4 и заслонкой 2 определится из уравнения равновесия 
последней (см. рис. 149, а):

It ̂ кл +  h Fcon — I г ̂ np. кл =  (309)
где Р пл — р мынл — усилие, развиваемое поршеньком 5;

Р пр. *.« — усилие пружины / ;
Fcon — усилие воздействия на заслонку струи жид

кости, вытекающей из сопла 4; 
ыкл — площадь поршенька 5.

Величина обжатия пружины 1

ч
где х — расстояние среза сопла 4 от заслонки 2.

С учетом приведенного можем написать

Рпр.кл =  Рпр.м 4  3  Рщр.н *» (310)

где Cj — жесткость пружины /;
р  щ _  усилие начального сжатия пружины 1 клапана. 

Приняв упрощенно, что усилие давления жидкости на заслонку 
Р .1 ас =  Ргоп®соп* где Рсоп и шсоп ~  Давление жидкости на выходе 
из сопла и площадь его сечения (см. стр. 475), уравнение равнове
сия заслонки можно представить в виде

Р н * п А  +  Рсоп®соЛ -  ( Р пр.н +  Cl tJ- *) *• =  0, (311) 

откуда находим величину щели:

_ _ ! Pnp.yJi — Pcontoconh \ ( ll \  /0  4
с , j \ t ) '  ( 'i U )

Расход жидкости через дроссель 8 (см. рис. 149, б) определится 
по выражению 1см. выражение (74)1

Q op =  ] /  Р н  ~  Р * . ( 3 1 3 )
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где соДр — площадь сечения дросселя;
|idp — коэффициент расхода дросселя; 

р, — плотность жидкости.
Расход через щель шириной х между срезом сопла 4 и заслон

кой 2

Q c  =  I W ^ c m  Х У Г ' ^ У Г Рсоп> (3 1 4 )

где dcon и цсоп — диаметр и коэффициент расхода сопла;
Рсоп — давление перед соплом.

Поскольку в рассматриваемой схеме дроссель 8 и сопло 4 со
единены  последовательно, расходы Qp через них в установившемся 
режиме равны (см. рис. 149, б)

Verfop У  Р н - Р с о п  =  Р со ,М со „ х  VK7n. (315)
Решая уравнения (308), (309) и (315), получим характеристику 

регулятора (?„ =  /  (р н):

^  +  К Р. н +  Ф V  +  Р на ь ~  Лг о Ло п  + F tp  =  0;  (316) 

■ _ hU  — P h°>k a U  — Pcon<j>conh '  11 . (317)

Где _________Рн j _ Иеоня<̂ соп
РсОП 1 +  К о п * ' ' СОП Идр

Регулятор дифференциального типа

В практике распространены регуляторы дифференциального 
типа, одна из схем которого показана на рпс. 151, а. Регулирова
ние подачи здесь достигается изменением угла у наклона лю ль
ки 2 (несущей цилиндровый блок 3) осуществляемого с помощью 
цилиндра 7, который питается от клапанно-золотникового устрой
ства 10, соединенного с нагнетательной полостью насоса. Подвиж
ный цилиндр 7 связан через серьгу 4 с люлькой 2 насоса. Пока 
давление жидкости, нагнетаемой насосом, не достигнет расчетной 
величины (р*^ Рном)* силовой цилиндр 7 удерживается пружиной 5 
в крайнем левом положении, соответствующем максимальному 
углу наклона и соответственно максимальной производительности 
насоса. При повышении давления до величины р н >  р ном плунжер 
Ю, преодолевая усилие пружины 1, перемещается вверх и откры
вает канал 9 питания цилиндра 7, в результате последний, сжимая 
пружину 5, перемещается вправо, уменьшая тем самым угол на
клона у люльки насоса н соответственно уменьшая его пронзво 
Дительность. В результате установится значение подачи, соответ
ствующее новому давлению.

При дальнейшем повышенпи давления люлька будет повора
чиваться в том же направлении до нового равновесного положения
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и так далее, пока давление не повысится до р т ах (см. рис. 140), 
при котором расход насоса снизится до минимальной величины, 
необходимой для компенсации утечек жидкости при этом давлении.

При снижении давления до р м <  р ном плунж ер 10 под действием 
пружины 1 переместится в обратную сторону, отсекая канал 9 
цилиндра 7 от нагнетательной линии и соединяя его со сливной.

о)

I
. 1 'И Г f(T\ 1

'V j '  v 111 'W ч— T v I - ( C D )

6)
Рис. 151. Механизм регулирования дифференциального типа

При этом пруж ина 5 будет поворачивать лю льку 2 насоса в сторону 
увеличения производительности до установления нового равно
весного положения.

Равновесие цилиндра 7 в текущем положении у (см. также 
стр. 261) может быть выражено уравнением

Р + Р щ л  +  СгУ =  Р1<*2> (318)
где Р  — усилие, действующее на цилиндр 7 со стороны регу

лирующего механизма;
Fnpt — усилие пружины 5, нагружающей цилиндр 7; для 

положения его у  =  0 , величина FnPi является пред
варительным натяжением пружины;
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сг — жесткость пружины 5;
<о2 — площадь сечения цилиндра 7;
Pj — редуцированное давление в полости 6 цилиндра. 

Условие равновесия плунж ера 10 клапана:

F
р нщ  =  Р1ы J +  FnPi; Pl «= р м _  —-1 , (819)

где Wi — площадь торца плунжера 10\
FnPl — текущее усилие пружины 1.

Текущее положение у цилиндра 7 и угол поворота регулирую
щего элемента (люльки) 2 насоса связаны отношениями

2/ =  p ( tg Y m a x -tg v ,)  (320)

где р — расстояние между осями поворота люльки и силового 
цилиндра регулятора;

Ymax — максимальный угол отклонения люльки.
Угол V наклона люльки можно определить из приближенного 

выражения

t8 V =  /* f e .

Требуемый для заданного диапазона давлений наклон кривой 
статической характеристики обеспечивается выбором жесткости с2 
пружины 5. Усилие пружины F„Pi должно развивать момент от
носительно оси поворота люльки, превышающий момент М  сил, 
действующих на механизм регулирования при максимальном 
угле (ymax) наклона люльки:

Р М Мр +  Мт 
Г "Р2 р р *

где Мр — момент сил давления жидкости в насосе, разворачива
ющих люльку;

Мт — момент сил трения в цапфах и ш арнирах механизма.

Ограничители давления

Зачастую требуется при повышении давления до номинального 
вначения р иом выключить насос полностью (перевести его в ре
жим нулевого расхода).

Схема подобного регулятора представлена на рис. 152. При до
стижении в системе заданного максимального давления р к плун- 
ЖеР 4 перемещается вверх и соединяет правую полость цилиндра 5 
с источником давления, в результате чего его поршень 1, связан
ный с уалом регулирования Hacocaj переместится влево. Так как
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усилие пружины 2 регулятора не зависит от положения поршня 7 
(а следовательно, и от величины регулируемого параметра), по
следний не остановится в промежуточном положении, как это было 
в ранее рассмотренных схемах, а переместится в крайнее левое 
положение (до упора), соответствующее нулевому значению регу
лируемого параметра.

При понижении давления ниже номинальной величины р ном 
(см. рис. 140) плунжер 4 под действием пружины 2 опустится вниз 
и соединит полость цилиндра 5 со сливом, в результате поршень 1 
переместится в крайнее правое положение (показано на рис. 152),

в соответствии с чем расход насо
са увеличится до максимального 
значения.

При обеспечении нулевого пе
рекрытия пояском плунжера 4 
канала 3 (а — Ь) любое малое на 
рушение равенства сил давления 
жидкости и натяжения пружины
2 вызовет соответствующее из
менение подачи. Однако схема 
с подобным перекрытием будет 
неустойчивой, ввиду чего приме
няют распределитель с положи
тельным перекрытием канала 
(а <  Ь), величина которого (6 — а)
определяет диапазон давлений

Ряс. 152. Схема ограничителя /„  __ „ \
давления насоса Vf'max НпомЬ

Применяют также схемы регу
ляторов с отрицательным «пере

крытием» золотника (а <  Ь), которые отличаются плавностью ра
боты, однако имеют некоторую постоянную утечку через зазор, 
обусловленный разностью (а — Ь).

Аналогичное регулирование может быть достигнуто также и в 
ранее рассмотренной схеме регулятора с обратной связью по по
ложению (см. рис« 147, а). Д ля этого пружина 4 регулятора разме
щается в силовом (приводном) поршне 5 (см. нижнюю проекцию). 
Так как усилие этой пружины при подобном размещении не зави
сит от положения поршня 5 (а следовательно, и от положения регу
лирующего органа насоса), последний при повышении давления 
до величины, при которой перемещающийся под его действием 
плунжер 8 соединяет канал 6 с каналом 10, ведущим в правую 
полость 9 цилиндра 14, переместится в крайнее левое положение 
(до упора). Следовательно, регулятор подобной схемы после до
стижения номинального давления полностью выключает насос 
(переводит его на режим нулевого расхода) в отличие от рассмот
ренной выше схемы, которая благодаря пружинной обратной 
связи допускает работу насоса на промежуточных расходах.
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Введение искусственной утечки

При работе насоса в режиме расхода жидкости, близкого к ну
левому, возможен перегрев насоса за счет тепла, обусловленного 
механическими потерями мощности. Д ля  обеспечения эвакуации 
тепла из насоса предусматривается некоторая циркуляция жид
кости, достигаемая путем искусственных утечек жидкости.

Д ля этого в стенке неподвижной скалки (поршня) 8 (см. 
рис. 151, б) выполняется небольшое отверстие а (диаметр отверстия 
обычно равен 0 ,5—0,6 мм), рас
положенное на таком расстоянии 
от края поршня, чтобы цилиндр 
7 открывал это отверстие при 
своем движении в положении, 
близком к нулевому углу наклона 
люльки. При этом на большей ча
сти пути хода цилиндра н режиме 
снижения производительности от
верстие а будет перекрыто ци
линдром, и лишь при некотором 
небольшом наклоне люльки (в кон
це хода) оно откроется, в резуль
тате возникнут искусственные 
перетечки жидкости из рабочей по
лости насоса в сливную магист
раль, добавляющиеся к обычным 
утечкам через неплотности гидро
агрегатов. В результате суммар
ные утечки в системе после от
крытия отверстия а ступенчато 
возрастают.

Очевидно, наличие этого отвер
стия изменит статическую харак
теристику насоса. Увеличение 
утечек приведет к тому, что для 
повышения давления в цилиндре регулятора необходимо допол
нительное смещение плунжера 10, а следовательно, и увеличение 
давления (угол наклона люльки при повышении давления сохра
няется постоянным).

В соответствии с этим на наклонном участке кривой а — b 
характеристики насоса (рис. 153) появится при известном распо
ложении этого отверстия в стенке поршня ступенчатый пере
вод (Q =  const) на более высокое давление, после чего (см. точку с) 
наклон кривой сохранится прежним. Длина участка (6 — с) 
определится сечением отверстия а. В диапазоне давлений (р ' — р") 
подача насоса Q постоянна и далее вновь снижается по 
закону сжатия пружины регулятора.

Рис. 153. Статическая характе
ристика расхода по давлению ре
гулятора с искусственными утеч
ками и кривая характеристики 

устойчивости регулятора
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В общем случае с целью обеспечеипя некоторого расхода жид
кости для смазки и охлаждения насоса величина минимального 
угла наклона диска выбирается не менее 4% максимального зна
чения.

Опыт показывает, что при полностью перекрытом выходном 
канале (трубопроводе) насоса зачастую наблюдаются колебания 
(пульсации) давления в системе и перед золотником. Амплитуда 
пульсаций давления может достигать значения 300 кГ/см* при 
номинальном рабочем давлении 220 кГ/см*, при амплитуде коле
бания (перемещения) золотника до 1,5 мм.

Нарушение устойчивости наблюдается преимущественно при 
расходе жидкости через указанное отверстие а (см. рис. 151, б) 
порядка 500 см?!мин и выше. При малых открытиях этого отверстия 
( ~  0,05—0,07 мм) регулятор работает устойчиво. При уменьше
нии диаметра отверстия амплитуда вибрации золотника сни
ж ается, и при диаметре, равном 0,3 мм, колебания практически 
прекращаются.

Регулирование производительности путем искусственного 
«голодания» насоса

В некоторых случаях регулирование производительности 
осуществляется путем ограничения (дозирования) количества 
жидкости, поступающей в полость всасывания насоса, т. е. путем 
создания режима искусственного его «голодания».

На рис. 154, а изображена схема подобного регулирования 
поршневого насоса с клапанно-щелевым распределением. Пита
ние насоса осуществляется вспомогательным шестеренным насо
сом 2, производительность которого несколько превышает про
изводительность основного насоса.

Ж идкость из резервуара поступает через входное отверстие 1 
к шестеренному насосу 2 и от него через окно 6 , регулируемое 
плунжерным клапаном 7, и канал 8 к входному (всасывающему) 
каналу 11 основного поршневого насоса. Излишек подачи шесте
ренного насоса возвращается через переливной клапан 17 к вса
сывающему его каналу. Д ля обеспечения теплообмена опреде
ленное количество жидкости отводится в резервуар через жик- 
лерное отверстие (дроссель) 5 большого сопротивления.

Поршневой насос подает жидкость под высоким давлением 
через каналы 10 и 12 к выходному отверстию 13, с которым через 
отверстие 14 соединена камера с плунжером 15 регулятора, воз
действующего на поршень клапана 7. После того как давление 
в системе повысится до заданной максимальной величины, плун
жер 15 преодолевает усилие пружины и, переместив клапан 7, 
перекрывает частично или полностью окно 6, изменяя тем самым 
подачу жидкости от шестеренного насоса к поршневому.

Д ля  обеспечения небольшой подачи поршневым насосам при 
полностью перекрытом окне 6 питания, требующейся для охлажде
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ния насоса, предусмотрено жиклерное (дроссельное) отверстие 3, 
через которое в поршневой насос поступает некоторое количество 
ж идкости. В том случае, если расход через окно 13 отсутствует 
(при нулевом потреблении жидкости гидросистемой), давление

на выходе из поршневого на
соса достигнет максимального 
значения, в результате пор
шень 15 откроет выходные 
окна в канале 14 и жидкость 
под высоким давлением нап
равится через пружинную ка
меру и канал 5 в резервуар.

Во время холостого хода 
поршневого насоса (при ну
левой производительности) 
создается разрежение во вход
ном канале 11. Это разреже
ние действует на нижнюю 
часть поршня 16 и уменьшает 
таким образом давление, на 
которое настроен переливной 
клапан 17 шестеренного насо
са, благодаря чему в этом 
режиме он будет работать 
при более низком давлении 
жидкости. В результате этого уменьшается расход энергии для 
привода насоса в указанном режиме.

Схема регулятора подобного типа применительно к насосу 
с чисто клапанным распределением показана на рис. 154, б. Вспо
могательный шестеренный насос 1 питает жидкостью под не
большим давлением радиально-поршневой насос с клапанами —

«)
Рис. 154. Схемы радиально-поршневых 
насосов с регулятором производитель
ности, основанным на принципе «голо

дания»
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впускным 2 и нагнетательным 7. Между шестеренным и поршнс- 
пым насосами расположен регулирующий золотниковый клапан 5 , 
который под давлением жидкости перемещается в направления 
против действия пружины 3. До того, пока давление на выходе 
из поршневого насоса не достигает заданной величины, цилиндры 
насоса заполняются рабочей жидкостью и поршни совершают макси
мальный ход. При достижении этого давления клапан 5 преодо
левает усилие пружины 3, смещается, и ноток жидкости поступает 
частично к впускному окну 6 поршневого насоса, а частично — 
к сливному окну 4, пока впускное окно 6 при заданном макси
мальном давлении (210 кГ/смг) полностью не закроется, и весь 
поток жидкости от шестеренного насоса будет направлен в бак 
через сливное окно 4. В этом случае поршни 8 насоса не будут 
перемещаться. При промежуточных между крайними положениями 
клапана 5, а следовательно, и при промежуточных давлениях 
поршни будут совершать лишь часть максимального хода.

Устойчивость системы регулирования

В некоторых случаях применения регулируемых насосов 
требуется, чтобы перерегулирование (переход) насоса с нулевой 
производительности (с режима «холостого хода») до промежуточной 
или максимальной и наоборот происходило в возможно короткое 
время (0,05—0,1 сек), т. е. требуется, чтобы насос обладал высокой 
приемистостью. Однако подобный насос при известных условиях 
может потерять устойчивость, вступив в колебания расхода и дав
ления.

Последнее обусловлено тем, что вследствие сжимаемости жидко
сти в трубопроводах, а также трения и инерционных, сил, дей
ствующих на регулирующий узел, перемещение последнего будет 
протекать с запаздыванием по отношению к входному сигналу 
(изменению давления в системе), в результате чего возникнут 
забросы давления в линии нагнетания. Величина этих забросов 
характеризует динамические качества механизма регулировании.

К потере устойчивости более склонпы системы регулирования, 
в которых малым перемещениям датчика (золотника) соответствуют 
значительные изменения давления в цилиндре регулятора, а так
же регуляторы с крутой характеристикой (? =  /(/? ) (с малым зна 
чением р тах — р ном) (см. рис. 140). Возможность потери устой
чивости более вероятна также в регуляторах двухступенчатого 
типа (с серводействием), поскольку золотник в положении режима 
регулирования (при давлении >  р ном) находится в неустойчивом 
равновесии иод действием силы пружины и перепада давления.

Типовая характеристика переходного процесса аксиально 
поршневого насоса, удовлетворительного с этой точки зрения, 
представлена на рис. 153. При перерегулировании насоса с не
которого малого угла поворота шайбы (люльки) на промежуточ
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ный v наблюдается заброс поворота шайбы до Ymax ( и соответствен 
но заброс расхода и давления жидкости), и лишь после несколь
ких затухающих колебаний с периодом Т шайба (или люлька) 
установится за время t на требуемом промежуточном установив
шемся значении угла у ист. Однако при известных условиях и в осо
бенности при крутой характеристике Q =  /  (р) насос может по
терять устойчивость и войти в незатухающие колебания.

Д ля повышения устойчивости необходимо уменьшать трение 
как в золотнике, так и в исполнительном механизме.

Возмущающим фактором, могущим привести к потере устой
чивости, служ ат колебания (пульсации) подачи насоса, обусловлен
ные его кинематикой (см. стр. 142). Необходимо избегать совпаде
ния частот колебаний системы «золотник — пружина» с частотой 
пульсации давления до второй гармоники, так как при этом могут 
возникнуть высокочастотные вибрации («зуд») пружины золотни
ка, которые вызовут ее разрушение.

Если переходный процесс (перерегулирование насоса) окажется 
затяжным или неустойчивым, должны быть приняты конструктив
ные меры, наиболее простой из которых является введение в канал 
подачи жидкости в силовой цилиндр регулятора демпфера (дрос
селя S; см. рнс. 148, б).

УСТРОЙСТВА ДЛЯ РАЗГРУЗКИ НАСОСОВ 
НЕРЕГУЛИРУЕМОЙ ПРОИЗВОДИТЕЛЬНОСТИ

В гидросистемах с эпизодическим потреблением жидкости, 
снабженных насосом постоянной производительности (подачи), 
применяют устройства (автоматы разгрузки) для автоматической

Рис. 155. Схема автоматического клапана для разгрузки (пе
ревода в режим холостого хода) насоса

разгрузки насоса путем перевода его, по достижении задаппого 
Давления, в режим холостого хода (с нулевым давлением).

Схема подобного автомата прямого действия показана на 
Рис. 155, а. Ж идкость от насоса поступает и камеру 1 и по трубо
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проводу 2 через обратный клапан 7 и трубопровод (канал) 9 к газо
гидравлическому аккумулятору 10 и одновременно по трубопро
воду 8 — к поршню 6, находящемуся под действием пружины 5.

С повышением давления в аккумуляторе 10 до заданной вели
чины, на которую отрегулирована пруж ина 5, поршень 6 переме
щается влево (рис. 155, б) и своим толкателем 4 смещает шариковый 
запорный клапан 3 ; при этом насос соединится с каналом, свя
занным с баком, а следовательно, давление на выходе из насоса 
(нагнетания) снизится до нуля. Аккумулятор при этом отсоеди
няется от бака с помощью обратного клапана 7.

Поршень 6 и клапан 3 будут находиться в открытом положении, 
соответствующем работе насоса в режиме нулевого давления, до тех 
пор, пока давление в аккумуляторе в результате расходования 
жидкости не понизится до величины, при которой пружина 5 смо
жет переместить поршень 6 вправо; шариковый клапан 2 в этом 
случае отсечет линию насоса от линии бака.

Расчет этого автомата выполняют по следующей схеме (трением 
подвижных деталей и гидравлическим сопротивлением пренебре
гаем). Усилию давления жидкости на поршень 6 при работе насоса 
в режиме зарядки аккумулятора (до открытия запорного клапа
на 2) противодействуют усилие пружины 5 и сила давления жид
кости на клапан 3:

FPan =  Рн/ +  Л ,Р =  х  d2pH +  Рпр

пр =  Р о к ^  Р н ! Pan 4  Рн  4  —

=  <321) 

рак— давление жидкости в аккумуляторе; 
р н — давление жидкости в насосе;

г  п&% сг  = —4------ площадь поршня о;
. nd*
/ = —т------площадь проходного отверстия (гнезда), пере

крываемого шариком 3,
Р пр — усилие предварительного сжатия пружины 5.

Давление жидкости, при котором клапан 2  откроется,

Pan =  p H > - j r J j
или

Pan =  Р н >  n (D *n— d*) '

где D a d  — диаметры поршня и отверстия, перекрываемого ша
риком.

282

или

где



После открытия запорного клапана 2 давления под и над ним 
вы равниваю тся, т. е. p j  «  0 , а следовательно, условие равнове
сия примет вид Fpan =  Р пр. В соответствии с этим давление ж ид
кости в аккумуляторе, при котором клапан закроется,

или
Рак

Рак ;
4Р„р 
я  D*

Соответствующим подбором диаметров D и d и усилия пружины 
Р  можно получить требуемый интервал давлений, определяющий 
моменты начала открывания и закрывания запорного клапана 3.

Рпс. 156. Клапан разгрузки насоса с серводействием

/ Двухступенчатый автомат разгрузки насоса. При больших рас
ходах и давлениях применяют двухступенчатые разгрузочные 
устройства (автоматы). В этих устройствах аккумулятор 3 соеди
нен с поршневой камерой 5 вспомогательного поршенькового кла
пана 4 первой ступени. Поршень 4 этого клапана при достижении 
заданного максимального давления, сжимая пружину 2, переме
щается вверх и соединяет линию аккумулятора с каналом 6, 
ведущим в полость разгрузочного поршня 7 (рис. 156, а). Послед
ний под действием давления жидкости перемещается влево и своим 
штырем открывает шариковый запорный клапан 9, соединяя линию 
насоса с баком.

Благодаря тому, что через поршеньковый клапан-датчик 4 про
ходит ничтожное количество жидкости, требующееся лишь для 
перемещения разгрузочного поршня 7, диаметр этого клапана 
(и соответственно усилие пружины 2) обычно имеет небольшую (3—
5 мм) величину.

Давления, при которых происходит открытие (рак) и закры- 
тие (Рак), зависят от характеристики пружины 2 и степени ее сж а
тия в пределах перемещения поршенька 4 на величину Л из ниж
него положения, в котором полость разгрузочного поршня 7 
соединена через канал 1 с баком (см. рис. 156, б).
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Давление р'ак питания аккумулятора, при котором поршенек 4 
будет находиться в нижнем положении (запорный клапан 9 закрыт), 
(см. рис. 156, а) определится предварительным сжатием пружины 2 
(давлением в сливной линии пренебрегаем):

Сх
п р  max — /рак ^  Сх\ рак — ■f

Давление рак, соответствующее моменту перевода насоса в ре
жим холостого хода (для положения поршенька 4, при котором 
камера 6 соединяется с аккумулятором),

*нр min — /Рак — Сх -f- Ch =  С (х -f- А);
п — C (x +  h>Р а к  ^ (323)

где С п х — константа жесткости пружины п предварительное 
(монтажное) ее сжатие, соответствующее нижнему 
положению поршенька 4; 

h — дополнительное сжатие пружины 2 при подъеме 
поршенька 4 в положение, при котором канал 6 
соединится с аккумулятором);

Р„р шах и / ’„pmin — максимальная и минимальная сила сжатия 
пружины 2.

В соответствии с этим имеем

Р а к  * +  Й '
Величина усилия Pt пружины 8 зависит от максимального дав

ления рак в аккумуляторе (давлением слива пренебрегаем), площа-
В ба*

I от насоса 
Рис. 157. Схема клапана разгрузки 

насоса

ди /7 поршня 7, силы Р 1П пру
жины 10, прижимающей кла
пан 9 к седлу, и площади его 
седла /  (диаметром d ):

P » < P aJ  Л о ~  Р а к  f t '

Минимальное усилие этой 
пружины должно быть таким, 
чтобы преодолевались силы 
трения поршня 7. Величина 

хода этого поршня должна быть достаточной для обеспечения 
требуемого открытия клапана 9.

На рис. 157 представлена иная схема клапана. В правом поло
жении плунжера 7 давление насоса действует на правый 1 и левый 3 
его хвостовики, причем так как площадь хвостовика 1 больше 
площади хвостовика 3 и площадь плунж ера хвостовика 1 больше 
площади хвостовика 3, плунж ер 7 при некотором давлении пере
местится влево и соединит полость насоса с каналом 6, ведущим 
в бак. Так как на линии бака установлено сопротивление 5, в коль-
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девой полости 2 создается небольшое давление, которое обеспечит 
полное открывание клапана (разгрузку насоса). Линия аккум уля
тора в этом положении плунжера 7 отсекается от насоса при по
мощи обратного клапана.

При понижении давления в аккумуляторе ниже установлен
ной величины плунж ер 7 под действием пружины будет переме
щаться вправо, перекрывая канал 6 и увеличивая тем самым дав
ление в полости 8 и одновременно уменьшая давление в полости 2, 
что ускоряет закрывание клапана (включение насоса).

Пренебрегая сопротивлением дросселя 5, находим давление 
жидкости в аккумуляторе, соот
ветствующее:

началу открывания клапана 
(разгрузке насоса)

о— = » т * Ъ ;  <32/'>
началу закрывания клапана 

(включению насоса)
п ecijLE.Узак^

С учетом сопротивления /^д рос
селя 5 давление начала закрывания 
клапана

+  (325)

где Д и /3 — площади сечений хвостовиков 7 и 3 плунж ера;
/2 — площадь сечения кольцевой полости 2.

Поскольку при /3 <  /2 второе слагаемое правой части уравне
ния (325) будет отрицательной величиной, сопротивление 5 будет 
понижать давление начала закрывания клапана. Кроме того, 
так как давление в полости 2 при частичном перекрытии плунжером 
канала 6 при движении его в правую сторону (закрывание клапана) 
будет понижаться, а в полости 4 повышаться, появится нарастаю
щая неуравновешенность плунж ера, способствующая его закры 
ванию. При некотором перекрытии канала 6 давление в полости 2 
будет равно нулю, в полости 4 равно р'с. Д ля этого случая выраже
ние, определяющее равновесие действующих сил, будет иметь вид

PaK =  - f f -  +  P c f ; . (326)

При применении рассмотренных автоматов разгрузки насосов 
(см. рис. 155—157) следует учесть возможность значительных за
бросов давления при срабатывании автомата, которые могут вы
звать порчу приборов и усталостные разруш епия трубопроводов.

На рис. 158 показаны кривые ударного давления при срабаты
вании автомата разгрузки, отрегулированного на давление р —

Л и  кГ/см 4.

кГ/crt

Рис. 158. Заброс давления при 
срабатывании клапана разгрузки 

насоса





ОБЪЕМНЫЕ ГИДРОПЕРЕДАЧИ ВРАЩАТЕЛЬНОГО ДВИЖЕНИЯ

Объемная гидропередача (гидропривод) вращательного движе
ния (трансмиссия) состоит из насоса и гидромотора, а также гидро
аппаратуры управления. Конструктивно она может быть выпол
нена в виде единого агрегата, включающего насос и гидромотор 
той или иной конструкции (нераздельное исполнение) (рис. 159, а 
и б), либо в виде отдельных насоса и гидромотора, соединенных 
трубопроводами (раздельное исполнение) (рис. 159, в; см. также 
рис. 2 , б и в).

На рис. 160 показана конструкция передачи нераздельного ис
полнения с насосом и гидромотором пластинчатых типов. Ведение 
пластин осуществляется с помощью расположенных по их торцам 
двух роликов то, помещенных в круговые проточки на боковых 
крышках ротора Ь. Ж идкость распределяется с помощью окон на 
цилиндрической цапфе к. Радиальный зазор между пластинами 
и статорным кольцом (барабаном) герметизирован с помощью 
металлических цилиндрических прутков, поверхность которых 
срезана по кривизне барабана.

В машиностроении распространены передачи вращательного 
движения относительно небольших мощностей (до 50—100 л. с.), 
причем применяются преимущественно аксиально-поршневые типы 
насосов и гидромоторов. Однако в других отраслях техники приме
няют как поршневые машины аксиальных и радиальных типов, 
так и пластинчатые, винтовые и др. Мощность передач не
которых установок (прокатных станов, тепловозов и др.) доходит * 
на номинальных режимах работы до 2000—3000 л. с. Максималь
ное число оборотов обычно колеблется от 3600 — для малых мощ
ностей до 350 в минуту — для больших мощностей; минимальное 
число оборотов составляет 5 в минуту; точность регулирования 
выходной скорости — около 5 %.

Регулирование скорости гидропередачи

При средних и выше мощностях (N  >  10 л. е.) распространена 
система регулирования выходной скорости передачи с использо
ванием объемных насоса и гидромотора, один из которых 
(см. рис. 159, а и б) или оба (см. рис. 159, в) являю тся гидромаши- 
нои с регулируемым рабочим объемом.

В системах гидроавтоматики широко применяется объемное ре
гулирование с помощью двухкаскадного усилителя типа сопло— 
заслонка.
с Рис- ^61 представлена принципиальная гидравлическая 
c o c a 9 Подо®но“ гидропередачи, состоящей из регулируемого на- 
слонк ’ ХпРавляемого с помощью гидроусилителя типа сопло—за- 
ПМ11 ® с электромеханическим преобразователем 1 и нерегули
руемого гидромотора 13.

287



Ри
с. 

10
0. 

Ко
ис

тр
ук

ци
и 

ги
др

оп
ер

ед
ач

и 
с 

на
со

со
м 

и 
мо

то
ро

м 
пл

ас
ти

нч
ат

ых
 

ти
по

в



Прп смещепии заслонки 2 из среднего положения равенство 
давлений под поршнями 4 и 17 будет нарушено, и плунжер 3 рас
пределительного золотника сместится на некоторую величину, 
пропорциональную углу поворота заслонки.

При среднем положении плунж ера 3  жидкость в цилиндры 5 
п 16 поступать не будет.

Если давление в цилиндрах 5 и 1C одинаково, то рычаг 8 управ
ления поворотом люльки будет находиться в среднем положении.

Ж есткая обратная связь на поршни 4 и 17 осуществляется с ва
ла 11 люльки насоса с помощью качающегося рычага 10 и рамы 7.

Рис. 161. Схема регулирования гидропередачи (трансмиссии) с на
сосом и мотором аксиальных типов

Цилиндры 12 и 14 предназначены для установки люльки при 
потере давления в магистрали 17 ^питаемой вспомогательным на
сосом) в среднее положение, осуществляемой при помощи пружин. 
При наличии магистрали давления эти поршни, утапливаясь в ци
линдры, отжимаются от рычага 8, обеспечивая свободу переме
щения последнего под действием поршней 6 и 15.

Опыт показывает, что в электромеханическом преобразователе, 
выполненном в виде поворотных электромагнитов, угол поворота 
якоря (1°) строго пропорционален напряжению на управляющей 
обмотке электромагнита.

Скоростная характеристика гидропривода. Теоретическое 
число оборотов вычисляют из условий равенства объемов, оии- 
СЫцаемых рабочими элементами насоса и мотора (поршнями, ло
к т я м и  и пр.) в единицу времени:

Qr.H =  Qr.M или Янпн =  ,1мпм-
10 Т. Ы. Башта

(327)
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Отсюда теоретическое число оборотов мотора

пм =  п ± ,  (328)
Ям

где(?г. ни ф г д, — объемы, описываемые рабочими элементами на
соса и гидромотора в минуту (см. выражение (131)1; 

пп — число оборотов насоса в минуту;
qT H и <7Т. м — рабочие объемы насоса и гидромотора (расчетная 

производительность за один оборот).
Выражения для теоретической мощности N„,eot> и крутящего 

момента М,11еор на выходном валу мотора [см. выражения (141) и 
(143)1 имеют вид

(329>

Мтеор =  7 1 6 , 2 ^ ^ = =  716,2 (330)

где Др =  р , — Рг — перепад давления в моторе;
Pi 11 Рг — давление жидкости у входа в мотор и на 

выходе из него; 
к — коэффициент размерности.

Н а основании выражения (199) можно написать для поршне
вых насоса и мотора аксиальных типов

<331’
При регулировании выходпой скорости (вала мотора) путем 

изменения рабочего объема qH насоса при постоянном рабочем 
объеме qM гидромотора получим при постоянном перепаде давле
ния жидкости переменную мощность N теор и постоянный кру
тящий момент М теор на валу мотора (потерями мощности пренеб
регаем) (см. выражения (138)—(141)1, а при регулировании ра
бочего объема мотора при постоянном рабочем объеме насоса — 
постоянную мощность и переменный крутящий момент на валу 
мотора.

При применении насоса и гидромотора переменных (регули
руемых) расходов (рабочих объемов) расширяется диапазон ре
гулирования, а также возможность выбора выходных характе
ристик передачи по крутящим моментам и мощностям. Так, на
пример, если выходную скорость регулировать изменением углов 
наклона шайбы насоса и гидромотора, то теоретически подобный 
привод будет иметь неограниченный диапазон чисел оборотов — 
от бесконечно малого до бесконечно большого [см. в ы р а ж е н и й  
(331)1. Однако если выходной вал гидромотора нагружен, то регу
лирование можно осуществить лишь в определенных пределах 
выходных скоростей, вне которых угловая скорость не будет из
меняться пропорционально изменению установки угла ум регули-
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роллпия. Минимальной величиной рабочего объема мотора будет 
значепне, при котором развиваемый им крутящ ий момент способен 
преодолеть как сопротивление трсння в моторе, так и нагрузку, 
приложенную к его валу.

В равной мере нри некоторых малых значениях рабочего 
объема насоса (малом угле ум) вращение вала мотора может пре
кратиться из-за перетекании жидкости из рабочих полостей насо
са и мотора в нерабочие, а также из-за утечек ее в резервуар. Это 
наступит при такой величине ук, при которой объем, описываемый 
рабочими элементами qH, 
будет равен утечкам жид
кости в системе при данном 
давлении (см. стр. 130).

Изложенное выше ил
люстрируется расчетным 
(сплошные линии) и прак
тическим (штриховые ли
нии) графиками статиче
ских характеристик пере
дачи, представленными на 
рис. 162, б. Кривые Л/, Л , 
и п соответственно выра
жают изменения крутящ е
го момента, мощности и 
числа оборотов выходного 
вала передачи в зависимо
сти от параметров — - —

Y.uniax

И у„та7 ’ пРичем индексы р1|С 162. Схема и кривые регулирования 
т и ф соответственно обоз- гидропередачи
начают теоретические и
фактические значения. Зона о соответствует регулированию пере
дачи по насосу при у.,. — const и зона б — регулированию гидро.мо- 
тора при ун =  const При совместном применении обоих способов 
регулирования одновременно изменяются две величины — выход
ная скорость и крутящий момент, развиваемый на валу мотора.

Если скорость и рабочие объемы насоса и мотора постоянны, 
то скорость вала мотора будет такж е постоянной, и при герметич
ности гидросистемы н жесткости ее компонентов она не будет за 
висеть от величины нагрузки, приложенной к валу мотора, а также 

ис.та его оборотов. В этом случае изменение нагрузки вызывает 
шь изменения давления в трубопроводе, соединяющем насос 

и Мотор.

Согласно выражению (138) это давление пропорционально ве
личине указанной нагрузки: Ар =  — -пХ2£-.

Ям

1

" к

V v

о 0.2 ом о.б as
fn/j»max

1--------- а ---------

0.8 0.6 ом ОЛ
1м/&ггтал 

■ ■ — 6 --- — 1



Если угловая скорость насоса постоянна, то перепад Др дав
ления определяется отношением полного момента сопротивлении 
на выходном валу к рабочему объему мотора. В статическом ре
жиме полный момент сводится, если пренебречь трением, к мо
менту внешнего сопротивления, к которому при динамическом ре 
жиме добавляется момент инерционной нагрузки.

Практически при удовлетворительном к. п. д. насос можно ре
гулировать в диапазоне скоростей 5 0 :1 , а гидромотор — в диапа
зоне скоростей 10:1. Общий же диапазон регулирования передачи 
с регулируемым насосом и гидромотором достигает в отдельных 
случаях при практически допустимом снижении к. п. д. значения 
1000:1.

К. п. д. гидропередачи

Потери мощности в гидропередаче, состоящей из насоса и мо
тора, равны сумме объемных и механических (включая гидравли
ческие) потерь, а следовательно, полный к. п. д. передачи равеи 
произведению к. п. д. иасоса и мотора.

Д ля гидропередач раздельного исполнения (см. рис. 2, б и в) 
должны быть учтены также потери мощности, обусловленные 
гидравлическим сопротивлением трубопроводов, по которым цир
кулирует жидкость, а также потери в местных сопротивлениях.

Эти потери мощности можно выразить гидравлическим к. п. д. 
передачи г\гидр.

Обозначив суммарные потери давления в трубопроводах 
(включая такж е и потери местных сопротивлений, расположенных 
на трубопроводах) через Артр, можно написать (потерями на вса
сывание пренебрегаем)

Лгидр =  =  1 -  ^ . (3 3 2 )

где р н — давление на выходе из пасоса;
Ар тр =  Aр п - f  Ap CJt — суммарные потери давления в нагне

тательном (Арн) и сливном (Ар сл) трубопроводах 
(вклю чая местные сопротивления).

Д ля передачи нераздельного исполнения последний вид по- 
терь включается в механические потери иасоса или мотора в за
висимости от места измерения давления жидкости.

Очевидно, потери на пути от точек, в которых измерялись дав
ления, до рабочих камер насоса и мотора, а также потери в слнв- 
ных и всасывающих каналах войдут в механические потери по
следних, учитываемые механическим к. п. д.

В соответствии с этим полный к. п. д. передачи

Л ж м н  =  Л об . н Л о б . л Л л е * .  н Л .м ех . .м Л ги й р  =  Л об . л е р Л л е х .  яер Л ги д р »  

где т]об- пер и >|.ме*. пер ~  объемный и механический к. п. д . передачи-

292



Величина полного к. п. д. определяется отногаепием выход* 
ной мощности на валу гидромотора к нриводной мощности (на 
валу насоса):

jf* и
(333)

или

Яр. н

где N 3tA.Mn N np-H — измеренные мощности на валу гидромотора и 
насоса;

М и М ьр. „ — измеренные крутящ ие моменты на валу ги-тор. м “  "Р- дромотора и насоса. 
Объемный к. п. д. передачи

Лоб. tip Лоб. нЧоб. йс =  ~Г. 1 ^~  >
"м .  т еор

(334)

где г]Л. а(<) и Т1Л. теор — эффективное и теоретическое число оборотов
« . .u n ^ t tn T A n a  /  г п л т п о т г т п  v i r tm o aгидромотора (соответствующее
Q r . J -

Эффективная мощность на 
выходном валу гндромотора

(335)

где N nP' н — мощность на валу 
насоса (приводная 
мощность).

При расчетах передачи меха
нический к. п. д. поршневого 
насоса или мотора средней мощ
ности (10—30 л. с.) можно при
нимать равным 90—96% и объ
емный к. н. д. — 96—98% при 
номинальных режимах работы 
н давления 150—200 кГ/см*. 
Полный к. п. д. передачи обычноп а .__О/-» Л» п-

Мотность привода

Рис. 163. Характеристика гидропе
редачи с насосом и гидромотором 

аксиально-поршневых типов

равен 80—85% , хотя в отдельных случаях on достигает 90—94% .
На рис. 163 приведены опытные характеристики аксиально- 

поршневой гидропередачи мощностью 30 кет, насос и гидромотор 
которой имеют равные размеры и угол наклона регулирующей 
шайбы 18,5°; число оборотов 1000 в минуту; регулирование мощ
ности достигается изменением давления жидкости. Объемные по
тери на всасывании насоса (е) и потерн, обусловленные трением 
жидкости (</), выражаются прямоугольными площадками. Сле- 
Довательио, эти иотери но зависят от мощности передачи. Меха- 
•шческце потери (с), а такж е потери вследствие утечек (л) и сжима
емости (а) жидкости зависят от величины ее давления.
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Рассмотренная передача может быть такж е применена в то* 
случаях, когда необходимо обеспечить постоянное число оборо
тов на ее выходном валу при переменном числе оборотов на валу 
насоса. К подобным случаям относится, к примеру, приведение

во вращение генераторов 
переменного ю к а  садкие, 
тов, числа оборотов дви
гателей которых могут из. 
меняться в широком диа
пазоне (примерно 4 :1 )  в 
зависимости от условий по
лета самолета.

П ринципиальная с.мма 
гидропередачи стабильны* 
оборотов с центробежным 
регулятором скорости при
ведена на рис. 164. Пере
дача состою из насоса, 
устанавливаемого на флщ- 

це авиационного двигателя, и гидромотора, вал которого соединен 
с приводимым электрогенератором.

При изменении (рассогласовании) выходной скорости гидро- 
мотора связанный с ним центробежный регулятор 1 воздействует 
на плунжер распределительного золотника 2, который, поданая 
жидкость в полость цилиндра 3 механизма регулирования произ
водительности (угла наклона шайбы 4) насоса, ликвидирует рас
согласование, поддерживая тем самым выходную скорость гидро
мотора постоянной.

Гидромеханическая передача

Как известно, к. п. д. гидропередачи, состоящей из регулиру
емого насоса и нерегулируемого гидромотора, имеет максимальное 
значение лишь при определенном режиме работы (определенном 
расходе жидкости), при отклонении от которого к. н. д. уменьша
ется. Следовательно, рациональной будет такая схема гидропе
редачи, в которой передача мощности генератору происходила бы 
в основном но каналу механической передачи, и лишь небольшая 
часть но гидравлическому каналу, через который добавляется и л и  

отнимается разница в скоростях, чем стабилизируется с к о р о с т ь  
выхода, в соответствии с колебаниями скорости входа.

Одна из распространенных схем передачи подобного типа с 
планетарным механизмом и регулируемым реверсивным насосо»1 
приведена па рис. 165, а. Гидропередача предназначена для по
дачи дифференциальной скорости, когда число оборотов привод*

Гидропередачи постоянной скорости
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впла насоса выше или ниже заданного (требуемого) среднего 
во его оборотов. 13 этом случае гидромотор, питаемый or на- 
и 'с а  н ах о д ящ его ся  на входном валу I планетарного механизма 2, 
Сращаясь в ту или иную сторону, ускоряет или замедляет число 

боротов выходного вала 3 планетарного механизма. Производи
т е  пьность насоса, а следовательно, и число оборотов вала 4 гидро- 
мо'тора, сообщающего донолнительную скорость выходному валу 3

Выход

Насос Мотор
о) 6)

Рис. 165. Схемы гидромеханических передач

планетарного механизма, регулируют центробежным 5 или алек- 
трогидравлическим устройством.

На рис. 165, б показана передача с двумя дифференциальными 
(планетарными) механизмами, преимуществом которой является • 
то, что она позволяет осуществить более рациональное распре
деление мощности между механическим и гидравлическим кана
лами. В такой схеме можно создать для насоса и гидромотора ре
жимы работы, близкие к оптимальным, а следовательно, полу
чить максимальный к. п. д. передачи, величина которого может 
быть доведена до 0,85.

Гпдродифференциальная гидропередача

Дифференцирование в рассматриваемой передаче мощности 
можно также осуществить чисто гидравлическим способом. Схема 
ема° передачи представлена на рис. 166. Насос 2 (регулиру- 
ка*я часть) и мотор 1 (нерегулируемая часть) либо вращаются 
cKoD°flH° целое’ л ,,бо мотор вращается с меньшей или большей 
са ^ f TbK)’ Ч0М пасос‘ При нулевом угле наклона шайбы 3 насо- 
с н 'нейтральное положение) гидромотор жестко связывается 
,„роск0СОМ чеРрз жидкость, запертую в их цилиндрах, причем 
ными альаывание* валов насоса 4 и мотора 5 определится объем- 

При ° 1аМИ Жи'1Кости> запертой в цилиндрах, 
будет П(На^Лоне шайбы насоса в какую-либо сторону гндромотор 
еШе н ол^чать> помимо основного движения вместе с насосом, 
;,ения ц^Носите;1ЬНое движение, которое в зависимости от наирав- 

Дачн насоса будет либо ускоряющим, либо замедляющим
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основную скорость выходного вала 5. В первом случае насос 2 
подает жидкость в рабочую полость гидромотора 7, а во втором — 
рабочая полость гидромотора соединяется с нерабочей (всасывай» 
щей) полостью насоса, поэтому часть жидкости из рабочей полосщ 
гидромотора будет забираться пасосом. Вследствие этого вал 
гидромотора будет «проскальзывать» относительно вала насоса, 
который в данном случае действует как гндромотор, возвращен 
приводному двигателю часть забираемой от него мощности, в ре
зультате число оборотов вала гидромотора уменьшится.

На рис. 167 показана схема передачи гидродифференциального 
типа с аксиально-поршневым насосом и гидромотором с наклон
ным расположением цилиндров. Поршни несут на внешних кон
цах плоские бронзовые подпятники (башмаки), которыми опи
раются на наклонную шайбу (см. такж е рис. 84). Распределение 
жидкости осуществляется с помощью плоских стальных золотни

ков (см. рис. 89—90), рабочие 
поверхности которых покрыты 
баббитом (толщиной 0 ,3 — 
0,5 мм). Ротор изготовлен из 
стали 18ХНВА, в цилиндры за
прессованы бронзовые втулки, 
в которых скользят плунже
ры. Насос питается от вспомога
тельного насоса подпитки жид
костью под давлением 7 кГ/см-.

На рис. 168, а показана схе
ма подобной гидропередачи ра

диального типа. Поршневой блок 2 насоса 7 связан с входным валом 
7, а блок 3  гидромотора — с выходным валом б. Величины ходов 
поршней пасоса и гидромотора, т. е. их рабочие объемы опреде
ляются величинами эксцентрицитета блоков по отношению к 
осям направляю щих колец 3 и 4.

Величина эксцентрицитета насоса не регулируется и опреде
ляется положением направляющего кольца 3 , связанного с ци
линдровым блоком гидромотора, относительно осп цилиндрового 
блока насоса. Величину эксцентрицитета гидромотора можно 
изменять путем радиального смещения направляющего кольца 4 
с помощью какого-либо регулятора, воздействующего на толка
тели 5. При нулевом эксцентрицитете гидромотора в х о д н о й  
и выходной валы будут связаны жидкостью, з а к л ю ч е н н о й  
в цилиндрические насосы, и весь узел будет вращаться как одно 
целое. Подобное положение кольца 4 будет соответствовать р«̂  
дукции передачи 1:1. При наличии же эксцентрицитета в ы х о д н о й  
вал гидромотора будет получать через жидкость замедление « и1 
ускорение в зависимости от знака эксцентрицитета: при эксцен
трицитете того же знака, что и эксцентрицитет насоса, с к о р о с т ь  
выходного вала будет больше скорости входного вала и н а о б о р о т *

Рпс. 166. Принципиальная схема пе
редачи гпдродифференциального типа

296



J



Подобные передачи применяют такж е с регулированием гидро
мотора и насоса, которое осуществляется перемещением общего 
направляющего кольца. На рис. 168, б схематически показаны 
различные положения направляющего кольца, которые соответ
ствуют: остановка гидромотора (положение /) ; редукция 2:1  (по
ложение II) и редукция 1:1 (п о л о ж е н и е ///) . Упрощенный вариант 
передачи этого типа с шариковыми «поршнями» представлен на 
рис. 168, в.

Гидравлическая схема гидродифференцнальной передачи са
молетного электрогенератора с постоянной скоростью выходного 
вала показана на рис. 169. Цилиндровый блок 2 насоса приво
дится в действие от авиадвигателя через шестерни 1 и 7 с числом

Рис. 168. Схемы гидродпффереициальных передач радиального типа

оборотов, пропорциональным числу оборотов ириводного (вход
ного) вала 6. Производительность насоса зависит от изменения 
угла наклона шайбы 4, которое осуществляется гидроусилителем 3. 
Датчиком служит золотник с электромагнитным приводом 5, ко
торый, реагируя на изменение числа оборотов насоса. Тахогене- 
ратор электрогидравлического регулятора приводится в дей
ствие от червячной шестерни 8.

Насос 10 обеспечивает смазку, а насос 9 служит для подкачки 
и питания механизма регулирования расхода основного насоса. 
В силовой линии передачи установлен переливной клапан (д е 
ление 17 кГ/ем2), благодаря которому в ней поддерживается дав
ление, необходимое для регулирования производительности на
сосной части и перемещения ее поршней.

Число оборотов выходного вала / / ,  связанного с п р и в о д и м ы *  
электрогенератором, равно 6000 в минуту; число оборотов вхоД" 
ного вала 6, связанного с авиационным двигателем, иеремепное 
от 2400 до 9000 в минуту.



Преимуществом гадродифференцияльной передачи последней 
является возможность применения высоких чисел оборо- 

« е-  18 ООО об/мин), что позволяло значительно уменьшить ее 
Т)В и габариты. Д ля этого насосную часть снабжают шестеренной 
ВСГ й повышающей число оборотов до 18 ООО в минуту. На вы-

з

Рис. 169. Схема гидродифференциальном передачи с постоянной скоростью
выходного вала

ходном валу применена шестеренная передача, понижающая чи
сло оборотов до требуемого значения.

Опыт показал, что дифференциальная гидропередача с центро
бежным регулятором и жесткой обратной связью обеспечивает 
(1а«ильность оборотов в пределах ± 5 ','о.

Оиисанная передача применена для стабильного числа о>оро- 
Тов “входного вала О ООО в минуту при изменении чисел оборотов 
“водного вала от 2500 до 3500 в минуту. Мощность существую- 
дих чередач этого тина 100—150 л. с.
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Электродвигатель Насос

Рис. 170. Схемы установок для снятия объемных (а) и механических ($
характеристик насоса

От насоса рабочая жидкость через дроссель 5 и кран 6 переклю
чения поступает в измерительный 7 либо в расходный бак 9. 
Из измерительного бака 7 жидкость через кран 10 сливается в рас
ходный бак.

Н а всасывающей магистрали насоса установлеп дроссель 1- 
для регулирования сопротивления, величина которого и з м е р я е т с я  
с помощью манометра 2. Давление на выходе измеряют маном®" 
тром 4 (или каким-либо датчиком), в магистрали которого уста но*' 
лен демпфер (дроссель) 3.

Момент вращения обычно измеряют ири помощи балансир®" 
вочной установки (рис. 170, б). Уравновешивание осущ ествляв 
при иомощи груза а или пружинных весов. Последний способ 
эксплуатационные преимущества перед первым.

При необходимости точных измерений применяют спецна-1* 
ный тензометрический измеритель момента, устанавливаемый
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ИСПЫТАНИЕ НАСОСОВ И ГИДРОМОТОРОВ

Испытание насосов. Все насосы подвергают обязательным 
испытаниям, при которых в основном снимаются объемные и ме
ханические характеристики и в некоторых случаях — характе
ристики по шуму и ресурсу работы.

П ринципиальная гидравлическая схема установки для снятия 
объемных характеристик насоса показана на рис. 170, а. Насос /, 
приводимый через бесступенчатый редуктор 15, забирает жидкое п, 
из бака, снабженного охладительным 11 и нагревательным 13 
устройствами. Регулирование количества охлаждающей воды 
производят дросселем 8. Температуру масла в баке измеряют тер
мометром 14.



К|осредственпо на валу, соединяющем насос с приводным двига-
«леМ ' __ , ,Испытание гидромоторов, Дли снятии характеристик крутя
щего мом ента гидромотора (двигателя) обычно применяют уста
новку, схема которой показана на рис. 171, а. Насос 2, приводи
мый с 'пом ощ ью  электродвигателя 1, питает гидромотор 3, вал ко- 

ого нагружается тормозным устройством 4. Кран 5 служит для 
перевода насоса в режим холостого хода. В качестве тормозиого 
устройства обычно исполь
зуют фрикционный или гид
равлический тормоз, при
чем последний отличается 
большей плавностью тормо
жения и относительной про
стотой рассеивания тепла.

На рис. 171, б показана 
принципиальная схема испы
тательной установки с гид
равлическим тормозом. Ис
пытываемый гидромотор /  
связан с валом нагрузочного 
(тормозного) насоса 2, кор
пус которого установлен на 
подшипниках качения, соос
ных с приводным валом. Н а
грузка осуществляется с по
мощью дросселя 3 на выходе 
из насоса.

Для изменения момента 
нагрузки гидромотора может 
быть применена упрощенная 
установка, схема которой 
показана на рис. 171, в. Тор
мозной момент мотора урав
новешивается грузом G, приложенным на плече />2. Д ля повыше
ния точности измерения, » также для практического удобства 

роведення испытаний дополнительно используются чувствитель
ном n^ >K,,H,lut‘ весы (динамометр). Крутящий момент в основ- 
Себя ^ аи1,0Ве,||,|1,атя ГРУ30М С, динамоме1|> же воспринимает на 

лишь некоторую небольшую нагрузку, 
уммарный момент

Л/ =  GLt +  PLlt
ГД0 р

д 1я~ Показание динамометра, 
востн ” 1>оввРки теоретической (геометрической) производитель* 
быть рек°0Са еГ°  иР °качивают вручную. Д ля этой цели может 

омендоваиа схема, показанная на рис. 172, в которой

Рве. 171. Схемы установок для снятия 
механических характеристик насосов и 

гидромоторов
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для устранения утечек жидкости из одной камеры насоса в другую 
обеспечено равенство статических напоров на сторонах всасывании 
и нагнетания. Д ля обеспечения примерного равенства статических 
напоров всасывания Нх и подачи Н2 применяется расходный ба 
чок а с большой свободной поверхностью жидкости.

Испытательная установка с регенерацией мощности. Недо
статком рассмотренных испытательных установок, в которых на
сосы нагружаю тся дросселированием жидкости на выходе из на 
coca, а нагружение гидромоторов — при помощи какого-либо 
тормозного (нагрузочного) устройства (см. рис. 170, 171), явл я
ется то, что вся потребляемая и развиваемая при этом мощность 
превращается в тепло. Поэтому при длительных испытаниях не
обходимо предусматривать охлаждающие устройства. Кроме того,

в случае длительных испытании 
насосов или моторов большой мощ
ности непроизводительно расхо
дуется (превращается в тепло) зн а
чительное количество энергии. Ьо 
многпх же случаях (прп испыта
ниях гидромашин мощностью в ни
сколько сот и тысяч л. с.) эвакуа
ция большого количества тепла 
чрезвычайно затруднительна. Ре
куперирование же энергии при 
помощи электроагрегатов при ис
пытании объемных гидромашин и 

большинстве случаев неприменимо ввиду того, что испытания 
обычио проводятся в широком диапазоне скростей выходною 
вала.

П рактика показала, что наиболее рациональными являются 
испытательные устройства, построенные на принципе взаимного 
нагружении гидромашин (насоса и гидромотора) но замкнутому 
контуру. Очевидно, применение этого способа взаимного нагру
жения возможно для испытаний обратимых гидромашин.

При нагружении по замкнутому циклу отпадает необходимость 
в тормозных устройствах и значительно сокращается потребле
ние электроэнергии, которая в этом случае расходуется лишь на 
компенсацию потерь ее в замкнутом испытательном контуре.

Энергия, требующаяся для компенсации ее потерь в испытатель
ной установке, подводится либо к валам гидромашин, либо в сое
диняющие их трубопроводы. В первом случае подача энергии 
извне осуществляется путем подведения механической энергии 
к кинематически связанным между собой валам и с п ы т у е м ы х  
гидромашин и во втором — через гидромагистрали, соединяюшие 
испытуемые гидромашины путем подачи в них жидкости иод Да* 
влением. Применяются также схемы, в которых энергия извне поД* 
водится одновремеино обоими способами.

Рис. 172. Схема установки для 
ручной прокачки насоса
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Р е г у л и р о в а н и е  режима работы (нагрузки и скорости вращ е
ния) осущ ествляется либо иутем регулировании рабочего объема 
и с п ы т у е м ы х  гидромашин, либо с помощью дросселя (клапана), 
которым регулируется давление н напорной магистрали.

П р и н ц и п и а л ь н а я  схема испытательной установки с механи
ческой компенсацией и объемным регулированием, применяемая 
и тех случаях, когда не требуется регулировать скорость вращения 
и с п ы т у е м о й  машины, показана на рис. 173, а. Связанные между 
собой валы обеих гндромашнн / /  и Л/ соединены непосредственно 
или через редуктор 3 с приводным электродвигателем 4. Гидравли
ческие машины соединены таким способом, что одна из них ра
ботает в насосном (Я) и вторая — в гидромоторном (М ) режиме;

с регенерацией мощности

мощность, развиваемая последней машиной (Л/), суммируется на 
валу первой машины (//) с мощностью приводного электродвига
теля 4. Д ля этого жидкость от насоса / /  направляется в гидромо
тор М, который будучи механически связан с насосом (//), приво
дит его во вращение, возвращ ая тем самым энергию рабочей жид
кости (за вычетом небольших потерь) на вал 2 привода насоса.

Риводной электродвигатель 4, соединенный тем или иным спо 
собом с валами гидромашин, в этом случае развивает мощность, 
затрачиваемую лишь на компенсацию потерь в системе испытатель 
нон установки.

схеме предусмотрена возможность регулировании скорости, 
огорая осуществляется при помощи вариатора (бесступенчатого 

" 2 »ора) 3. В системе установлен подкачивающий насос 1, 
^^назначенны й для создании во всасывающей магистрали исны- 

аем°го насоса II некоторого избыточного давления, величина
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которого регулируется переливным клапаном (на схеме не пока
зан).

Д ля обеспечения работы подобной системы рабочий объем ца. 
coca Н должен быть больше объема гидромотора М  на величину 
необходимую для компенсации (с некоторым запасом) утечек жид! 
кости.

Д ля измерения расхода жидкости применен расходомер 5, 
В случае необходимости в системе устанавливается охладитель 
жидкости.

В рассмотренной системе каж дая из нерабочих магистралей 
соединена в целях улучшения рассеивания тепла с баком 6.

Расчеты установки сводятся в основном к определению объем- 
ных и механических характеристик.

Уравнение неразрывности потока жидкости в напорной ма
гистрали может быть записано в виде

тора);
qH и qM — регулируемые рабочие объемы насоса 

и мотора;
пм и пм; Лоб. н и Лоб. м — числа оборотов и объемные к. п. д.

насоса и мотора.
Из этого выражения находим рабочий объем qH насоса //:

П оскольку знаменатель правой части последнего вы раж ен и я  
представляет объемный к. п. д . всей установки Лоб =  Лоб.н ’ Лов-*' 
получим

т. е. требуемое отношение рабочих объемов мотора и насоса 
определится объемным к. п. д. испытательной установки.

При установке приводного электродвигателя н епосредственно 
на валу гидромашин развиваемый им крутящий момент

или

Янп нЛоб. *«

поскольку пн =  пм, имеем

где Qh и Qm ~  расчетные расходы машин (насоса и мо-

1
(7м Ям нТ)об. м

(337)
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g„A/v y, ц  — 1*^1’* — расчетные значения крутящего 
где ' 2л •* ^л

момента насоса (//) и мотора (Л/) [см. выраже
ние (138)];

и г\ ех м — механический к. п. д. пасоса и мотора. 
^ 'Й р п н и м ая  приближенно Арн — Арм =  Ар, получим

М , = I f  ~  Ям1Ум,х-м) =  гя w  к (*~  ^  г,л“*-м1]мех-н) =

Чн Чмех-мЧмех.н)- (339)

Поскольку м ’Пл»*. н =  *"Д® *1л<«с полный механиче
ский к. п. д. всей установки (насоса п мотора), а также учитывая 
выражение (337), можем написать

М ,  =  (1 -  Ло«ЛЛех) =  1 ~ L~  (1 -  Пг,<м). (340)и. Ыех. н.

где Плоик -  -  полный к. п. д. обеих машин.
В том случае, если рабочип объем гидромотора не регули

руется, то он должен быть меньше рабочего объема испытываемого 
насоса на величину утечек в установке.

Мощность на валу приводного электродвигателя определится 
выражением

где NH — расчетная мощность испытываемой гидромашипы (на
соса) Я .

Аналогичным путем можем получить выражения

M * =  M M4MeX' MLz3no™. дг N mX]mcx m. (342)
'1полн ,1полн

Следовательно, мощность на валу гидромашины, работающей 
в моторном режиме, в t}n(MH раз меньше мощности гндрома- 
шины, работающей в насосном режиме.

В том случае, если привод машин осуществляется через про
межуточные звенья (редукторы и пр., см. рис. 173, я), необходимо 
учесть механические потери в них. В частности для системы, по
казанной на рис. 173, а, к рассмотренным выше потерям добавля- 

ся потери в вариаторе (редукторе) 3 и клнноременной передаче, 
этом случае мощность на валу приводного электродвигателя

И - .  ( 3 4 3 )
гДе и п п — к. п. д. вариатора скорости и клииоремеиноп пе

редачи.
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На рис. 173, б приведена схема системы замкнутого типа с под
ходом в систему гидравлической энергии.

Система состоит из связанных валами двух регулируемых 
объемных насоса / /  и гидромотора М,  а такж е вспомогательною 
насоса 1 с приводным электродвигателем 2, с помощью которою 
в систему подается внешняя энергия.

Отношениями рабочих объемов qM/qH машин, н nepena;um
давления определяется объемный и полный к. п. д. установки:

i t ,
Ян !Чоб: &Рм =  4поин* (344)

Установка применяется при давлениях 350 кГ!смг и выше.
Рассмотренные системы не могут быть применены для испы

тания двух нерегулируемых гидромашип с равными рабочими 
объемами, так как в основе принципа их работы заложено нера
венство qH ф  qM.

Д ля испытаний нерегулируемых насосов применяется си
стема дроссельного регулирования с механической компенса
цией и параллельным питанием (рис. 173, в), а также си
стема с сочетанием параллельного и последовательного пита
ний (рис. 173, г).

Первая система (см. рис. 173,в) состоит из двух нерегулируемых 
гидромашин (насосов) 3 и 5, жестко связанных с приводным элек
тродвигателем 4. Вспомогательный насос 2, приводимый электро
двигателем 1, включен в рабочую магистраль гидромашин 3 и 5 
параллельно. Н агрузка осуществляется с помощью подпорного 
клапана 6.

Эта система не допускает регулирования скорости вращения 
испытываемой машины.

В схеме с параллельным и последовательным питанием (рис. I 
173, г) испытываемые регулируемые гидромашины 1 и 2 связаны 
между собой валами, а такж е жидкостной магистралью.

Система снабжена регулируемым насосом 8, приводим им 
электродвигателем 7, и вспомогательным насосом 4 малой про
изводительности, приводимым электродвигателем 5. Н агруж ение 
испытываемых машин 1 и 2 осуществляется дросселем 3 и подпор
ным клапаном 6, служащим для слива избытка жидкости, посту
пающей от машины 2 в насос 8.

Нетрудно видеть, что путем изменения (регулирования) рабо
чих объемов машин, а также регулирования затяж ки клапана о ; 
и регулирования дросселя 3 представляется возможным создать  
требуемые скоростной и силовой режимы работы испытываемы* 
гидромашин 1 и 2.

Практика показывает, что подобная установка допускам 1,е~. 
гулированне скорости от 5 до 1500 об/мин.
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Шум п гидросистемах

работа объемных насосов и ряда прочих агрегатов п элемен
тов гидросистем  сопровождается шумом, уровень которого яв
ляется в большинстве случаев показателем совершенства их кон
струкции, а также характеристикой качества изготовления и 
монтаж а. В частности показатель по шуму, издаваемому насосом, 
носит столь закономерный характер, что по его уровню пред
ставляется  возможным оценивать, дополнительно к существую
щим методам контроля по гидравлическим н механическим пара
метрам, качество насоса. Прн некотором ж е значении уровня шума 
он сл у ж и т  сигналом о наличии в рабочем процессе насоса дефек
тов, могущих нарушить надежность его функционирования.

Поскольку в производственных условиях шум может пред
ставить угрозу для здоровья человека, прн оценке его учитывают 
такж е санитарные требования.

Единицей для измерения шума принят децибел (<дб), опреде
ляемый логарифмом отношения измеряемого звукового давления 
к условному (эталонному) давлению. Д ля ориентировочной оценки 
можно указать, что уровень шума внутри турбовинтового лайнера 
соответствует <-~110 дб, внутри автомобиля при скорости дви
жения 70 км/ч — 80 дб и разговорной речи на расстоянии 1 л  -  
60 дб. Уровень шума роторных поршневых насосов аксиальных 
и радиальных типов средних мощностей (15—20 кет) прн давлении 
жидкости 200 кГ/см2 и числах оборотов 2000—2500 в минуту 
соответствует 80—90 дб.

Возбудителями шума в гидравлических системах служ ат в ос
новном колебательные процессы гидродинамического (колеба
ния потока и давления) и механического (вибрации механических 
элементов) происхождений. К источникам шума гидродинами
ческого происхождения относятся такж е процессы, имеющие место 
при кавитации жидкости.

Шум прн работе пасосов

Основным возбудителем (генератором) шума в гидравлических 
системах являете» в большинстве случаев иасос. Частотный спектр 

озоуждаемого им шума состоит из негармонических составляю- 
х. вызванных колебаниями давления жидкости и механиче- 

®ми колебаниями (вибрациями) деталей насоса, 
пот ° ле^апия давления в основном вызываются пульсацией
0 0Ка жиД*°сти, обусловленной законом перемещения рабочих 
, “Г  (вытеснителей) насоса, а такж е особенностями рабочего 
ТНв ,р Соа' Пульсации потока в результате гидравлического сопро- 
упру, и с х о д н о й  магистрали и сил инерции заполняющей ее 
зывакмп 'кидкости сопровождаются колебаниями давления, вы- 

Щими вибрации (колебания) узлов самого насоса и элемен-

307



топ гидросистемы, которые, в свою очередь, сопровождаются зпу. 
новыми колебаниями. Частотная составляющ ая этих колебании, 
кратная числу рабочих органов насоса (поршней и пр.) и числу 
его оборотов (илунжернан частота), является основной в спек
тре шума насоса. На эту частоту накладываются высокочастотные 
гармоники, а такж е частоты, вызываемые колебательным процес
сом в гидросистеме, и частоты, обусловленные прочими факторами 
(кавитацией жидкости в насосе, колебаниями подшипников и пр.), 
В результате развивается сложный колебательный процесс ц 
соответственно — сложный звуковой спектр с широким диапа
зоном частотных составляющих, многие из которых в несколько 
(15-ь20) раз превышают периодичность работы плунжеров насоса. 

Н а рис. 174, а в качестве примера приведена спектрограмма 
шума в V3 октавной полосы, обусловленного волной давления на

Рис. 174. Спектр шума (звукового давления) в '/з октавной полосы волны 
давления многопоршневого роторного иасоса 1 и характеристики шума, 
возникающего в пластинчатом 2 и роторном аксиально-поршневом 3  насосах'

выходе многопоршневого насоса, осциллограмма которой была 
приведена на рис. 57, в. На рис. 174, б показаны характери
стики шума в аксиально-поршневом 2 и пластинчатом 3 насосах. 
Основной (плунжерной) частотой этих насосов является ча
стота 250 гц. Имеющиеся здесь гармоники частот в 1000 и 
2000 гц обусловлены колебаниями подшипников качения и пла
стин.

С плунжерной частотой происходят такж е колебания давле
ния, вызванные пульсацией потока, происходящей при пере
ходе рабочей камеры иасоса через перевальную разделите.!ьну» 
перемычку между окнами всасывания и нагнетания.

М ехан и зм  возникновения последних колебаний п рим енительно  
к роторным аксиально-поршневым насосам с плоским распреД0, 
лнтельным диском (см. рис. 73) можно схематически п р е д с т а н н т ь  

в следующем виде. После того как цилиндр с замкнутой в нем жяД' 
костью пройдет через перевальную (разделительную) перемычкУ 
распределителя, on вступит в соединение с соответствующим 01i'

308



/полостью ) нагнетания или всасывания насоса. Если в момент 
П°  ком м утац ии  давление в цилиндре будет отличаться от давле- 
8X0 9 0к н е , с которым он соединяется, то произойдет мгновенное 
уравнивание давления, сопровождаемое ударными явлениями 
/^выстреливанием» рабочих камер) и соответственно звуковым 
«ЫЬектом. В частности, в момент коммутации цилиндра с окном 
Н а гн е т а н и я  возникнет обратный поток жидкости в цилиндр из 
этого о к н а , сопровождающийся забросом давления (гидравличе
ским ударом ) в цилиндре, что, и свою очередь, вызовет коле
бания н агр у ж ен н ы х  детален насоса. Образование указанной волны 
давления повторяется при каждом последующем такте.

Колебания давления в камерах насоса, обусловленные обрат
ным потоком жидкости, распространяются через жидкость в н а
порную  магистраль гидросистемы и в ее отводы, возбуждая в них 
волновые процессы и вибрации механических элементов системы 
(трубопроводов и пр.).

Размах колебаний давления при указанном волновом процессе 
и соответственно уровень вибраций и возбуждаемого шума зависят 
в основном от мгновенной мощности обратного потока жидкости 
при выравнивании давлений, определяемой, в свою очередь, перепа
дом давления в цилиндре и окне нагнетания, а также полнотой за
полнения цилиндра жидкостью при проходе им зоны всасывания 
и характером его канализации при переходе через перевальную 
перемычку. Очевидно, если цилиндр отсечь при всасывающем 
ходе его поршня от окна всасывания задолго до прихода к ней
тральному (мертвому) положению, то цилиндр не будет полностью 
заполнен жидкостью, ввиду чего забросы давления, вызванные 
обратным потоком жидкости, могут быть значительными. Этим 
условиям соответствует превышение угла упреждения срх (для 
данного направления вращения цилиндрового блока) над углом 
запаздывания ф2 в распределении (ф, >  ф 2; см. рис. 73, б ) .

Аналогичное явление будет наблюдаться также в случае 
работы насоса в режиме жидкостного «голодания» при всасы
вании, в результате которого рабочие его камеры будут также 
приходить к полости нагнетания заполненными жидкостью ча
стично.

Обратный поток жидкости из нагнетательной полости насоса 
рабочую камеру и сопровождающие его забросы давления будут 

ЛЮДаТЬСя’ хотя 11 в меньшей мере, также и в случае полного 
олненни цилиндров жидкостью при проходе зоны всасывания. 

Ра-ы й поток в этом случае вызывается тем, что для сжатия 
люченной в цилиндре жидкости до выходного давления в него 

Жил°Л0СТИ НаП1ета1,ия насоса должен поступить некоторый объем 
Дав1К°СТИ’ величина которого определится в основном перепадом 
up," ения в полостях всасывания и нагнетания насоса, а также 
со *;№нным модулем объемной упругости ж и д к о с т и  (рабочей 

) и объемом цилиндра.



Описанный механизм образования шума применим и к пас®, 
сам иных типов.

Имеют такж е место специфические для конкретного типа Иа> 
сосов источники шума. В частности корпусы шестеренных в 
пластинчатых насосов служ ат элементом объемного механи ка  
ввиду чего колебания давлепия в них вызывают вибрации кор! 
пусов, могущие служить дополнительным фактором, повышающие 
шум.

В шестеренных насосах более сложно, чем в насосах иных ти
пов, регламентировать закон изменения давления в защемленном 
объеме, вследствие чего скачки давления («выстреливание» ра. 
бочих камер) могут достигать в них высоких значении.

По этой причине шестеренные насосы обычно отличаются от 
поршпевых более высоким шумом. Практика показывает, что

Р-ЯОкГ/см2

190 230 рад/сек 
Скорость бала

п'300pad/ten

30 90 150 р  яГ/сп!
Давление жидкости 

61

Рпс. 175. Кривые уровня шума аксиально-поршневого насоса в зависимисл 
от скорости вращения вала и давления жидкости

шум серийных прямозубых шестеренных насосов мощностью до 
10 кет находится прн давлении 100 кГ/см2 и 1 500 об /мин в пре
делах 80—90 дб. С увеличением давления и числа оборотов он по
вышается, достигая значений 110  дб и выше.

Значительное место в спектре шума насосов занимают состав
ляющие, обусловленные колебаниями (вибрацией) н агруж ен н ы х  
детален (приводных валиков, подшипников, рычагов и пр.). В част
ности в аксиальных поршневых насосах такими деталями являются 
узлы привода блока цилиндров и поршней, в особенности при 
наличии в них люфтов. Источниками шума насосов последнего 
типа с автоматическим регулированием подачи зачастую служа! 
такж е колебания механизма регулирования, которые сопровож
даются пульсацией подачи и соответственно колебаниями давле
ния на выходе насоса.

Н а уровень и спектр шума насосов влияет также ряд прочих 
факторов и в первую очередь угловая скорость вала и давлен** 
жидкости на выходе (рис. 175, а и б).

В шестеренных насосах шум в значительной мере обуслов
лен соударением зубьев, находящихся в зацеплении, и вибр*'
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ей самих зубьев. С увеличением нормального люфта в зацепле- 
уровень шума повышается. Резкое повышение уровня шума 

""блк>Дается ПРИ l)af",0TC шестеренного насоса и режиме жидкост- 
в* о  голо дан и я при всасывания, характерном резкими колеба- 
я ямн давления на выходе, сопровождаемыми интенсивными 
“ ..дарениями зубьев, находящихся в зацеплении и вибрацией 
Срочих деталей. Соударение зубьев дает составляющую спектра 
шума с частотой, кратной произведению числа оборотов насоса 

‘ число зубьев, вибрация же зубьев дает высокочастотную 
с о с т а в л я ю щ у ю ,  являющуюся частотой их собственных коле
бании.

У ровень п  спектр шума в гидросистеме в значительной мере 
определяются работой дроссельных и распределительных устройств 
и предохранительных клапанов.

Шум в дросселе вызывается в основном завихрениями жид
кости п кавитационными явлениями при выходе жидкости нз дрос
сельных каналов. Шум возникает при этом в результате местных 
в ы с о к о ч а с т о т н ы х  пульсаций давления (гидравлических микро- 
ударов), вызванных непрерывным образованием и разруш е
нием пузырьков пара и воздуха (газа). Вследствие высокой 
повторяемости этих кавитационных гидроударов шум этого 
происхождения происходит на частотах высших составляющих 
(до 20 000 г ц ).

Значительное место в спектре шума гидросистем занимает 
шум предохранительных и редукционных клапанов. Шум кл а
панов обусловлен в основном вибрацией пружины и колебаниями 
затвора клапана, а такж е гидродинамическим колебательным про
цессом.

Сточки зрения последнего фактора предохранительный клапан 
подобен дросселю — в нем такж е имеют место завихрения и ка
витационные явленпя.

В случае, если клапан не имеет демпфера, его затвор при не
котором открытии и амплитуде колебаний может ударяться 
°седло , в результате прн известных условиях, определяемых в 
основном силами инерции движущ ихся частей клапана и ж и д 
кости, заполняющей сливной трубопровод п упругости послед- 
д ’ могут возникнуть резонансные явления, при которых за- 
иРосы давления могут в несколько раз превышать давление 
РегУ.тпровки.

. Развивающиеся при этом колебания давления в клапане 
лямП*>0СТРаНЯЮТСЯ че1,ез жидкость но гидравлическим магистра
ты  ’ ВЫзывая вибрации трубопроводов и прочих конструктив
е н  Элементов гидросистемы, сопровождаемые звуковыми коле- “НИями.ГУ
кр0 леДУет избегать наличия в каналах гидроагрегатов острых 

(?к 11 незакругленных углов, в особенности при высоких 
•Н/сек) скоростях течения жидкости, при которых создаются



завихрения и сопровождающие их местные высокочастотные ко
лебания давления, служащ ие источником вибрации и шума. Изме
нения сечения каналов должны быть плавными, входные же ц 
выходные каналы должны иметь закругления или фаски.

При некоторых условиях работы гидросистемы возбудителям» 
шума могут служить такж е волновые процессы в нагнетательных 
трубопроводах, обусловленные пульсацией потока упругой жид
кости на выходе насоса и наличием в них местных сонротип- 
лсний.

Вероятность возникновения такого процесса особенно реальна 
в том случае, если на начальном участке нагнетательного тру
бопровода, на расстоянии от насоса, равном или кратном некото
рой резонансной длине L размещены какие либо емкости (филь
тры, гидроаккумуляторы  и пр.), могущие способствовать созданию 
волнового процесса. Этот процесс обусловлен накладыванием 
прямых волн пульсирующего давления, движущ ихся от насоса 
на волны, отражаемые этими элементами.

В том случае, если длина волны пульсирующего давления ста
новится соизмеримой с длиной этого участка трубопровода, может 
возникнуть резонансный режим (волновой резонанс), при кото
ром пики давления достигают 3—4-кратной величины номиналь
ного значения, а частоты пульсаций — в 10 и более раз пре
вышать плунжерную частоту.

У казанная длина до первого резонансного максимума, кото
рый обычно проявляется наиболее явно, может быть вычис
лена в общем случае по выражению

L - — —  а г — 2/>

где а =  у  — скорость звука в жидкости, заполняющей тру
бу (скорость волны давленпя в трубе);

Епр — приведенный объемный модуль упругости трубопро
вода, заполненного данной жидкостью;

v и о =  —-----объемный вес и массовая плотность жидкости;
г В

g  — ускорение силы тяжести;
I =  -----длина волны пульсирующего давления;

/ — преобладающая частота возмущений (импульсов давле
ния); для насоса этой частотой является частота коле
бания потока, определяемая законом перемещения его 
вытеснителей (плунжерная частота) / =  nz (п — число 
оборотов и 2 — число рабочих камер насоса).

Приведенный объемный модуль упругости для случай
тонкостенного стального трубопровода ^— > 1 0 ) ,  аадолыеи*
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лого жидкостью, можно приближенно вычислить по выраже
нию

1 _  I , р  
Е»р s^tp’

r ie  D п s  — средпий диаметр и толщина степкп трубопро
вода;

Еж — объемный модуль упругости жидкости;
Ет„ — модуль упругости материала трубы (модуль 

Юнга).
Приближенно можно принимать для стальных труб распро

с т р а н е н н ы х  размеров и деаэрированного минерального масла

а  — 1 200 м/сек.

Очевидно, что соблюдение рекомендованного выше условия 
размещ ения емкостей полностью не исключает возможности воз
никновения волнового резонанса на иных частотах, так как каж 
дой из составляющих частот соответствует своя резонансная длина 
между насосом и рассматриваемой емкостью хотя резонансный 
максимум обычно соответствует плунжерной частоте.

Для более полного устранения волнового резонанса сле
дует прн выборе диапазона длин, на котором не рекомендуется 
размещать емкости, исходить из всего диапазона составляющих 
частот.

Колебания трубопровода (волновой процесс) можно ослабить 
применением на его конце перед емкостью (возбудителем волнового 
процесса) отрезка гибкого шланга. Следует учесть, что при уста
новке в нагнетательном трубопроводе гасителя пульсаций в виде 
баллона пульсации за ним уменьшаются, однако на участке между 
баллоном п насосом они могут в зависимости от места расположе
ния баллона значительно повыситься.

Способы борьбы с шумом

Для борьбы с шумом применяют пассивные и активные методы, 
ервый из них заключается в применении различных гасите

лей, принцип действия которых основан на изоляции и отраже- 
•и звуковых колебаний или на рассеивании (демпфировании) 

вц ц ГИИ этих колебаний, и второй — па устранении конструктив- 
с МеРами причин, возбуждающих шум, или ослаблении дей- 
Час 1Я '>ТИХ пРИЧ1|и. К первому методу может быть отнесена такж е 

отстройка системы с целью устранения волнового резо-

ТеРна°МП̂ Провапие з в Ук а  основано на свойствах некоторых ма- 
’1ов и Устройств рассеивать энергию звуковых колебаний,



прообразовывая ео в тепло. В частности, к демпфирующие 
материалам относятся пластмассы, металлорезинЫ, спланц 
марганца и меди, никелевотитановые сплавы и др. Лучшим „3 
металлических демпфирующих материалов является сп л ав  ц3 
марганца (70%) и меди (30°о), который к тому жо обладает высо- 
ними механическими свойствами, благодаря чему п редставляет-

ся возможным применить этот сплав дЛя 
изготовления вибронагруженпыч деталей 
агрегатов. Опыт показал, что при изготов
лении из этого сплава корпуса насоса уро
вень его шума был снижен в сравнении 
с шумом насоса с корпусом из чугуна ца 
15 дб.

Из демпфирующего материала (пласт- 
массы н пр.) зачастую изготовляют одну 
из шестерен шестеренного иасоса.

К пассивным методам борьбы с шумом 
относится такж е применение различных 
гасителей звуковых колебаний (акустиче
ских фильтров), устанавливаемых на пу
тях их распространения. Принцип дейст
вия этих устройств основан на отражении 
и рассеивании энергии звуковых коле
баний.

Наиболее распространены гасители 
колебаний, рассеивание энергии в ко
торых осущ ествляется с помощью гидрав
лических сопротивлений, устанавливае
мых на пути пульсирующего потока жид-1 

Рис. 176. Схемы гасите- кости.
лей шума ДрП выборе места расположения этих!

сопротивлении на нагнетательном трубо-1 
проводе следует избегать указанных выше резонансных длин от-1 
резков труб, так как  в противном случае колебательный процесс! 
может резко усилиться.

Ввиду того, что эффективное применение таких гасителей в  ма-1 
гистралях с движущ ейся рабочей средой сопряжено с большим* I 
гидравлическими потерями, применяют параллельное соединен#I 
такого гасителя с основной (расходной) трубой (рис. 176, а). Пр*| 
наличии пульсирующего потока (см. стр. 141) через о сн о в н ую !  
трубу а в ней возникнет инерционный перепад давления, в pe !y-1brI 
тате которого часть жидкости будет продавливаться через сопрО’1 
тивления, помещенные в байпасной линии в. В этом случае стааиО'1 
парный поток жидкости в основном будет проходить по расходиД 
трубе а,  пульсирующий ж е поток, для которого основная трУ6*! 
представляет при наличии указанного пульсирующего ппто**| 
большое акустическое сопротивление, ответвляется в пар*Ч

' с  а

< ~ w t V
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gF кяы й дроссельны й тракт, в котором его энергия частично

рассейн|1е̂ Ясхем простейшего гасителя с подобным рассеиванием 
построеппая на принципе разделения стационарного и 

э,,е^'., ,п’уюи1его потоков, показана на рис. 176, б.  Гаситель со- 
°УЛЬС нз трубы а,  по которой протекает стационарный поток, сое- 
СТ°ИТ ной параллельно с гидравлическим сопротивлением, поме
щ е н н ы м  в байпасной линии в.

Р а с с е и в а н и е  энергии звуковых колебании может быть достиг- 
также применением труб с податливыми стенками. Одна пз 

,!>тм обеспечения податливости показана на рис. 176, в. Подат- 
с* ость степки здесь достигается применением упругой перего- 
подки (диафрагмы) с, деформирующейся под действием перепада 
мавпения, обусловленного инерционным сопротивлением, возни
кающим в трубе а при пульсирующем потоке.

Звукопоглощ аю щ ими свойствами обладают такж е перфориро
ванные трубы (рис. 176, г) и каналы с перегородками. Гашепие 
(рассеивание энергии) звуковых колебаний в них происходит 
в результате отражения и взаимопревращения продольных н по
перечных волн, при которых часть энергии продольных волн 
может переходить в энергию быстрозатухающих поперечных 
воли.

Следует, однако, отметить, что в гидросистемах машин пас
сивные методы борьбы с шумом не получили распростра
нения.

Основным их недостатком является то, что применение их 
увеличивает габариты агрегатов и элементов гидросистемы; кроме 
того, более или менее эффективное снижение (ослабление) шума 
возможно для данного типа гасителя лишь в узком диапазоне 
его частот.

Ввиду этого в практике в основном используют активные ме
тоды, при которых источники возбуждения шума устраняются 
в процессе создания конструкций гидроагрегатов.

При разработке насосов в первую очередь конструктивно 
Усовершенствуют узел распределения с целью регулирования 
защемленного объема жидкости, а такж е совершенствуют 
процесс перехода рабочей камеры (цилиндра и пр.) насоса 
ерез перевальную перемычку распределителя шириной s (см.

I **С. u ( j l#р  м
к ЭТои точки зрения важное значение имеет величина пере- 
Пе Ия а — s — I окон цилиндров при проходе ими перевальной 
иг.. 1Ычки< а такж е расположение этой перемычки относительно

^симметрии.
максихМа,,1,Ые паРаметРы в общем случае подбираются так , чтобы 
ЧеРеч ' ЬН° СНИЗИТ|* скачок давления при переходе цилиндра 
Которих'УПеРеМЫЧКИ- 11 частн°сти, можно обеспечить условия, при 

Давление в цилиндре в момент соединения его с окнами



всасывания или нагпетания распределителя было бы равно дав
лению в этих окнах.

Выравнивание давлении особенно важно прн соединении ци_ 
лиидра с окном нагнетания, оно может быть достигнуто в том слу
чае, если соединение цилиндра с окном нагпетания задержать 
до того, пока давления в цилиндре и в нагнетательной поло
сти в результате нагнетательного движения поршня не урав
няются.

В нереверсивном аксиально поршневом насосе с торцовым рас
пределением это достигается смещением на некоторый угол осц 
симметрии распределительного золотника (<р, =^ф2; см. рис. 70,6) 
по направлению вращения (<p2>*pi)- Иначе говоря, выравнивание 
давления в этом случае осуществляют путем создания в цилин
драх насоса в начале нагнетательного хода поршня (до соединения 
цилиндра с нагнетательным окном) некоторой компрессии жид
кости, достигаемой соответствующим выбором углов перекры
тия <pj н ф.,. Благодаря подавлению при этом в спектре шума 
ряда гармоник уровень его может быть значительно по
нижен.

Рациональное смещение распределительного золотника обычно 
определяется путем измерения импульсов (пульсаций) давления 
на выходе из насоса.

Преднамеренная компрессия зачастую вводится такж е и в 
конструкцию нереверсивных пластинчатых насосов двойного дей
ствия (см. рис. 100).

Широкое распространение в практике получил способ сниже
ния скачка при выравнивании давления путем предварительного 
соединения рабочей камеры (цилиндра и нр.) с распределитель
ным окном через сопротивление (дроссельный канал), с помощью 
которого возможно достаточно плавно изменить давление в камере 
до требуемой величины еще до того, как  она непосредственно сое
динится с окном нагнетания.

Это предварительное соединение для аксиально-поршневых 
насосов обычно осуществляется путем выполнения на перевальной 
перемычке распределителя между окнами всасывания и нагнета
ния дроссельных канавок (усиков) малого сечения (см. рис. 73, г). 
Расстояние Sj между этим и  канавками обычно выбирается таким» 
чтобы в среднем положении каждого из цилиндров было обеспечено 
некоторое минимальное перекрытие окон (s, >  /).

Однако для более надежного и безударного выравнивания 
давлепия иногда вводится некоторая регламентированная утечка 
жидкости через эти канавки, достигаемая при условии s, 
(применением отрицательного перекрытия), при котором полост* 
нагнетания и всасывания насоса в нейтральном положении цИ' 
линдра кратковременно соединяются между собой через 1<а' 
иавки.
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В н ереверсивны х насосах обычно выполняется одна дрос
сельная к а н а в к а  с обеспечением указанных условии (см . рис. 

76, б)*При отрицательном перекрытии повышаются утечки, ввиду 
чего сечение дроссельной канавки выбирают не более 1 мм'1, 
причем кан авку зачастую выполняют переменного но ходу се
чения.

Следует отметить, что с точки зрения снижения эффективности 
действия обратного потока жидкости в рабочие камеры (межзу- 
бовые впадины) и величины давления гидроудара шестеренные на
сосы находятся в более благоприятных условиях, чем пластинча
тые, поскольку их камеры подпитываются во время прохода разде
лительного пространства за счет перетекания жидкости. Испытания 
показали, что давление в камерах в их промежуточных положе
ниях между полостями всасывания и нагнетания повышается от 
величины давления всасывания до выходного практически по ли
нейной зависимости (см. рис. 108, б).

В некоторых аксиально-поршневых насосах для устранения 
скачков давления в конструкции предусматривается возможность 
поворота распределительного диска относительно оси симметрии, 
что облегчает возможность рационального подбора углов ф, и ф2 
(см. рис. 73, б).

Известны такж е насосы, в которых положение распредели
тельного диска относительно нейтральной оси автоматически ре
гулируется по сигналам импульсов (забросов) давления на вы
ходе из насоса.

Уровень шума поршневых насосов значительно снижается в 
случае применения клапанного распределения жидкости, прп ко
тором отсутствуют возбудители шума, обусловленные несовершен
ством индикаторной диаграммы. Следует, однако, иметь в виду, 
что применение клапанного распределения возможно лишь в на
сосах с постоянным направлением вращения вала. Кроме того, 
само клапанное распределение может явиться возбудителем 
шума в особенности при наличии в нем большого вредного про
странства.

Последнее обусловлено тем, что расширение сжатой во вредном 
пространстве ж и д к о с т и  и  нерастворепного воздуха, происходящее 
в Нача;>е всасывания, вызывает задерж ку в открытии всасываю
щего клапана, ввиду чего возбуждаются колебания давления, 

предающиеся на детали насоса.
Р« известных условиях клапаны, и в особенности напорные,

>т вступить в автоколебания, что вызовет колебания давления 
ца ныходе насоса.
Ле1е В"'1У этого для снижения шума насосов с клапанным распре- 
п р о с т Г  “«обходимо максимально уменьшать объем вредного 
Жидкп !:СТ“Ц “ силы инерции клапанов, а также устранять из 

сти иерастворенный воздух.
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СИЛОВЫЕ ЦИЛИНДРЫ

Силовой цилиндр (гидроцилиндр) является, объемным гидро- 
двигателем с прямолинейным возвратно-поступательным движе
нием рабочего органа (поршня или плунжера) относительно кор
пуса цилиндра.

На рис. 177, а —в приведены схемы цилиндров основных ти
пов: двустороннего (рис. 177, а и б) и одностороннего (рис. 177, *) 
действия; поршень последнею цилиндра совершает обратный ход 
с помощью пружины или внешней силы.

*

I
ро*

Рис. 177. Схемы силовых цллиидров и их включения

Диаметр поршня (внутренний диаметр цилиндра) рассчиты
вают без учета потерь трепия и противодавления по выражению

D =  У  ~  М -  (345)

р
где P~~i-----рабочее давление жидкости в кГ!см*\

Р — P f — усилие, развиваемое цилиндром, в кГ;
/ = —^ -----рабочая площадь (площадь живого сечения)

4
поршня в сма.

Объем цилиндра

v4r=fH = Р см\ ( ^ 6)

где Н — ход поршня в см.
Движущее усилие Р  на ипоке цилиндра и сирость V его
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мешенпя без учета потерь на трепне, величины противодавления 
„ утечек жидкости определяют по формулам

расход жидкости в см’Чсек.
1Я площадь поршня
-  для цилиндра, показанного на рнс. 183, а, при по-

подаче жидкости в полость со стороны штока и для цилиндра, 
представленного на рис. 177, б.

Здесь D u d  — диаметры поршня и штока.
Д ля цилиндра одностороннего действия (рпс. 177, в) рабочей

площадью является площадь сечепия штока / =  —^— .Последние
цилиндры просты в изготовлении, поскольку обработке подлежат 
лишь поверхность d  буксы под шток (скалку) п отпадает необхо
димость в обработке зеркала внутренней поверхности цилиндра.

Когда требуется развить большое усилие при рабочем ходе п 
высокую скорость обратного хода, применяют цилиндры с тонким 
штоком, работающим при рабочем ходе на растяжение и обратном 
(холостом) — на сжатие. Схема включения такого цилиндра в гид
росистему представлена на рис. 177, г. Д ля обеспечения движения 
поршня в правую сторону обе полости цилиндра закорачивают 
через распределитель и соединяют с пасосом; в результате жид
кость, вытесняемая из правой полости цилиндра, поступает в 
левую полость вместе с жидкостью, подаваемой насосом. При 
этом усилие Р х и скорость Vx движения поршня определяют

1ечивая требуемую жесткость ш тока, позволяет осуществить
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левой полостп с Паком порптоиь под действием постояппо деГ,Ст 
вующих сил давления жидкости в правой нолости будет переце] 
вдаться влево. jy

На рис. 177, д  видно, что прн d  =  - 7̂ - площадь штока будет п 2

раза меньше площади цилиндра; рабочие площади при движении 
поршня в обе стороны будут равны

В соответствии с этим скорости и развиваемые поршнем уси
лия при ходе в обе стороны будут такж е равны.

При d  ф  рабочая площадь равна:
21 i 2_ (]2\

Д =  —1—т-------- — при движении поршня влево;
nrf*/2 =  —̂------ при движении поршня вправо.

В тех случаях , когда необходимо получить в обычной схеме 
включения иилиидра одинаковые усилия при постоянном давле

нии или одинаковую скорость при 
постоянном расходе жидкости, ци
линдр снабжают ложным штоком 
того ж е диаметра, что и силовой 
шток (см. рис. 177, б). Однако приме
нение подобных цилиндров увеличи
вает габариты машины, так как шток 
выходит но обе стороны за цилиндр. 
Нетрудно видеть, что если габариты 
цилиндра с односторонним иноком 
при ходе Я  больше 2Я  (рис. 178), то 
габариты цилиндра с двусторонним 
штоком при этих условиях больше 
3Я . Однако, если в схеме с двусто- 

Рнс. 178. К расчету габаритов ронним штоком подвижным сделать 
силовых цилиндров цилиндр, а неподвижным п о р ш е н ь ,

то габариты его будут равны габ*-1 
риту цилиндра с односторонним штоком. Кроме того, цилиндры I 
с двусторонним штоком более сложны в изготовлении, так как I 
необходимо выдержать строгую концентричность трех поверх!10-!  
стей — внутренних в цилиндре и внешних на поршне и штоках.

Н а рис. 177, е  показана гидравлическая схема вклю чения г« | 
дроцилиндра в гидросистему с аккумулятором. Прн подаче ж ид-1 
кости через распределитель 1 в левую полость цилиндра 2 el0 l  
поршень будет перемешаться вправо, вытесняя жидкость из прЯ'1 
вой полости цилиндра в газогидравлический а к к у м у л я т о р  • 
При соединении левой полости цилиндра 2 с о  сливной л и н я е  

его поршень будет перемещаться влево иод действием жидкое1

>?н

--------- >зи ---------- .

1П I

1

--------- ------------
— / / - н

JL
1 — - J .  J  V



К -^ум улятор а 3. При питании левой полости цилиндра жидко- 
*т,,ю под давлением р н усилие, развиваемое поршнем, в конце
хода

л =
л (D* — </*) л  D*

При питании цилиндра аккумулятором усилие

о * 1)*р г =  - Г - Р а . min

где р н — давление питания (нагнетания);
У а к. max И Р,ак.  mln — максимальное и минимальное давление 

в аккумуляторе при изменении его газо
вого объема в результате вытеснения жид
кости из полости цилиндра и наоборот.

Телескопические цилиндры
Для получения больших ходов применяют телескопические 

цилиндры, состоящие из двух и более цилиндров (рис. 179). Га
бариты телескопического
силового цилиндра: --------T i l t , , , , I '.

l > ( , +1 )Н ,
щ

S
Ш

Рис. 179. Схемы телескопических 
вых цилиндров

снло-

где I  — число подвижных 
сочленении (ча
стей).

Под телескопическим 
силовым гидроцилиндром 
в общем случае понимаю! 
силовой гидроцнлипдр, об
щий ХОД штоков которого 
превышает длину корпуса 
Цилиндра.

Прочие типы цилинд
ров. Ца рис. 1 80 ,а  изобра
з и  цилиндр, поршень 
Ц0Т° Р - °  имеет фиксированное промежуточное положение. И это 
коств'еНИи 011 Уста1и,в.1ивается при одновременной подаче жид- 

в левую а и правую Ь полости. 
ц0цч еРеДко целесообразно соединять с движущейся (перемещае- 
в ЭТомЧасТЬ« ‘ машины не шток, а цилиндр. Жидкость в цилиндр 
чепе, СлУЧае подводят через гибкие трубопроводы (шланги) либо

^ -У стоте .ш е штоки (рис. 18(), б). 
двУстоп° необхо;<имо обеспечить питание движущегося цилиндра 
щТок Действия через односторонний шток. В ;*том случае

полняют в виде обработанной по внутренней поверхности
11 т - М. Башта 32,



трубы 7 (рис. 180, я), в которую запрессовывают стержепь ?  г про. 
фреаерованными продольными пазами а , образующими посде 
сборки каналы для прохода жидкости. Д ля обеспечения герметич-

Рпс. 180. Силовой цилиндр с фиксированным сред
ним положением (а) и с неподвижным поршнем 

(б п в)

ности места контакта стержня с трубой пропаивают оловом. 
Обычно для этого на стержне 2 выполняют дополнительные про
дольные пазы б, в которые до монтажа стержня в трубу заклады
вают олово, при последующем нагреве заполняющее зазоры.

На рис. 181 изображена схема цилиндра со ступенчатым порш
нем, применяя который можно

3

г \
Lr Л  4 -г- г V I

л

получить несколько скоростей 
поршня:

при подаче жидкости в канал/ 
получиммаксимальнуюскорость

(350)
у 1 “  nd*

Рис. 181. Схема силового цилиндра 
со ступенчатым поршнем

минимальное усилие
Ры ' • (351)Рх

при подаче жидкости в канал 2 получим среднюю скорость

Vt = 4Q

и усилие

Р, '

Я (£»« -  d  

Л (О» — 1р)
Р\

(352)

(353)

при подаче одновременио в каналы 7 и 2 — минимальную скорое^*,

v  — Щ (354)



п м а к с и м а л ь н о е  усилие
р г  =  ^  Р. (355)

Скорость обратного хода (при нодачс жидкости в канал 3)

п усилие при атом

V* я  (D* — D\)

П _  л  ( Л*  -  D J)
Г 4 -----------------4 -----------Р-

(356)

(357)

Тандем-цилиндры . В некоторых случаях и в частности, когда 
ограничена возможность применения больших диаметров, но не

I ~ П - *
И г »

1 2 3
-/Г11? !

п * П Г ~ Г*1

V - 777ГС/Л 1/Л V/л к
b Pmat I I

рт<п
а) 6)

Рис. 182. Схемы тандем-цилиндров

ограничена дли н а , применяют сдвоенные (тандем) цилиндры 
(рис. 182, а и 6) и строенные, последовательно соединенные.

Развиваемое усилие Р  и скорость V перемещении такого двух 
поршневого цилиндра определяются по выражениям

Q

где Ft = ~ -  и Гг =

P ^ p ( F l + Ft y, V 
л (D* -  </»)

(М58)Pi + Р, ’
площади живых сечении иор-
шнен.

Тандем-цнлиндры широко распространены в гидроусилителях 
систем уп р авлен и я самолетом, применение в которых обусловлено 
ТР оианием дублирования управления.

1ри проектировании гандемных (двухкамерных) гидроусили 
е“ слеДует учесть возможность нерегрузкн цилиндра по дав  

око”10 и*Ж небла|«"риятных условиях перекрытий плунжером 
ьнеп *°Л0ТНИКа и сочетании с изменением направления действия 
р*боч н агРУа ки давление может достигать четырехкратного 
гРУзкеГ°рД а ,,Л ет ,я  Допустим' 410 преодоления внешней на- 
ра|1110И ,11а* (рис. 182, 6) давление в камерах 3 и 2 должно быть 
° ^ в .п н ,Г  Ппаче говоРЯ. р т»х =  2 / W ^ , где F -  площадь поршня. 
Жероу ’ 1ГО иРи неблагоприятных условиях перекрытия нлун- 

Кон *°лотника и снижении внешней на1рузки f\ua» до нули
11*



!

давление р  в камере 1 будет при подаче давленпя р тах в камеру ,  
и 2 равно р , — 2р,„ах- В том же случае, если этим неблагоцриЯт 
ным условиям будет сопутствовать изменение знака нагрузки ,ID' 
сохранении ее величины (к примеру аэродинамической нагру3? |  
на органы управления самолетом), давление в камере 1 будет р';1„н<) I

Pi max =  4/>шах*

К. п. д. силовых гндроцилинлров

Рассмотренная выше величина движущего усилия [см. 11Ыра I  
жение (347)1 вычислена без учета иотерь от трения движущщ^ I  
частей. С учетом этих иотерь фактическое движущее >ч цЛИе >

Pi max =  /’Плел (359) l l

где г]мех= - р - — механический к. п. д. силового цилиндра, вел*
чина которого в зависимости от различных факторов колеблется I  
от 0,97 до 0,85, среднее значение Т1ле1 =  0,95.

Фактический расход жидкости, скорость движения поршня К 
цилиндра и площадь живого сечения поршня связаны зависимо- £ 
стыо

< ?= -£ -. <щШ

где Q — потребный расход жидкости в рабочем цплиндмИ
v  .

Лов=  v ---- объемный к. п. д. силового цилиндра;* т
Уф и Vm — фактическая и расчетная (теоретическая) скороепн 

поршня.
В цилиндрах, поршни которых уплотнены резиновыми или 

жаными манжетами или резиновыми кольцами, утечки жидкоспИ 
практически отсутствуют, поэтому объемный к. п. д. можно нр^И 
пять равным единице. При уплотнении поршня разрезными « 1  
таллическими кольцами объемный к . п. д. может со ставляв  
0 ,9 8 -0 ,9 9 .

Отношение длины L хода поршня к диаметру D обычно в ы » !
рается Предельное значение этого параметра исходя * 1

6*1техпологических воаможиостей рекомендуется прин им ать не 
лее 20.

Цилиндр с устройством для демпфирования. Силовые 
линдры зачастую используются для в о з в р а т н о - п о с т у и а т с л Ы ^ Я

перемещений тяжелых деталей с большими ускорениями 11Р * я  
торых силы инерции достигают значительных величин.

------------------------------ - .................. ............... ....................... хода п0р**1
применяют силовые цилиндры с устройствами для

С целью устранения в этом случае удара в конце хода п<>Р Ж  
„ г именяют силовые цилиндры с устройствами для п о г л о й *  

(демпфирования) кинетической энергии массы путем преврай
ее в тепло.

ш



П на из возможных схем подобных демпферов простейшего 
показана на рис. 183, а. Поршень 4 снабжен цилиндриче- 

Т1Ш ' х в о с т о в и к о м  3 (с одной или с обеих сторон), который перед 
сК11М хода поршня входит в камеру 5, запирая тем самым в не- 
K°fiUqefi (сливной) полости цилиндра некоторый объем жидкости. 
{*°° о видеть, что скорость дальнейшего движения поршня 
й ет при этом ограничена, поскольку блокированная (запертая) 

евабочей полости цилиндра жидкость должа быть выдавлена 
В рез узкую радиальную щель (зазор), образованную хвостовиком 3

9 >

Рис. 183. Схеиы силовых цилиндров с демпферными уст
ройствами

и стенками камеры 5, в результате в этой полости создается про- 
ров°ДаВ 10Н110’ иРеиятствующее движению поршня. Для регули- 

“НИя эффективности демпфировании обычно применяют иголь
чатый вентиль 1.
клапан 2^Ратном ходе поршня жидкость движется через обратный 
Ров ним -В , од ДР°сселя. Схема подобного цилиндра с двухсто- 
Л1,ндра р°Ми* ИРова1,ием приведена на рис. 183, г. Конструкция ци- 

Приы<ТаКИМ демпФпР0Вапием показана на рис. 183, д.  
м*вьщец т®нже иные сч >мы демпфирования большей или

в частности демпферы с переменным по 
случаях -_UH сопР°тивлением (дросселированием), а в некоторых 
01 темпсраДР0ССеЛЦ п«Ре“ ецного сопротивления в зависимости



Текущ ее значение давления в запертой полости цилиндра 
(в камере торможения) при выдавливании из нее через радиальную 
щель (вентиль 4 перекрыт) жидкости движущимся поршнем ца. 
ходим, пользуясь выражением (90) (приравниваем средний дца. 
метр радиальной щели диаметру d  выступа):

где I — длина части хвостовика 3, утопленной в кагер е
5 (путь торможения) (см. рис. 183, а); 

d  и dK — диаметр хвостовика 3 и камеры 5, в которую 
он входит;

D — диаметр силового цилиндра;
V — текущ ая скорость поршня;

д  (  Л 1  _  «
/ =  —5— -̂---- -—  площадь кольцевой полости цилиндра, в

которой заперта жидкость;
d .— ds  =  —-=2—  — номинальный радиальнын зазор.

Этому давлению соответствует мгновенное усилие, развивае
мое демпфером,

p ' = t i P = ' 1£ n r i P- « I I

На рис. 183, 6 и в  представлены схемы цилиндров с демпферами 
переменного сопротивления, причем на рис. 183, в изображен ци
линдр, со ступенчатым изменением сопротивления, достигаемым 
за счет последовательного перекрытия ряда отверстий а,  а на 
рис. 183, б  — с переменным по ходу, достигаемое с помощью уз
ких каналов, выполненных на демпфирующих хвостовиках с умень
шающимися по ходу поршня сечениями. При обратном ходе пор
шня жидкость заполняет полость цилиндра через обратные клапаны, 
минуя дросселирующие щели. По мере перекрытия этих каналов 
движущимся поршнем сопротивление увеличивается. Путем со
ответствующего расположения каналов и выбора их размеров 
можно обеспечить требуемый закон торможения.

Гндроцилнндры поворотного действия

Д ля угловых перемещений приводимых узлов применяй1 
гидроцилиндр поворотного действия (моментный гидроцилиндр'' 
который является объемным гндродвигателем с возвратно-повс 
ротным относительно корпуса движением силового о р ган а , 
торы м в данном случае является пластина, заделанная в вал Дв** 
гателя (рис. 184).

Силовые гидроцилиндры поворотного действия можно пРа1' ’Т1 
чески считать безынерционными двигателями, способными Ра



Гь большие крутящие моменты. Угол попорота одпопластпн- 
в ' - г о  цилиндра может быть равен 270 — 280°. 
ч«т; , 1)Н конструировании этих цилиндров необходимо обеспечить 

ткость их деталей для того, чтобы предотвратить выпучива- 
*** о плоских поверхностей боковых крышек, в результате чего 
°о/Кет быть нарушена внутренняя герметичность агрегата.

а) б)
Рис. 185. Схемы многопластпнчатых 

моментных гидроцилвндрои
Р и с .  184. Однопластинчатый 

моментный гидроцилпндр

Теоретическую величину крутящ его момента М  и угловой 
скорости со на валу однопластинчатого цилиндра поворотного 
действия (рис. 184) рассчитывают по формуле

M = P R - ~p— ~ d)b  . £  + * .=  *£* (D3- d * ) ,  (362)
£  4  О

=  Ь (D* — </«) • (36*^
где М — крутящий момент, развиваемый цилиндром;

Q — расход жидкости;
р  — рабочее давление (перепад давления); 

b u d  — ширина и диаметр пластины (лопасти);
D — внутренний диаметр цилиндра;
(о — угловая скорость вала.

Давление жидкости — 200 к Г ем2 и реже 300 кГ/см*. 
Применением многопластинчатых цилиндров (рис. 185, а) 

ожно соответственно увеличить крутящий момент, однако угол 
те®”Рота при этом уменьшается. Д ля многопластинчатого двига

М  =  (D2 — d 2) (364)

где г Ь ф = * ) '  f365)
По-к,гЧИСЛ° пластпп (лопастей).

Мвцтоц° НЫ6 л®игатели применяют для больших крутящих мо- 
Г(*ет п; н!'°Т0Рый Дл" трехплзстннчатого типа (рис. 185, 6) дости- 

Давлении 20U нГ, см1 величины 40 т  • м.

327



Основная трудпость при создании таких двигателей ааклто. 
чается в обеспечении герметичности. Уплотнение осуществляется 
как  по торцу, так и по радиальному зазору с помощью резиновых 
манжет, приклеенных к лопасти, или колец круглого сечения.

В некоторых конструкциях пластина помещается в пазу вала 
свободно и прижимается к поверхности цилиндра давлением жид
кости (рис. 186, а). Д ля предварительного прижатия пластины 
к цилиндру под торец ее помещают небольшие пружины. При- 
жатие пластин часто выполняется за счет утечек жидкости

Рис. 186. Схема поворотного гидроцнлпндра с гидравличе
ским поджимом пластин

(рис. 186, б).  Д ля атого на пластине по площади контакта с ци
линдром выполняют канавку а , которую соединяют с помощью 
канала Ь с камерой с. В камере с будет действовать давление ре,
равное средней величине ре =  -  ~ р—- ,  где р раб и р сл — рабочее
давление и давление сливной линии .

Д ля снижения трения пластину зачастую выполняют по схеме, 
представленной на рис. 186, в. Разгрузка достигается тем, что р* 
бочее давление подводится через жиклериое отверстие в продо»’ 
ную прорезь (канавку), выполненную на торце пластины, ьов- 
тактирующем с цилиндром.
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Глава IV

АГРЕГАТЫ РАСПРЕДЕЛЕНИЯ ЖИДКОСТИ

Расп ределитель (распределительное устройство) предназначен 
дтя уп р авлен и я потоком рабочей жидкости между участками и 
агрегатами гидросистемы. С помощью распределителен обеспечи
вается н ап равлен и е рабочей жидкости к соответствующему ис
полнительному гидромеханизму, а такж е осуществляется реверс 
механизмов.

По конструкт»иному исполнению распределители жидкости 
разделяют в основном на золотипковые, крановые и клапанные.

ЗОЛОТНИКОВЫЕ РАСПРЕДЕЛИТЕЛИ

Рабочим органом распределителей этого типа является пере
мещающийся в осевом направлении во втулке (гильзе) цилиндри
ческий плунжер, на котором выполнено несколько кольцевых 
проточек. В золотниковых распределителях более сложной кон
струкции, помимо осевых, использованы такж е и поворотные дви
жения плунжера вокруг оси, что повышает их позиционность.

Подвод и отвод жидкости производится через окна питания 
во втулке и соответствующие проточки плунжера.

Поколичеству подключенных внешних линий (кангглои питания), 
по которым рабочая жидкость подводится к распределителю и от
вадится от него, различают распределители четырехлинейные 
(четырехходовые), трехлинейные и двухлинейные.

На рис. 187 показаны схемы четырехходовых золотниковых 
Распределителей, предназначенных для управления двусторонним 
Движением гидродвигателя, осуществляемого путем подачи по- 

Упающей от насоса жидкости под давлением в одну из двух 
Вал°стей (рабочую) гидродвигателя при одновременном отводе ее

аротивоцоложной (нерабочей) полости в резервуар, 
кото Кость от насоса подводится к каналу 4 (рис. 187, а), из 
«ли ^0Г0 В аависим°сти от положения плунжера 2 поступает в ту 
ао " ,1ую (Риг 187, в) полости гидравлического двигателя 7, од- 
е - ^ 110 с этим вторая (нерабочая) полость гидродвигагеля 

яетсн с каналом 3 , ведущим в резервуар.
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Осиовпым преимуществом золотниковых распределителей я в 
ляется то, что их плунжеры уравновешены от осевых статических 
сил давления жидкости, поскольку рабочее давление ж идкости  
действует на пояски плунжера в противоположных н ап равлен и ях .

-А£
Хг - j

L. -  ..I f I TI
5 От насеса\ * ^ | В бак 

<*)
\Рсп \Ppa6 \Рсп 

0)
Рис. 187. Принципиальные схемы золотникового 

распределителя

В таких золотниках легко осуществляется многонозиционность п, 
кроме того, они обладают при соответствующем выполнении от
носительно небольшим трением.

Д ля уравновешивания плунжера от сил давления р ел жидкости, 
могущего быть в сливной л и н и и  ( в  каналах 3 и 5), плунжер золотни

ка , показанного на рис. 187,« 
снабжен с левой стороны лож
ным хвостовиком. При отсут
ствии такового (рис. 188, а) 
давление р ел в сливной линии, 
с которой соединены каналы S 
н 5, будет действовать на не
уравновешенную площадь
плунжера /=  — (где D и
d  — диаметры плунжера и 
его хвостовика), стремясь 
сместить его вправо. Это не
уравновешенное усилие дав
ления жидкости равно

d  4 Л(/гP =  PcJ  = Pcj, - T -Рис. 188. Схемы четырехходового золот
ника

С этой же целью плунжер золотника, показанного на рнс. 1 ^ ’ 
а,  снабжен дополнительными поясками. Полости c u d  этого зо
лотник» должны быть соединены непосредственно (минуя сливнУ10 
линию) с баком или атмосферой. При дистанционном у п р а в . т е и » «  

в эти полости подается командиое давление.
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Уравновеш ивание плунжера яолотпика от сливного давления 
’ет быть достигнуто также путем применения трехнояскового 

в о л о т н и к а ,  выполненного по схеме, представленной на рис. 188, б. 
Преимуществом таких золотников применительно к следящим си- 

т с м а м  (см. стр. 455) является то, что в них имеется всегда лишь 
один контролируемый в производстве осевой размер, который 
определяет характеристики следящих систем.

П рименяю т такж е трехходовые н реже — двухходовые золот
ники, причем последние являются по существу перекрывными

кранами (вентилями). Трехходовые золотпики (рис. 189, а) при
меняют в основном в том случае, когда окно питания гидродвига
теля необходимо последовательно соединить с источником давле
ния (с насосом) или с резервуаром, т. е. в гидродвигателях одно
стороннего действия. Однако в некоторых случаях их применяют 
также и в двусторонних гидродвигателях. Подобная схема с трех
ходовым золотником, допускающим изменение направления дви
жения гидродвигателя, показана на рис. 189, б. В.этой схеме при
менен силовой цилиндр двойного действия, в котором эффективная 
площадь поршня со стороны штока вдвое меньше площади поршня 
с противоположной стороны (см. такж е рис. 177, д). В положении 
плунжера, показанном на рис. 189, б, жидкость поступает от ис
точника питания одновременно как в левую, так и в правую 
полости цилиндра, в результате поршень будет перемещаться 
право. Скорость V движения поршня н развиваемое им усилие Р  
'"Ределяется в зависимости от расхода жидкости источника ии- 
аиия Q по выражениям

V =  P =  p ( A l - A i),
где л

1 и Аг — площади цилиндра и штока.

331



При условии Л , =  Ф  получим

Т+гЖ - П и
Е _

- г
с л

V/V/

Г “ 1
-1 h

2

1> - Р Л
Ах ' 2 ‘

При соединении левой полости цилиндра со сливом и правой 
с источником питания поршень будет перемещаться влево со ско
ростью

Q  __ 2 <?
А - Л , *  At • 

развивая при этом усилие
P =  p(At- A t)

По числу фиксируемых положений плунжера различают 
двухпозиционпые и трехпозиционные золотники. Если плунжер

золотника не задержи мает
ся в среднем положении, 
такой золотник называют 

I— 1 двухпозиционным; если за- 
Г~ I держивается с помощью 

- Л —| каких-либо устройств,—
t Kh t>h t=h трехпозиционпым.

а) 6) в) По величине перекры-
Рис. 190. Схемы перекрытии золотников тий поясками плунжера 8

среднем его положения 
расходных окон втулки (корпуса) различают распределиie.ni 
с положительным (рис. 190, а) и отрицательным (рис. 190, б) 
перекрытием. Реже применяются золотники с нулевым перекры
тием (рис. 190, в).

В золотниках первого типа (рис. 190, а) ширина h  рабочего 
пояска плунжера превышает ширину t проходного окна корпуса 
золотника для протока жидкости, поэтому поясок плунжера 
при симметричном его положении по отношению к этим окнам

h  — <перекрывает соответствующее окно на длине с =  — ^— .
В золотниках второго типа (рис. 190, б) ширина h рабочего 

пояска меньше ширины t проходного окна, в результате чего при 
среднем положении плунжера золотника по обеим сторонам сГ°
пояска образуется начальный зазор, равный с =  —у —. П оскол*

ку при условии h <  t величина перекрытия с, вычисленная по вы- 
h  —  tражению c  =  —r,—  .б удет  иметь отрицательное значение, иоД0в

ное перекрытие окон уплотняющими поясками золотника условй® 
называют «отрицательным перекрытием» (см. рис. 268, а). ..

Золотники третьего типа с нулевым перекрытием v  
иримеияются в тех случаях , когда требуется, чтобы при лкд>°
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Двигатель

г 4 1

том смещении плунжера пз среднего положения образовывалась 
1,8\ очная щель. К подобным случаям относятся гидравлические 
С дяш и е системы (стр. 4(50).

В зависимости от конструкции золотника рабочие полости ги- 
оотвигателя в среднем положении плунжера либо фиксируются, 
ибо соединяются с резервуаром. На рис. 191 показаны возможные 

Л(101шнвиия каналов питания при среднем положении плунжера, 
о рхеме с положительным перекрытием, представленной на рис. 
<91 а, перекрыты все каналы золотни- 
ка. в схеме, представленной на рис. 
l9 j й, блокирован лишь канал пита
ния, каналы ж е, соединенные с полостя
ми гидродвигателя, соединены с баком; 
в схеме с отрицательным перекрытием, 
представленной на рис. 191, в, все кана
лы соединены с баком.

Гидравлические характеристики зо
лотника определяются его сопротивле
нием, которое для золотников с остры
ми отсечными кромками принято выра
жать коэффициентом ц расхода. В этом 
случае расход жидкости Q и сопротив
ление Др  в расходной щели золотника 
можно определить, применяя соотно
шения для истечения жидкости из от
верстия в тонкой стенке [см. выраже
ние (74)).

\Ьак Бак1 Насос

Рис. 191. Схемы канализа
ции золотников

где / =  wx — площадь проходного окна золотника;
ч> — размер проходного окна но длине окружности золот

ника; для распространенных золотников, в которых окна 
выполнены в виде круговых проточек, w  =  л d, где 
d  — диаметр плунжера;

*  — смещение плунжера золотника относительно отсечных 
кромок (открытие расходного окна);

Ц — коэффициент расхода.
Ф оэФФицнент расхода р для ламинарного потока является 

числа Рейнольдса, однако для турбулентного потока, 
Рьш в золотниках является преобладающим, этот коэффн-

ииент “Ри Re =  - ^ > 2 ( i U ,  где и  — скорость жидкости, можно при- 
н и м а т ь  Г 1етоян, Учета влияния сопротивлении подводящих каналов по-

const. Длн мапсфцльиыл массл ;; шелеп с ост 
Ромьамц можно и практических расчетах принимать для



последних условии р =  0 ,00  -f- 0,02. Для закругленных кром0„ 
или кромок с фасками р =  0,75 -j- 0 ,8 .

При числах Re <  200— 200, соответствующих малым смещ*. 
ни ям золотника (открытиям окон), коэффициент р может быть 
приближенно принят в среднем равным р =  0,5. Размеру 
золотника определяются в основном расходом и допусти, 
мой скоростью жидкости в его каналах, которая, в свою оче. 
редь, зависит от назначения золотинка и рабочего давлещ1я 
в системе.

Скорость течения жидкости в каналах корпуса золотника 
и в проточках плунжера обычно выбирают, в целях умень. 
шепия габаритов, в 2—2,5 раза выше скорости жидкости 
в подводящих трубах, однако потеря напора в золотнике не 
должна превышать примерно 2% рабочего давления. Практиче
ски скорость жидкости выбирают равной 6 —10 t i l  сек и реже до 
15 м/сек.

Прн расчете сечений каналов исходят такж е из условия, чтобы 
площадь сечения потока жидкости в любом месте канала была 
не меньше ~  40—50% площади сечения подводящей трубы. 
В ряде рекомендаций принято, что отношение квадрата проход
ного сечения / каналов распределителя к квадрату сечения /

/*
трубопровода равно =  0 ,1 .

'т р
Подвод жидкости в камеры золотника и отвод из них обычно 

производится через круговые (кольцевые) проточки а в корпусе 
(в гильзе), занимающие 360°, соединенные с трубопроводам!! 
(см. рис. 191, а). Благодаря подобному выполнению каналов пи
тания по всей окружности контакта плунжера с гильзой дости
гают максимального значения размера как проходное окно по 
окружности (w  = nd),  так и его площадь / =  лdh, где d  и h — диа
метр плунжера и ширина окна вдоль оси.

Кроме того, золотники в подобном исполнении отличаются 
простотой, а такж е тем, что подобные кольцевые щелн обладаю* 
свойством самоочищения от частичек загрязнителя, которые пр> 
открытии щелн уносятся потоком жидкости.

Диаметр </, шейки плунжера золотника (см. рис. 191, а) д о л Ж ев 
быть таким, чтобы было обеспечено требуемое проходное сечен*е
между шейкой и втулкой золотника nd h  sg  (d* — d{) и одновр*- 
менно с этим была сохранена требуемая поперечная жесткое**

d 4 2
плунжера; обычно соблюдается условие - г  =  х~*~9 -• Q О О .

Д ля обеспечения герметичности минимальный диаметральв^ 
аазор в золотниках обычно выбирается равным 0,004—0,01 
При более жестких требованиях к герметичности диаметпальН 
зазор для диаметров золотника до 25 мм и давления р  
-f- 200 кГ/смг составляет 0 ,004—0,007 jk.k.
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Ниже приведены рекомендуемые по зарубежным источникам 
зори между гильзой и плунжером для общего машинострое

ния-
Л п а м е т р  плунжера в м м ................ < 2 0  20—40 > 40
Д и а м е т р а л ь н ы й  зазор в мм . . .  0,005—0,01 0,008—0,015 0,01—0,02

При выборе зазоров необходимо учитывать температурное 
сширение материалов, из которых изготовлены детали плун

жерной пары, с тем чтобы было устранено защемление плунжера 
при  изменениях температуры. В тех случ аях , когда золотник и 
корпус распределителя изготовлены из материалов с различными 
коэффициентами теплового расширения, изменение зазора может 
быть вычислено по выражению

+  х  (Р —« ) ( / — /„), 

где t0 и t — первоначальная и средняя температуры распре
делителя;

80 — зазор при первоначальной температуре;
Р и а  — коэффициенты температурного расширения корпуса 

(гильзы) и плунжера.
Величину диаметра и длину плунжера золотника, а такж е ве

личину его хода выбирают с учетом обеспечения требуемого рас
хода жидкости при допустимом сопротивлении потоку жидкости.

При выборе диаметра плунжера исходят такж е из необходи
мости уменьшения трения. Так как трение плунжера золотника 
зависит от его диаметра, величину последнего выбирают мини
мальной.

В табл. 10 приведены рекомендуемые размеры золотников (в мм).
Т а б л и ц а  10

Размеры золотнпкоп

Диаметр Ширина
расходных

окон
(каналов)

Минимальное
перекрытие

Ход
плунжеравходной

трубы плунжера штока
плуижера

6 15 12 6 3 312 22 15 9 3 1218 25 15 9 3 12
30 18 12 4 ■ 18•SS

so 38 22 15 4 22
50 30 18 6 28

тверд' ериал для изготовления плунжеров н втулок должен быть 
дост,, 11 скорее хрупким, чем пластичным. При повышении твер- 
ниващц, алея плунжерной пары уменьшается вероятность закли- 

при попадании и зазоры твердых частиц, которые в этом
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случае обычно разрушаются твердыми рабочими повср\,Л  
При хрупком материале попавшие в зазор твердые ч,1 0

стороны этого пояска находится полость 
— полость низкого р 2 давления.— -«"п/\ИЛЙ

высокого р.

п р и  x p y u n u j n  И й  I U J J l l i l v l U  I I U 1 K I U U 1 I 1 U  и  I I d C )  0 j i  ___  U U M W » ~  — -------- ----  „

грязнителя лишь процарапывают со снятием стружки 'РаВ тпИм случаи размещения в подобной втулке идеа. » 
ности детален, не оставляя на них вспучин, могущп '^JJJj^ceoro плунжера, ось которого параллельна осе вту ,
заклинивание плунжера, тогда как  при пластичном м/ 
твердые частицы загрязнителя процарапывают поверхно п 
чивая их.

Д ля уменьшения возможности заклинивания плунж 
точки на плунжере и окна гильзы выполняют с остры 
ками, что способствует перерезанию загрязняющих 
неметаллических частиц.

Д ля повышения износостойкости плунжерных пар пр1 
хромирование рабочих поверхностей плунжеров, что ц ! 
срок их службы в 1 ,5—2 раза; толщина хромового покрмт 
25 мкм.

СИЛА ТРЕНИЯ ПЛУНЖЕРА
Одним из основных параметров плунжерной пары, оп 

щих ее качество, является трение при движении и пристр 
плунжера с места, величина которого для реальной зо 
вой пары зависит от величины давления жидкости, увел: 
с увеличением последнего, а такж е от правильности ген 
ских форм плунжера и гильзы и соосности их распо i

Из схемы золотника, показанной на рис. 187, а , след 
силы давления жидкости па детали идеальной пары, ха 
зуемой абсолютной цилиндричностью и высоким качес 
работки поверхности, уравновешиваются как  в аксиальн 
и в радиальном направлении, а поверхности скольжения 
жера разделены граничным слоем жидкости. Следователь! 
ние плунжера такой идеальной пары будет зависеть i 
скорости его перемещения и вязкости жидкости.

Однако трение плунжера реальной пары может дости 
чительных величии и зависит от давления жидкости, от и 
ности геометрических форм плунжера и втулки и соопи 
расположения. Практически зависимость силы тренин 
жеиии от величины перепада давления для распростр 
в практике величии давления (до 200 к Г 1см1) имеет линсн! 
рактер.

Исследования показали, что трение плунжера возниьа< 
ионном в результате неравномерного распределения 
жидкости в радиальном кольцевом зазоре, образованной 
жером и гильзой, ввиду чего возникает неуравнове! 
радиальная сила, поджимающая плунжер к одной 
гильзы.

На рис. 192, а показана схема элемента 
(представляющего собой поясок золотникового плунжера i.< е

Рис. 192. Схемы, иллюстрирующие действие ни плун
жер золотника неуравновешенных радиальных сил дав

ления жидкости

№ниСМещона относительно последней на величину е. Д ля уп- 
______________ ___  плунж ернийР*я  анализа пренебрегаем силами инерции и тяжестью плун-
помещепиои во втулкуТгиЙ’̂ Гл-Г-------------------плунжера i«e * пДкости, а такж е допускаем, что поток жидкости в за-

улку (гильзу) с радиальным зазором (рш . 1 ^««м ерны й  и ламинарный. аая
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Вследствие эксцентричного размещения плунжера во втуЛКе 
(цилиндре) в верхней части последней образуется зазор </, =  А

•  I D\ — D%н в нижиеп — зазор у 2 = s  е,  где s  = -----2----- •
Рассмотрим потоки жидкости dqx и dq2 через верхний и нижний 

элементарные зазоры шириной dz = rdQ (рис. 192, а). Так как прц 
условии параллельности осей плунжера и втулки площади п0пе_ 
речного сечения как  верхнего ((j/i<fz), так и нижнего (y2dz) зазора 
будут постоянными по всей длине пояска плунжера /, градиент 
давления как для верхнего, так и для нижнего зазора можно прц. 
ближенно принять постоянным:

I

P i — Pi А р

dx I I ■■ const,

где Дp  = Pi — p 2 — перепад давления по длине I зазора.
Следовательно, давление в зазоре будет понижаться от вели

чины pi на входе до величины р 2 на выходе линейно, т. е. кривые 
давлений а и b в функции х будут прямыми линиями, соединяю
щими точки Pi и р 2.

Нетрудно видеть, что радиальное усилие d fx давления жид
кости в верхнем зазоре, стремящееся переместить плунжер вниз, 
равно, если пренебречь скоростным напором потока утечек, уси
лию df2 давления жидкости в нижнем зазоре, стремящемуся пе
реместить плунжер вверх, т. е. эти силы уравновешиваются:

i
d f 1 = d/i =   ̂ pdzdx — Idz (366)

о
Силы df i  и d f 2 уравновешены во всех случаях при параллель

ности поверхностей плунжера и втулки , образующих щель, а в 
случае совпадения осей плунжера и втулки уравновешены при 
любой симметричной относительно оси конфигурации плунжер* 
п втулки .

Однако при искажении цилиндричности поверхностей втулки 
и плунжера равновесие радиальных сил при эксцентричном р»с' 
положении осей плунжера и втулки нарушится, в результате чего 
возникают силы и моменты, смещающие плунжер к той или инов 
стороне поверхности втулки.

Рассмотрим наиболее характерный случай э к с ц е н т р и ч н о ^  
размещения в цилиндрической втулке конусного плунжера, 
нование конуса которого обращено в сторону высокого давлеВЯ I 
жидкости (рис. 192, б).

Величину усилия давления жидкости на единицу ширины I 
верхности dz можно в этом случае определить двойным ннтеГр 1 
рованнем. Опуская математические выкладки, приводим Р®3 '̂1Г| 
таты этих вычислений, из которых следует, что для л ю б о й  » 
ментарной щели длиной dx высотой у  но радиусу и ширин011 ■
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по ДУге окружности справедливо соотношение связывающее гра
диент давления с градиентом расхода:

d p  ________I2\idq_
dx y id z  '

где И "" абсолютная вязкость жидкости;
^3.— поток жидкости через площадь зазора шириной dz  по 

дуге круга.
После интегрирования и подстановки граничных условий

В  y ~ s \ и Р = Pi для х =  0;

y  =  s t ~ si +  Л и р  =  р 2 = р 1 — Ар для х = I

н а хо д и м , что давление в зазоре по длине / пояска плуижера изме
няется по параболическому закону

p  = pi Ар (Si + /|)« 
 ̂(2*1 А) (367)

Очевидно, что отклонение параболической зависимости от ли
нейной, иоказанной на рис. 192, б ш три х-п ун кти р н о й  линией, за-

hв и с и т  как от величины относительно!! конусности { плунжера,
Где I _  длина пояска плунжера, так и от величины минималь
ного значения s, зазора между поверхностью втулки и основанием

siконуса, т. е. зависит от значения отношения — величин зазоров
s»

uo концам рассматриваемого пояска плунжера (см. рис. 192, б), 
при этом чем меньше величина отношения — , тем больше кривые 
давлений а и Ь приближаются к прямой линии, и наоборот.

Величина радиальной силы давления р  жидкости, действую
щей на элементарную площадку dxdz поверхности плунжера, 
равна df  =  pdxdz. Интегрируя по г, находим величину радиаль
ной силы d f , действующей на элемент поверхности плунжера шириной dz и длиной I:

< / = [ Р г
( s ! - f  h )  А р  

•(2*i +  А) dz.

Произведя второе интегрирование по окружности пояска, 
ПолУЧим полную радиальную силу.

Для рассматриваемого нами случая интерес представляет 
компонент d f  этой радиальной силы, действующий в плоскостиксцентрицитетя * — ---------
е»*У*щГ“ли,с1а 6 осей плУнжеРа и втулки ; компоненты, дей- 
Paccv.,U,t перпендикулярно этой плоскости, ввиду гииивтп»..
>м : . г . Г “»еени.

плоскости, ввиду симметрии 
относительно этой плоскости будут
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1Лы давления жидкости на плупжер ДЛ||
Указанный компонент си 

этого случая можно выразить уравнением
s + ft± 1 cose_j C0S(W9)

где s  =

i l l  A t w  V
df = — l r  (Pi — ДР 2s ft 2f cos 9

Pl -----номинальный радиальпый лазор со стор(,В1|
основания конуса (при концентричном положении илу*
жера во втулке) (см. рис. 200, а).

Полную величину действующей на плунжер неуравновешенной 
1 — интегрируя последнее уравнениерадиальной силы / получим, 

по у гл у  0 от нуля до 2л:

/ - • 2 ^ ( 1
2s +

T z r n i ) '

Т ак как  второй 
больше единицы:

/(2s +  А)* — 4/» 
член выражения, заключенного

2s + h ___

(368) 

в скобки

/(2s + ft)» -  4/*
значение силы / будет отрицательным, т . е. неуравновешенная 
ш альная сила будет действовать со стороны широкого (нижнего) 

--------------- „ ivniKPn ввеих и одновременно
то
радиальная ---------„
зазора, стремясь переместить плунжер вверх
вследствие несимметричности действующих с
(перекаш ивая) его относительно оси втулки

---------- - « « « . . у  п а тг

сил разворачивая

ерекаш ивая) ею  u in u v o .»___ ____
Эпюра Пеуравновешенных радиальных сил давления жид к осп,

действующих в этом случае на плунжер, представлена на рнс. 192,5 
----------л ««ми™ к пи и мм и о и 6 давлений соот-площадью, заключенной между кривыми

ветственно для верхнего и нижнего зазоров. Направление дей
ствия неуравновешенных радиальных сил указано стрелкам!.

конусной щели, расширяющейся н пав- 
(рис. 192, б), ноло.кен» 

-  како!
Следовательно, при

равленни движения утечек жидкости
плунжера во втулке будет неустойчивым и при нарушении по кам» 
либо причине центричности возникнет неуравновешенная рад» ■ 
альная сила, которая будет стремиться сместить плунжер в п о р о в ! 
меньшего зазора до контакта его с поверхностью втулки; при пр»‘ I 
ходе плунжера в контакт со втулкой боковая (защемляют3*) |
сила будет максимальной. I

При зазоре, суживающемся в направлении движения
уте«*|

жидкости (рис. 192, в), максимальный градиент давления во»*Д|
-  ------ а а а л п я !  ППИ ЭТОМ

:ти (рис. il/*,, ---------
кает в месте максимального сужения зазора; при этом 
стремится под действием неуравновешенной силы переместит*"' 
в положение, соосное втулке. В этом случае защ ем ляю щ ая сЯ-

будетцет минимальной.Описанный разгружающий эффект можно получить in3W-- 
нием искусственной конусности щели при окончательной °6„\ 
ботке золотниковой пары, которая выбирается в пределах 0. Ч 
где г  — пеличипа номинального входного радиального зазог!

дВМ

Жесткость корпуса. Защемление плунжера может произойти
дультате деформаций под давлением жидкости корпуса золот- 

в Это обусловлено тем, что деформация в результате недоста- 
BUK«ofi и неравномерной жесткости происходит неравномерно, 
т°ч , чеГ0 форма отверстия под плунжер может искажаться та- 
В-В«  образоМ’ что на одних участках зазор увеличится, а на дру- 
-  уменьшится, в результате плунжер золотника может оказаться 
"ашемленным в гильзе (цилиндре).
3 Деформация корпуса золотника может произойти такж е в ре- 

■тьтате температурных усадок материала и излишней затяж ки  
3пясоединительных штуцеров, а такж е при ввинчивании в корпус 

ообок (заглушек) в особенности конических пробок.
Для устранения возможности защемления плунжера вследствие 

деформации корпуса золотниковая гильза 1 помещается в расточку 
корпуса свободно (с небольшим зазором); герметичность же гильзы 
достигается при помощи уплотнительных колец 2 (рис. 193, г). 
Практически зазоры между гильзой и корпусом составляют 0,01 — 
0,02 мм для диаметра гильзы меньше 30 мм и 0 ,01—0,025 мм для 
диаметра гильзы больше 30 мм.

Загрязнение масла механическими частицами. Сила трения 
может значительно увеличиться при попадании в зазоры между 
сопрягаемыми поверхностями плунжера и гильзы находящихся 
в масле твердых частиц загрязнителя и смолисто-асфальтовых 
образований масла. При попадании твердых частиц в зазор они 
оказывают расклинивающее действие на плунжер золотника в ра
диальном направлении и могут прижать его к гильзе, а такж е в ре
зультате заклинивания этих частиц в сужениях зазора они могут 
повредить (процарапать) рабочие поверхности.

При засорении рабочей жидкости абразивными частицами 
возможно значительное повышение усилия трения; в частности 
усилие, требующееся для страгиванпя золотника диаметром 20— 
1 wM’ 30Стигает 30 кГ,  а в отдельных случаях 70 кГ.

Наиболее неблагоприятными с точки зрения увеличения уси- 
ня стРагивания золотников с микронными зазорами (5—10 мк) 
' ”Ют£я “бразивные частицы загрязнения с твердостью, нревы- 

На ™)еРДость материала золотника размером от 5 до 15 мк.
Р -  а пРиведен график зависимости усилия страгивания 

Крив e*?a 3олотника (£  15 мм) от величины подводимого давления, 
^нно? Сг00ТветствУет чистому маслу и кривая 2 — маслу, загряз- 
трациИУ4(а/’*)азивнымн частицами размером 7 —13 мк при концен-

у

выдер^.Ие стРагивання плунжера повышается с течением времени 
не„од " °Г° в покое иод давлением жидкости. При длительном 
Жидкостином с°стоянин золотника, находящегося под давлением 
11епс>Дви>к пР°«сходит отложение и слеживание в зазоре между 
СТавляк'1и“иМи элементами распределителя мелко дисперсных со- 

* загрязнителя, н результате усилия, необходимые для
с — величипа
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Рис. 193. Кривые зависимости усилия страгивания золотника от Я 
жидкости (а) и схемы, иллюстрирующие разгрузку плунжера аолоГ 

радиальных сил давления жидкости (6 и в)

более 0,005% по весу), в 15—20 раз и более превышает уси 
выдержки по времени. Основное повышение усилия (80 
происходит за первые 30—40 сек.

Помимо повышения трения, загрязнение твердыми часТ 
вызывает интенсивный износ скользящей пары. Этот изи** 
вается как  микрорезанием защемленными в зазоре ме;КДУ

страгивания, могут достигать многих десятков килограммов ■»> 
прн трехминутной выдержке золотника под давлением 20(| кр 
усилие страгивания при загрязнении жидкости тверды*,, 
стицами размером 5 —8 мк в количестве, допустимом для с 
дартно «чистой» ж и д к о с т и  (количество загрязняющих 4acrgJ

36 <*2 «8 5ЪкГ/сп\
Даб пение

а)■all
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имя скользящ ей пары твердыми частицами, так п микро 
рерхЯ°гт дв|, Жуш имися с маслом частицами при их скольжении
РезаН‘Гм поверхностям.
по 3J “ rCpn*.**H щели. Усилие, требующееся для страгнванпя 

^ ! п а ,  зависит такж е от физико-молекулярных свойств жид 
плун* 1 с^язано с явлением заращивання (облитерации) щели 
коСТИ,  .„ованными на поверхностях деталей полярными молеку- 
аДСор'>| иоЛНоМ заращивании щели произойдет сращивание по- 
•1,МЯ’ ктой втулки и плунжера фиксированными слоями этих мо- 
верхи этом случае чтобы сместить плунжер с места, потребуется 
леК>' ' ь усилие для разрушения указанной цементирующей
’„ в ” .  »  “ оле5Ул -

После того, как плунжер оудет сдвинут с места, произойдет 
шеНие этой прослойки, и усилие, необходимое для его пере

мещения, понизится до величины, обусловленной трением при дви
жении.

Способы сниж ения сил трения. Снизить силу трения можно 
выбором соответствующих материалов, нз которых изготовляются 
золотниковые пары, а такж е различными конструктивными ме
роприятиями.

Большие силы трения, в частности при страгиванип, обуслов
лены в основном схватыванием металлов плунжера и гильзы, мо
гущим произойти при известных условиях нагружения, а также 
при определенном качестве материалов, из которых изготовлены 
плунжер и гильза, и качестве их обработки. Как известно, детали 
золотниковых пар фактически контактируют на весьма ограничен
ных участках поверхности, в результате на последних создаются 
высокие удельные давления, приводящие к взаимному внедрению 
микронеровностей поверхностей п к образованию при относитель-

|ни\ перемещениях поверхностен небольших царапин н локаль
ных задиров из-за схватывания на микроконтактах.

Поскольку схватыванию менее подвержены твердые и легко 
матеРиалы. то от твердости сопрягаемых поверх- 

покаа Зависит и сила трения плунжерной пары, которая, как 
л"(тим1И опыты’ Уменьшается, как правило, с увеличением твер- 
и плун аТ,ериалов- С целью снижения трения на поверхности гильзы 

схвати Ке̂ а РекоменДуется наносить покрытия, препятствующие
Дтя ’ металлов-

температСН|1Н'еН,,П тРе,П|Я' и в особенности п условиях высоких 
Силы * плУ,,ЖеРЫ н гильзы покрываются серебром.

^Иенвых *)еНИЯ МоГут ®ыть снижены путем уменьшения неуравно- 
Г",л*е проСГ ДИаЛЬНЫХ сил Давления жидкости на плунжер. Паи 
Р*зание на ЫМ СПосо^ом снижения указанных сил является про- 
>гольных |1‘0Верхност„ ,,лУижера или гильзы кольцевых прямо- 
’ 1,в-1енИе к а н ? ВОК р̂ис' б)- Поскольку гидравлическое сопро 
‘ 'ВЛенле ц ,.а "Ки ничтожно по сравнению с сопротивлением щели, 

павке, обусловленное утечками жидкости, одинаково



во всех точках, давление по окружности в радиальном за,юре эт>Д  
канавками выравнивается и тем самым уменьшается неу;, 1вц0М' 
шенность радиальных сил давления жидкости на плунжер, в л  
зультате чего трение может быть значительно уменьшено М

Если плунжеры имеют пояски небольшой длины, то Mo*J 
применить одну канавку, которая, как показывает практика, 
шает величину неуравновешенных радиальных сил в 1 , 5 — 2 
в сравнении с плунжером без канавки.

Как показали опыты, при прорезании одной {НШГрузочно! Я  
навки трение как покоя, так и движения может понизиться to| 
100% при гладком плунжере (без канавок) до 40% ; при юцц к». I 
навках трение снижается до 2 ,7—3% .

Д ля наглядной оценки разгружающего эффекта при прв« I 
пении нескольких канавок на рис. 193, в представлены к;<пвые g I 
и b  распределения давления в верхнем и нижнем зазорах пср̂ ко-1 
шейного во втулке цилиндрического плунжера. Входное давле-1 
ние р , понижается до выходного p t ступенями (причем р, >  р  ^1 
> Р * пр >  Р*. где р пр1, р пр1 и т. д . — промежуточные давления"* e j  
навках). На участке длины каждого пояска между двумя кавц-1 
нами давление в зазоре будет понижаться по тем же законам, чп| 
и в рассмотренных выше случаях конусного плунжера (без » I 
навок) (см. рис. 192, б).  Эпюра неуравновешенных радиальных сы I 
давления жидкости на такой плунжер представляет coi'nu отдель-1 
ные узкие сегменты о, являющиеся эиюрами неуравновешенны I 
радиальных сил для отдельных поясков (см. рис. 193, в).

Так как  канавки уменьшают длину уплотняющей части ще.и.1 
т. е. уменьшают длину пути утечек, то величина утеч ек  при м-1 
лични канавок обычно несколько превышает утечку через ще.и| 
при плунжере без канавок. Однако в некоторых случаях при м-1 
личии канавок наблюдается уменьшение утечек. Последнее обу-И 
словлено тем, что при наличии канавок давление в радиалыи! 
зазоре но окружности плунжера выравнивается, ч т о  способов 
вует сохранению концентричного его положения во втулке , 
котором утечки меньше, чем при эксцентричном (см. стр. “ I

Сечение канавки следует выбирать таким, чтобы ее coiipe^JI 
ление потоку жидкости было незначительным по с р а в н е н и ю  с 
противлением радиального зазора между плунжером и гиЛЬЧ 
Так как зазоры в плунжерных парах имеют микронные раам*гИ 
ширину канавки обычно выбирают настолько малой, наскок 1  
это позволяет технология изготовления. Канавки прор**ГЯ 
обычно шириной 0 ,5 —1 мм и глубиной 0 ,8 —1,0 мм; раесго^И 
между осями канавок обычно равно 1 мм и меньше; число 
вок должно быть возможно большим. 4

Гидростатическое центрирование золотников. Дли разгр^ 
золотника от действия неуравновешенных радиальных сил ИР, 
няют гидростатическое центрирование плунжера. Одна н е 
подобного центрирования представлена на рис. 194, а.  В и о
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выполпяюг 4 — противоположно расположенных ра 
в*Яокерх о1 тр ети й  ( 0 6 —8 мм), соединенных осевым каналом с по 
ДИ*Л, Н питании зологника Эти от верстия перекрыты утопленными 
лостьк> gKaMB 1 , в которых выполнены дроссельные отверстии 
в В11'  Учения (dt  =  0 ,2  •+■ 0,3 мм), через которые жидкость из 
м*л°г0 питания подводится в камеры 2 , образованные утоплен- 
поЛ°с1̂  ц втулкой золотника. Нетрудно видеть, что если

А

А  Р>*Рг
а) 6)

Рис. 194. Схема золотника с гидростатическим центрированием

в результате радиального смещения плунжера зазор на какой- 
лвГэ стороне уменьшится, то на противоположной он в равной 
степени увеличится, в результате чего давление в камере 2 со сто
роны уменьшенного зазора повысится, а  со стороны увеличенного 
зазора понизится, а следовательно, появится неуравновешенная 

альыая сила, стремящ аяся сместить плунжер в положение, 
соосное с втулкой. И юм случае, когда эта сила преодолеет силы, 
стремящиеся децентрнро- 
вать плунжер, последний 
сместившись в направле
нии к оси втулки ,зависнет 
на маслиной «подушке».

Поскольку плунжер 
при этом теряет контакт 
с Поверхностью втулки, 
усилие, необходимое для 

Щения ег0 с места и 
н^ы,С11ШеГ° перемеще-

’ снизится до величи- Рис. 195. Эторы давлении жидкости в ра- 
’ ^условленной чисто диальном зазоре золотника

^ о п н и м  трение»
3азоп« ^ИС а и ^ представлены эпюры давления в радиальном 
НеРазгпЗОЛ°ТНИКа По окружности, полученные прн испытаниях 
"иях 2?^н'енноГо (с глухими заглуш ками в радиальных сверле- 
леа*б L°/' рис' *^4, а ) 11 разгруженного золотников (число свер
я й  Заз каждой из поясков; диаметр <1., = 0,3 мм; радиаль
ном D — 25 мм). Испытания проведены при подво- 

***лении 50 кГ см2. У силие страгивания и первом случае (а)



достигало 4,6 кГ  и во втором пе превышало б Г.  Па рис. 
приведены данные сравнительных испытании неразгруж ен ,^9 
(с заглушенными разгрузочными отверстиями) (кривая I) „ 
груженного (кривая 2) плунжеров, видно, что сила трения разгп*" 
женного плунжера практически приближается к пулевому щ "  
чению.

Результаты испытаний такж е показали, что усилие страгцВа 
ния разгруженного таким способом плунжера практически „ 
зависит от длительности пребывания его в нокое под давление* 
жидкости, в то время как в случае неразгруженного зо.ютвщ, 
это усилие с течением времени повышается (рис. 196, б).

Рис. 196. Кривые изменения 
силы трения плунжера золо- 

йавление тника в функции давления (а)
аI и времени (б)

врепя
f )

Надежность разгрузки зависит от рационального соотношения 
диаметра d 2 жиклерного отверстия и величины радиального за
зора между плунжером и втулкой золотника. Очевидно, увеличе
ние этого диаметра дросселирующих отверстий приведет к тому, 
что они не будут создавать необходимого сопротнвлеиия;в резуль
тате давление во всех камерах 2 независимо от величины эксцея- 
трицитета плунжера будет практически одинаковым (общим)- 
а следовательно, восстанавливающая сила в этом случае не будет 
возникать.

При практически распространенных диаметральных зазор*1 
(10—20 мк)  могут быть рекомендованы к применению четыре Др0®] 
сельных отверстия диаметром 0,2 мм.

Д ля повышения эффективности действия р а з г р у з о ч н о г о  * 
ханизма радиальные отверстия в плунжере заменяют лысв* 
(см. рис. 194, б),  образующими с поверхностью втулки камер 
в каждую  из которых через радиальные дроссельные °тВ 
стия подведено рабочее давление жидкости. Нетрудно 
что и в этом случае при эксцентричном положении lb1* j 
жера давление >  р г, однако поскольку разность давлев*!
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__ р щ< действует па относительно большую поверхность. 
Ьр Qwep  будет действовать значительная по величине компен 
^„ующая сила.
с гг т е д н н й  способ гидростатического центрирования применяют 

ятя разгрузки поршней насосов и гидромоторов, а также 
таКшней силовых цилиндров.
" мпедставляет практический интерес разгрузка плунжера путем 

Мнения на его поясках нескольких (5—6) глухих неглубоких 
DOj оВОк (камер) а, соединенных между собой узкой кольцевой 

^ в к о й  в, прорезанной на поверхности пояска (рис. 197, а). Ди- 
■'аВа j  зас’верловок обычно равен <1 = (0 ,3—0,4) I, где I — ширина 
*** *! . сечение соединяющей кольцевой канавки обычно равно 
у -  1 чм*. Испытания показали, что при выполнении шести такнх 
«гиеоловоКсила трения плунжера 
среднего размера ( 0 1 5 —30 мм) 
может быть уменьшена при дав
лении жидкости (200 кГ/см2) до 
Ю—20 г  и менее, тогда как  эта 
сила без засверловок может дости
гать для указанных условий 5 —
10 кГ.

Разгрузка плунжера здесь до
стигается, как и в рассмотренной 
выше схеме (см. рис. 194, а), за 
счет центрирующего действия на 
плунжер давления жидкости в к а 
мерах засверловок, в которые жидкость поступает в виде уте
чек через радиальный зазор.

Преимуществом последнего способа разгрузки является отно
сительная простота исполнения, а такж е то, что в отличие от раз
грузки по схеме, представленной на рис. 194, а , разгрузка по рас
сматриваемой схеме практически не ухудш ает, а во многих слу
чаях улучшает герметичность в сравнении с плунжерной парой 
**з разгрузки. Последнее является следствием указанного цент
рирующего действия на плунжер радиальных сил давления 
жидкости.
е Ц®НтРиРующий эффект при последнем способе разгрузки может 
«  Оолее быть повышен, если вместо засверловок выполнить 

(см поверхности пояска столько же узких аксиальных пазов а
В соединенных с полостью рабочего давления.

_кон” РУкЦиях золотников, и в частности золот- 
ты Прнг";11ЮУсилителей (см. стр. 455), предназначенных для рабо 
»°яск„?ЫС0КИХ Давлениях, разгрузка достигается тем, что средние 
ДИацеТ1),еТЫРех1,оясковых плунжеров (см. рис. 188, я) занижают по 
8 этом На ^—Ю мкм относительно крайних поясков, которые 
PoBaaae°Jly4ae опорными, обеспечивая тем самым центрк-

сРедних поясков, находящихся под рабочим перепадом

6)
Рис. 197. Схемы элементов золот- 
ннкоь с гидравлическим центри

рованием плунжера
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давления относительно гильзы. Поскольку же крайние пояски ь. 
ходятся под перепадом давления, близким к нулевому, сила т!и 
ния их ничтожна. !

Вибрационные движения плунжера золотника. Д ля уменьщеВй 
сил трения применяют золотники, плунжеры которых со во р ц * ! 
поступательные или поворотные вибрационные (осциллирую т^ 
колебания небольшой амплитуды (0,01—0,1 мм) и высоко» 
частоты (~  50 гц).  Эти движения осуществляются с иом0Цц* 
механических и электротехнических средств.

Оныт показывает, что при осциллирующих движениях, особенно 
при осевых, усилие, необходимое для страгивания плунжеп, 
с места, составляет небольшую часть (3—4% ) усилий, которые необ 
ходимы для этого при отсутствии таких движений.

Применение возвратно-поступательных колебаний особенно 
целесообразно в золотниках следующих систем (см. стр. 455), в кото
рых плунжер колеблется относительно своего среднего (нейтраль, 
ного) положения. Амплитуда колебаний в этом случае должна at 
сколько превышать (на 0 ,01—0,05 мм) величину перекрытия по
ясками плунжера окон питания. При смещении же плунжера из 
нейтрального положения равновесие пульсирующих сил давления 
жидкости на гидродвигатель нарушится, и он переместится в со
ответствующую сторону.

При колебаниях плунжера с такой амплитудой все движущиеся 
спловые узлы гидросистемы будут подвержены частотным знако
переменным нагрузкам  (возмущениям), вызываемым знакоперемен
ными силами давления ж и д к о ст и  на поршень силового цилиндра, 
благодаря чему снижается трение во всех этих узлах . Частота 
колебаний в этом случае должна быть такой, чтобы поршень сило
вого цилиндра не реагировал на импульсы, вызываемые частот
ными колебаниями подачи жидкости в цилиндр. Подобной часто
той является частота 40—50 гц.

П рактика показала, что при применении для привода золотни
ков электромагнитов переменного тока частотное возбуждение 
электромагнита действует на золотник так же, как и пред
намеренно вводимая вибрация. В результате силы трения в по
добном золотнике резко снижаются, хотя амплитуда колебав» 
плунжера вследствие высокой частоты практически близка к ну 
левой.

Следует указать , что вибрация частей машины, к которым ьр  ̂
пятся золотники, оказывает на силу страгивания примерно тоТ*£ 
эффект, что и преднамеренно вводимая вибрация (осциллирУ10®^ 
движения) его плунжера. Т ак, наблюдения показывают, ,|Т0 
наличии вибраций мест крепления гидроусилителей с часто 
о т ~ 3 0  до 80 гц  и амплитудой от 0,05 до 0,5 мм усилия сТ . 
гивания плунжеров после выдержки золотника в п о к о е  
давлением практически сохраняются такими же, как и без 
держкн.
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ГИДРОДИНАМИЧЕСКИЕ СИЛЫ ПОТОКА ЖИДКОСТИ 
В ЗОЛОТНИКЕ

На плунжеры золотников действуют такж е осевые силы, 
ичцваемые гидродинамическим (реактивным) действием потока 

" к о с т и  (рис. 11)8). Эти силы искажают вследствие нелинейности 
своих характеристик линейность характеристик гидроагрегатов 

пр,( известных условиях могут ввести гидросистему в автоколе
бания. Подобные колебания могут возникать, например, в следя
щих гидросистемах, если в звеньях входного контура имеются 
чюфты (см. стр. 493). Указанные осевые силы действуют в сторону

Рпс. 198. Схема действии па плунжер золотника гидродинамиче
ских сил жидкости (а) и кривые зависимости этих сил от расхода и

давления (6)

L
10 20 30 <М 50 . 

Расход
S)

закрытия золотника (стремятся вернуть плунжер в нейтральное 
положение).

По величине усилия реакции потока достаточно велики для 
*°г<>, чтобы при использовании существующих моментных электро- 

гнитов ограничить при высоких давлениях жидкости расход 
?***И нства однокаскадных сервоклапанов (см. стр. 476) величи
на* л/мин. Д аж е при двухкаскадных клапанах обеспечение 

ходов выше 35—40 л/мин представляет известные трудности. 
„ом “|,,т показывает, что величина этой силы является в основ- 
и В( ^ункНией двух переменных — перепада давления жидкости 

ичины открытия окна золотника.
Оояск ^НС' а Показана эпюра сил давления жидкости на стенки 
а ца <>в Плунжера для разных направлений потока жидкости, 
сц.1Ь11ИС- *98> б  — типовые кривые зависимости рассматриваемой 

т расхода и перепада давления жидкости.



Практически можно считать, что в четырехходовых золотил» 
(см. рис. 188) на каждую лошадиную силу мощности теряемv* 
в золотнике вследствие перепада в нем давления, приходи, 
осевая сила, равная примерно 400—600 Г.

Происхождения аксиальной силы. Из схемы элемента плуцЧ;е 
ной пары, представленной на рис. 198, а, видно, что ноток жидк£ 
сти из камеры А в камеру В  (или наоборот) через щель окна, о0ра 
зованную острыми кромками плунжера и втулки, направлен к ос* 
плунжера под некоторым углом а ,  величина которого для идеаль
ной жидкости и беззазорной нары может достигать значения а = 693 

Реактивную силу R потока жидкости, действующую под углом 
а  к оси плунжера в направлении, обратном направлению скорос1а 
потока, можно определить из выражения

В  =  т и , (369)
где т  — секундная масса расхода жидкости через щель окна' 

и  — расчетная скорость потока жидкости на выходе из щели. 
Принимая во внимание, что

m =  j ;  G = Qy  и у =  Рg ,
уравнение (369) можно представить в виде

R =  Qup, (370)

где G — секундный весовой расход жидкости через щель окна; 
Q —  секундный объемный расход ж идкости ; 
р —  массовая плотность ж идкости ; 
у  — вес единицы объема жидкости; 
g  — ускорение силы тяжести.

Аксиальная составляющая F этой силы определится из урав- 
нения F =  R c o s  a  = Qup c o s  а. (371)
где а  — угол, образованный осями плунжера и направлением по

тока жидкости; в случае прямоугольных острых кромок 
поясков в плунжере золотника и отсутствия зазора этот 
угол будет максимальным и равным 69°.

Подставив и  =  J/ а такж е значение Q согласно выр»'
(75)

.1

9 = / у г Ш = и ,г - у г Ш .

F = 2wxApc o s  а,
кольД1

(372)

(373) 
рви*где w  — длина щели по дуге кр уга ; для плунжера с

пояском w  =  nd ;  , ..
Др  — перепад давления между камерами А и В  (рнс. 1'̂ ®’ ' 

х — величина открытия окна золотника; 
d  — диаметр илунжера.



Т к как угол а  — величина положительная, то возникающая 
льная сила F стремится сместить плунжер и сторону умень- 

*ия щс--111 о к ,,а ’ иначе говоря, действие жидкости, проходящей 
щель, образованную кромками плунжера и окон втулки, 

'“ Логично действию пружины, стремящейся вернуть плунжер 
ЯВейтр«Льное положение. Значения этой силы в функции расхода 
В перепада давления в золотнике Ар приведены на рис. 198, б.
* Поскольку реактивная сила в четырехходовом золотнике 

199) с симметричным расположением поясков плунжера от- 
осительно окон втулки будет удвоенной (при равных расходах 
•ак в рабочей, так и в сливной камере золотника) уравнение для 

в ы ч и с л е н и я  суммарной аксиальной силы в беззазорном золотнике 
примет вид

/г =2F — 2Qup cos а  =  2Q cos о\ r2Ap/> =  2Q cos а  V b p cp ,  (374)
где \pc _  суммарный для обоих поясков перепад давления.

При этом принимаем, что расход жидкости через рабочую и 
сливную камеры золотника, а следовательно, и скорости течения 
в окнах этих камер равны меж
ду собой.

Способы компенсации. Влия
ние рассматриваемых аксиаль
ных сил на динамику золотника 
можно уменьшить приложением 
к иему силы противоположного 
направления. Частичную, ком
пенсацию рассматриваемой ак 
сиальной силы в четырехходо
вом золотнике можно осущест
вить выполнением профильных
камер, в которых отрицательные аксиальные силы уравновеши
вались бы положительной аксиальной силой, действующей в пар
ной камере с прямоугольными кромками (рис. 200, а). Однако 
Достигнуть полной компенсации практически не представляется 
возможным.

Механизм действия этой компенсации заключается в том, что 
Утем изменения конфигурации плунжера золотника можно до- 
ться соответствующего изменения сил, действующих на него со 
РОНЫ потока жидкости (рис. 200, б). В результате того, что 

Ме̂ Кость перемещается по поверхности плунжера во входной ка- 
дз Под Углом a lt а затем изменяет этот угол до а 2, на выходе 
8 „п°Лотника возникает дополнительная сила F'c , действующая 

^Ротивоположном силе Fc направлении.
Внп"ИНИМая Ноперечное сечение потока жидкости в профилиро-

Рис. 199. Схема действия аксиаль
ных гидродинамических сил на плун

жер четырехходового золотника

т®Ря\<|. Проточ«ой части золотника постоянным и пренебрегая по- 
I г Мо/кно записать (см. выражение (371)]

F  =  —Qpu cos а/. (375)



результирующая осевая сила, действующая на плунжер со 
роны рабочей (входной) камеры, будет равна

Fc =  F — F  =  Qpu(  cos с с , - cos а 2). ^

Из этого уравнения следует, что путем подбора углои а , ц 
осевую силу можно свести к нулю или даже изменить ее напраь,']

Рос. 200. Схемы золотников с разгрузкой от аксиальных сил 

нио. В первом приближении можно принять, что Fc =  0 при a, a
*= а .

Следует отметить, что в действительности механизм рассматри
ваемого явления более сложен, чем это описано, и при изменени

а)

200 300 
Расход о , см 3/се*

6)
Рис. 201. Схемы плунжерных золотников разгруженных or акси‘ 

альных сил и графики действующих сил

г)

теР
рассогласоваппя (открытия окна х) нарушится т а к ж е  хПРя* 0з- 
изменения осевых сил. При а ,  < а ,  осевая сила при свое*
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овенин будет стремиться сместить плунжер в сторону откры

тия ‘"'Меняется такж е более простой способ компенсации.
Вменения (374) следует, что при «  =  90 аксиальная сила исче- 

Из УРау чИТЫВая это представляется возможным уменьшить эф- 
за6Т а к с и а л ь н ы х  сил путем подвода жидкости к золотнику через 
Ф6КТ !ько симметрично расположенных, но смещенных одна отно- 
лесно- ,гой пар отверстий малого (диаметр 0,5 -н 1 мм) се

яния (Рис- 201 ’ а}'
р а с с м о т р и м  действие устройства с одной парой диаметрально

о т н в о п о л о ж н ы х  отверстий. При открытии этих отверстий в про- 
«ессе движения плунжера угол 

истечения жидкости вначале 
J vjeT близок к 69°; с увеличе
нием проходного сечения прн 
открытии он будет увеличивать
ся, и прн открытых полностью 
отверстиях поток направляется 
под углом 90°; при этом угле 
сила станет равной нулю (точ
ка А на рис. 201, б).

При наличии нескольких от
верстий, расположенных по спи
рали с перекрытием (s < d, где 
s —шаг расположения отвер
стий и d — их диаметр) (рис.
201, в), в начале открытия какой- 
либо пары отверстий соседняя 
пара продолжает оставаться 
«крытой. Поэтому сила, воз
никающая при открытии каждой 
пары отверстии (см. кривую 3 на рис. 201, г), будет частично пе
рекрывать силу, развиваемую потоком, проходящим через со
седние отверстия, в результате получим равнодействующую кри* 
У* • Кривые 1 на рис. 201, б  и г  характеризуют расчетные силы 

*иурмновешенных золотников. 
п а р у 6*41 РазгРУзки будет значительно увеличен, если первую 
В эУт0ТВерст,,й Расположить под углом к оси плунжера (рис. 202, а). 
буде-011 _слУ,,ае струя, вытекающая из наклонных отверстий, 
вать с:,е,,СТВ()В“ть на торцовую поверхность плунжера н разви- 
Как пР°тиводействующую рассмотренному выше эффекту.
^ 55 30° Кааали опыты, наибольший эффект достигается при

^ приведены кривые реактивных сил, действующих 
«‘Оп.отве"6’ Не РазгРУженном (кривая /) и разгруженном радиаль- 
РаСПо Р ^ я м и  (кривая 2), а такж е разгруженном отверстиями,
I  е®ными под углом у  (кривая 3).

Т ч . Башта ^

р -М кГ/ сп*
9 ’ 1,6мп

1 \ ^

100
О

200 й смУсек

Рис. 202. Схема золотника, разгру
женного от действия аксиальных 

сил и графики сил



основного золотника прп выключенном электромагните 4 у;(е 
жниается в крайнем левом положении действием усилий 1фу;к{| 
ны 5  и давлением жидкости, поступающей из рабочей магистрат» 
через канал 3 в камеру 7. В этом положении золотника жидкоСт. 
из рабочей магистрали 8 , соединенной с насосом, поступает и Ка 
нал 10, связанный с силовым цилиндром.

При включенном электромагните жидкость из магистрали s  
через проточку вспомогательного золотника 2 и канал 1 постущ ет 
в левую полость 11  основного золотника. Так как рабочая пд0. 
щадь плунжера 9 больше площади вспомогательного плунжера 6 
плунжер 9 переместится вправо. При этом рабочая магистраль 8 
соединяется каналом 12, связанным с силовым цилиндром.

Плоские золотнпки

Основная трудность при изготовлении цилиндрических золот
ников высокой точности обусловлена сложностью обработки в 
контроля качества внутренней рабочей поверхности втулки. В связи 
с этим представляет интерес конструкция, в которой обеспечен 
доступ к этой поверхности.

На рис. 206, а показана схема распределителя с плоским распре
делительным элементом (золотником), который удовлетворяет 
последним требованиям.

Плоский распределительный элемент 2 скользит по плоскому 
основанию (зеркалу) корпуса 6 , прижимаясь к нему через втулку/ 
пружиной 7 и усилием давления жидкости на втулку .

Жидкость от насоса через центральное сквозное окно 4 посту
пает в зависимости от положения распределителя к левому 
(рис. 206, а) или правому (рис. 206, б) окну питания гидродвнгателя 
и удаляется из нерабочих полостей через соответствующие дрена
жированные окна 3 или 5. Форма окон показана на рис. 206,« 

Усилие Р „  с которым распределительный элемент (золотник)
2 прижимается к зеркалу корпуса, определится (без учета усилия 
пружины 7) разностью сил давления р н жидкости на омываемую 
ею площадь, прижимающих золотник к зеркалу, и силы "г 
обусловленной средним давлением р ср жидкости в плоском зазор** 
(образованном золотником и зеркалом корпуса), отжимаюЮ*1 
этот золотник от корпуса. Пренебрегая влиянием площ ади сквоз 
ного окна 4, которая входит в выражения как  прижимаю щ их- т 
и отжимающих сил, и допуская, что распределение давле*1̂  
в плоском зазоре носит линейный характер, при котором Per"
= ^ , а такж е принимая, что это давление действует на пло® I
/ =  ab  (рис. 206, в), условие равновесия действующих на зо* I 
ник сил выразим

л D*



Р  __ диаметр втулки /.
Для того чтобы не произошло «раскрытия» распределителя 

(отрыва золотника от корпуса), должно быть соблюдено условие 
р  у. р„. П рактика показывает, что раскрытия не наблюдается 
при условии

Л D2 I Рн Л л—r p H = ab-&L. 1,1.

В этом случае отжимающая сила будет на 10% меньше при
жимающей силы, к которой добавляется такж е усилие пружи-

0т на со са  ны‘ ^ силие пружины подбирается та
ким, чтобы был обеспечен плотный кон
такт при нулевом и малом давлении в 
системе с учетом трения уплотнительных 
колец.

Преимуществом этих распределите
лей является возможность получения вы
сокой герметичности, а такж е отсутствие 

В бак  благодаря свободной ориентации под- 
к двигателю а ) От двигателя

К двигателю 
6)

5 I*

Рис. 206. Схемы распределителен с плоским золотником

С 0°ГО элем°нта 2 вероятности его заклинивания. Поскольку 
Те-1Я( МеЖдУ перемещающимися деталями плоского распредели- 
1«кже"ределяется толщиной несущей масляной пленки, затруднено 
чег0 ;,т 11,)0Никн°венис и него твердых частиц загрязнителя, ввиду 

РаспРвДелители отличаются относительно высоким сроком
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На рис. 206, г представлена схема распределителя этого щ Ца 
с серводействием. Он состоит из шариковых датчиков 3 и 12 с э.1е«. \ 
тромагнитным приводом и управляемого этими датчиками цЛ(ц 
ского золотника 9 осуществляющего подачу к двигателю осноццОГо 
потока жидкости. Клапаны-датчики 12 к 3 управляются электро. 
магнитами 1 и  2. Когда электромагниты не возбуждены, клапану 
12 и  3 прижаты пружинами к верхним седлам, и жидкость Qcq 
давлением проходит через каналы этих клапанов, оказывая одв. 
наковое действие на внутренние 5 и 10 и наружные 4 и 11 кольце, 
вые поршни. Наружные поршни 11 и 4 прижаты к упорам на внут
ренних концах цилиндров, ввиду чего плоский золотник 9 цент- 
рируется, блокируя выходные окна 8 и 7, ведущие к гидродвига
телю. При включении электромагнита 2 клапан 3 отжимается в 
нижнее положение, отключив линию давления от полостей порщ. 
ней 4 и 5 и соединив их со сливным каналом 14, так что давление 
на этих поршнях уменьшится. При этом давление жидкости, дей
ствующее на внутренний поршень 5, переместит золотник 9 в ле
вое положение, в котором жидкость под давлением будет проходить 
через центральное окно 13 и далее через выходное окно 8 к гидро
двигателю.

Жидкость, вытесняемая из нерабочей полости цилиндра, посту
пает в распределитель через второй канал 7, который в этом слу
чае соединяется через камеру 6 со сливным каналом 14. После 
выключения электромагнита 1 клапан 12 возвращается в свое верх
нее седло, в результате чего равновесие сил давления восстанавли
вается и золотник возвращается в центральное положение.

При включении электромагнита 1 система действует в обрат
ном направлении. В этом случае жидкость направляется к окну 7, 
а окно 8 соединяется со сливным каналом 14.

Размер диаметра седла шарикового датчика часто не превы
шает 1 ,5—2 мм,  благодаря чему командное усилие может быть сни
жено до ничтожной величины; перемещение электром агни тов по
добного клапана обычно не более до 0,3 мм;  вес э л е к т р о м а г н и т а  ; 
не превышает 200—500 г.

При обработке плоскостей золотника 9 и контактируй>щи-х с 
ними поверхностей втулки 14 и корпуса должны быть обеспечен* ' 
их плоскостность и высокая чистота (у  10—12). j

Схема подобного распределителя с одним шариковым датчик 1 
представлена на рис. 207, а. При выключенном э л е к т р о м а г н и т *  я  
(рис. 207, а) шарик 1 давлением жидкости отжимается вправо я 1 
крывает проход жидкости во внутреннюю полость втулки 2. I «к ^  j 
рабочая площадь втулки значительно больше площади торД°в 
поверхности золотника 3, втулка под действием и з б ы т о ч н о г о  ДЦ" ■ 
ления жидкости и давления пружины перемещается влево до > 
в корпус, смещая прижатые к нему давлением жидкости 30l<'Tj06- I 
3, который при этом располагается так , что одна полость “"а 
щается с насосом, а вторая — со сливом.
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При включенном электромагните (рис. 207, б) якорь электро 
гнита отжимает шарик 1 влево, закры вая доступ жидкости от 

нас0са во внутреннюю полость втулки 2 и соединяя ее со сливом.

а) 6)
рис. 207. Схема двухступенчатого распределителя с плоским золотником 

и односторонним электромагнитным приводом

Золотник 3 под действием давления жидкости на левый торец 
перемещается вправо и, сжимая пружины, смещает втулку 2 в 
положение, при котором питание полостей силового цилиндра 
жидкостью изменяется на противоположное.

Рис. 208. Схемы распределителя с плоским поворот
ным золотником

Jo с«вн ы й  распределитель применяют при рабочих давлениях 
*®1орц- * и выше- Распределитель отличается малым весом, 

И нри расходе жидкости 75 л/мин пе превышает 1 кг. а
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такж е высоким быстродействием: золотник перемещается от 
трального в любое крайнее положение за 0,1 сек  и возвр^щ 'Ч- 
в нейтральное положение за 0,03 сек.  1с«

Плоский поворотный золотник (кран). Применяются та код 
пределители (краны) с поворотным плоским распределитель^' 
элементом.

Схема простейшего крана этого типа представлена на рис. 208 
Плоский поворотный элемент 7 имеет два серпообразных окна 3 и» 
С помощью глухого окна 6 отверстие 5, ведущее к баку, посч«3 
довательно соединяется при повороте крана на 90° с отверстий
4 и 7, ведущими к гидродвигателю; в свою очередь, эти отверст*^*

помощью окна 3 и сквозного 0' 
верстия 2 в поворотном элементе/ 
последовательпо соединяются 
вводным каналом 8, связанны*

_ -  насосом

Рис. 209. Конструкция распределителя с плоским пово
ротным золотником

Недостатком приведенной схемы является большая на груз51 
рабочего давления р  жидкости в камере 9 на поворотный элемент 
которое в данном случае действует на всю его поверхность.

Д ля разгрузки подвижного элемента применяют краны с 
линдрическими втулками (рис. 208, б),  действие механизма 
грузки которых основано на том же принципе, что и рассМ*1: 
ных плоских золотников поступательного движения (см. 11 
рис. 206). Герметичность обеспечивается втулками 4 , под*" 
еммми пружинами 2 и давлением жидкости в камерах / ь 
ской поверхности поворотного золотника 5 (см. рис. 209). Дл. 
жеиия трения золотник 5 опирается на шариковый Уп0РвЬ||ел  
шинник 6 , благодаря чему кран обладает ничтожным м0 J  
трения. В крайних положениях золотник стопорится 
фиксатором 7. Край снабжен обратным клапаном 8.
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КРАНОВЫЕ РАСПРЕДЕЛИТЕЛИ

Р К
паиовых распределителях рабочий элемент (пробка) конус- 

210, а и  б) или цилиндрического (рис. 211, а  и б) типа
0010 пает "поворотные движения. Пробка 
f0BepU шлжня быть уравновешена от стати- 
кРанах сил давления жидкости, так ка»

Рис. 210. Крановые

«с_4- »  5 u
а > 6)  

распределнтелп жидкости с конусной коробкой

в противном случае она будет прижата к одной стороне, вслед
ствие чего могут развиваться большие силы трения. Уравновеши
вания в кране, схема которого представлена на рис. 211, а,  до
стигают диаметрально противоположным действием давления 
жидкости на пробку.

Питание

а) )
Рис. 211. Крановые распределители с цилиндрической коробкой

тактаК/>аНаХ С к°иусной пробкой плотность герметизирующего кон- 
(рие 9)кРНтактное давление) обеспечивается с помощью пружины 
Давл'ев Усилие которой должно превышать противодействие 
сколь"* н' идкости. стремящейся вытолкнуть кран из гнезда. По- 
Рабочее ПрУ*ина в этом случае рассчитывается на максимальное 
кРана т ^ Г ^ е ,  то прч малом и нулевом давлениях для поворота 
•1еД„нГ, уются значительные усилия и в особенности, если пос- 

на высокие давления. Ввиду этого эти краны 
тся при давлении < 100 кГ/см2.
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На рис. 210, б показан, кран контакт конусной пробки / 
рого с поверхностью гнезда корпуса осуществляется давлев*0- 
жидкости, подводимой по каналам 3  и 7 к гибким стал ьвьп ^ В  
фрагмам 4 ; давление жидкости деформирует диафрагму и *' 
опору 5 и регулировочный штифт 2 нагружает пробку 1 . Днаф^ 
мы 4 служ ат такж е пружинами, затяж ка которых регулируй
штифтом 2 , что обеспечивает необходимую герметичность1 нруетс»-I 4
при нулевом и малом давлении жидкости. Диафрагмы y n . i o q l  
прокладками 6.

Д ля уменьшения тренпя поворотные крапы часто Центрируй 
ся на подшипниках качения, например игольчатых (см. рис. 211 
При этом может быть обеспечен постоянный концентричный зазоп 
между пробкой крана п гильзой, который может быть сведен до 
4 —6 мк.  Эти краны отличаются малым моментом трения, величава 
которого при давлении 200 кГ! смг обычно непревышает~0,1 кГ1см- 
Кроме того, благодаря малым гарантированным зазорам утечщ 
не превышает 20 см3/мин.

Подобные распределители имеют особые преимущества в ги
дравлических следящих устройствах.

КЛАПАННЫЕ РАСПРЕДЕЛИТЕЛИ

В гидросистемах некоторых машин распространены также кла
панные распределители, которые просты в изготовлении и над 
ны в эксплуатации, а такж е могут обеспечить высокую герметич
ность.

Схема действия клапана показана на рис. 212, а  и б. Кла 
приводят в действие ручными и различными механическими и эле*- j 
тротехническими устройствами. Из ручных устройств наиболее 
простым является качающийся рычаг (рис. 213, а и б). В кла 
ном распределителе, представленном на рис. 213, б,  канал 2, <№ 
занный с линией потребителя, соединен при нерабочем положен** 
рукоятки 1 с каналом слива 4. При повороте рукоятки 1 перекр 
вается сперва канал слива, после чего нажимом толкателя $ ® 
шарик линия потребителя соединяется с каналом 3, через котог 
подводится под давлением жидкость.

Распространены такж е распределители с кулачковым привоя 
схема подобного клапанного распределителя изображена на Р 
214. На валике 3 находятся четыре кулачка 2, которые при 
вороте валика воздействуют на соответствующий к о н у с н ы й  

пан 1 . gT.
На рис. 215 показана схема трехпозиционного электрон* 

ного распределителя прямого действия с двумя клапанами, У’ЧП 
ляемыми электромагнитами 2 и 3. , ,̂ а-

Прп выключенных электромагнитах 2 и 3 клапаны / и* 
ты своими пружинами к седлам. При этом м аги стр ал ь  HarfRqeg*< 
перекрыта, а потребители соединены со сливом. При вь-1 "



214. с ------ ---------- '
**ля сад“а клапанного распределп- 

’ "Улачконым приводом

Т 1 Магистраль
Потребитель нагнетания

Рис. 215. Схема клапанного рас
пределителя с электромагнитным 

приводом

в )  В)

Рис. 212. Схемы клапанного распределителя

а) 6)
Схемы клапапных распределителей жидкости 

с рычажным приводом



электромагнита 2 клапан 7, сжимая пружину, переместится п кpag ! 
нее левое положение и прижмется к противоположному седлу, 
этом положении один из потребителей соединится с магистрали 
нагнетания. При включении электромагнита 3 при выключений 
электромагните 2 сработает клапан 4 , соединив второй потребите.^ 
с магистралью нагнетания.

Действующие силы. Величину усилия Я  (см. рис. 212, а), Ка 
торую необходимо приложить к хвостовику т  клапанного распродр. 
лителя с острой уплотняющей кромкой для поднятия или удержа. 
иия его в поднятом положении (без учета реактивных сил пот0к, 
жидкости, см. стр. 379, и допуская, что давление на внешний торец 
хвостовика т  не действует), можно вычислить по выражения,

R =  p 1F - p i ( F - / )  + P np + s ll, (377)

где р 1 и р г — давление соответственно в полости / подвода жид
кости к клапанному распределителю и в по л ост*
2 — отвода жидкости в систему потребителей; 

s„ — сила трения покоя;
/> — усилие предварительной затяж ки  пружины;

С п о »г  = —̂ ------площадь контакта конусной части затвора клапан
ного распределителя с седлом;

.  псР/=  —̂ ------площадь штока клапанного распределителя.
Практически контакт затвора распределителя происходит не 

по острой кромке, а по конусу седла (см. рис. 212, б),  поэтому 
значения сил, действующих на затвор, будут зависеть прн эти 
же условиях от ширины поверхности его контакта с седлом.

Если в конусной щели, образованной поверхностью затвора 
и поверхностью гнезда, давление отсутствует, к хвостовику за
твора для отрыва его от седла необходимо приложить силу

e  =  PlFl +  P np + s n- p i (Ft - / ) ,  (378)
где и F2 — площади окружностей контакта затвора с гнез

дом по диаметрам Z?, и /А,.
Если предположить, что усилие затяж ки  пружины Р пр и да®' 

ления р , жидкости, после того как затвор клапана будет оторва® 
от седла, не изменяются и давление в образовавшейся щели буДеТ 
убывать по линейной зависимости от р , и р2 (см. кривую I 
рис. 212, б), то усилие /?,, необходимое для перемещения затвор3 
после того, как он оторвется от седла, составит

R 1 =  PlF\ + Р пр + $д- р г ( Р , - / ) ~  Рср (F, -  Ft ), &9'

Pi Ч* Ptгде Рср =  —  — среднее давление в щели;
sa — сила трения движения.
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Следовательно, сила П будет больше силы /?,, в соответствии 
чем после отрыва затвора от гнезда усилие, необходимое для  

с льнейшего его перемещения, снизится.
^ После открытия затвора давление в полости 2 повысится до 
величины pt = р г +  Л/7, где Ар  — приращение давления в поло
жи 2 после открытия распределителя. В соответствии с этим но-

J •— А—
а/ 6)

Рис. 216. Схемы разгруженных клапанных распределителей

высится такж е среднее давление в конусной щели, которое в этом 
случае будет равно

„ _  Pi +  Р* +  ДР 
Рср— 2

Таким образом

= PiFi + Р„Р + *л -  (р* + Ар) ( £ , - / ) -  

- ( Р, + Р* + АР) ( Л - ^ ) ,  (380)

Очевидно, что закон распределения давления по длине щели 
К |ипанного распределителя, находящегося в покое, может быть и 
ст1пенным, причем кривая распределения давления может быть 
***выпуклой (кривая л ), так и вогнутой (кривая к, см. рис. 212, б), 
1То наложит соответствующие коррективы на приведенные
•“ кладки.
лв СпоСобы разгрузки клапана. Недостатком клапанных распреде- 

иР°Дставленных на рис. 212 и 214, являю тся большие уси- 
«. Кот°рые требуются для преодоления давления жидкости на 
^рхвость клапана и усилия пружин. Ввиду этого имеет боль- 

Чрактическое значение разгрузка клапана от сил давления
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жидкости, так как  при высоких давлениях на ручке управлещ. 
могут возникнуть большие усилия, требующиеся для его пере*. Я 
щения, а такж е затрудняющие автоматизацию управления. 0Р** 
бенно при высоких перепадах давления и прп больших прохо^ 
пых сечениях.

На рис. 216 изображена схема клапанного распределителя 
частичной разгрузкой, которая достигается тем, что при у та пле

вании вспомогательного клапанного рас* 
пределителя а давление в полости Ь 0с[ 
новного клапанного распределителя с 
связанной с силовым цилиндром, повы
сится, благодаря чему усилие R [см. вы- 
ражение (377)] понизится.

Д ля более радикальной ра.?груЗКп 
клапана от силы давления жидкое ги при
меняют различные конструктивные сред, 
ства, одним из которых является уравно
вешивание этой силы. Принципиальные 
схемы таких клапанов представлены на 
рис. 217. В схеме конусного тарельчатого 
клапапа, представленной на рис. 217, а, 
разгрузка осуществляется при помощи 
уравновешивающего поршня. Д ля полно
го уравновешивания клапанного распре
делителя должно быть соблюдено условие 
dn =  d K, где d n — диаметр поршня и dK -  
диаметр окружности контакта конусной 
части клапанного распределителя с кром
кой седла, которую в нашем случае при
нимаем острой. При обеспечении указан
ного условия силы давления р х п р., жидко
сти на клапанный распределитель будут 
уравновешены.

Д л я конусного седла (рис. 217, б) мож
но принять приближенно du =  d K f  где 
s  — проекция конусной части седла ва 
плоскость, перпендикулярную к оси кла
пана.

Д ля устранения трения поршня ИР*’ ] 
меняют схемы с двойным конусным к-1* 
паном (рис. 217, в). Однако при ИР®11 

нении этой схемы возникают трудности обеспечения одноврвме 
ной посадки клапанов на свои гнезда.

На рис. 213, а представлен клапан с уравновешиванием п° с ^  
ме рис. 216, б как  сил давлений, действующих на входе, так ” j 
выходе. Клапан 2 в нижней своей части снабжен уравновеш ен  
ющим поршнем «?; если диаметр Z)4 этого поршня будет равен

0/7—

L . .I 
в)

Рис. 217. Схемы 
грузни клапанов 

оределителей

раз-
рас-

Ш



KLfpyZ) седла клапана, последний будет разгружен от статических 
•**е давления р х жидкости в камере Ь. Д ля разгрузки клапана 2 от 
сЯЛлония Рг жидкости в камере а применен второй поршень 1 дна- 
Д** £)г. Из схемы видно, что при условии I) =  Dx =  Пъ кла- 
** я будет полностью статически уравновешен от сил действия дав- 

яия ж и дкости . К седлу он в этом случае будет прижат лишь 
лием пружины 4. В случае Dx < D к усилию пружины доба- 

•с ‘ я усилие давления жидкости на неуравновешенную площадь 
вЯ nlD* — DJ)ps= —  > прижимающее клапан к седлу.

Для того чтобы компенсировать после отрыва клапана от седла 
. > 0) изменение усилия пружины, принимают D2 > D. Кон
структивное исполнение клапана с подобной разгрузкой приведе
но на рис. 213, а.



Глава V

ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ II РЕДУКЦИОННЫЕ КЛАПАНЫ

Предохранительный клапан япляется агрегатом эпизодического 
действия, предназначенным для ограничения возможности повы
шения в гидросистеме давления жидкости сверх установленной ве
личины. Принцип действия клапана, применяемого в гидросисте- 
мах, основан на уравновешивании внешней си ло й  (пружиной,

а) б) в) г)
Рис. 218. Схемы предохранительных клапанов шарикового 

(а и б), конусного (в) и плунжерного (г) типов

Pt ;B=0g*Qc

грузом и пр.) давления жидкости, действующего на клапан (шарик 
или плунжер с конусным посадочным местом и пр.), который под 
действием этой силы плотно (герметично) перекрывает проходной 
канал.

Наиболее простым из предохранительных клапанов я п л я е т с я  

шариковый (рис. 218, а) с постоянной или регулируемой затяж ко*  
пружины, который отличается просто той конструкции и изготов
ления, однако он применим лишь при относительно небольШ 
давлениях и-кратковременном действии, так как  при д л и т е л ь н о  

работе он вследствие вибраций неравномерно вы рабаты вает  (Р 
бивает) гнездо. С целью уменьшения этой неравномерности в в 
работке седла шарик, и в особенности в клапанах систем вы 
кнх давлений, обычно снабжают направляющей т  (рис. 21“> ^  
с помощью которой обеспечивается его перемещение лиш ь вД 
оси. „р.

К этому же типу относится клапан с конусным затворо**»



JF - на рпс. 218, я. Обязательным условном обеспечения гер- 
, . 3 ^ - с т , ,  этого клапана является соблюдение строгой соосности 
>*еТйЧ1'р Ической и конусной поверхностей самого затвора, а такж е 
пилпя; «т,1 направлЯющего цилиндра корпуса клапана и отверстия

^Различаю т также переливной клапан — клапан, постоянного 
Г _ гп„„ поддерживающий заданное давление жидкости, подава
лой насосом на входе в

лросистему. Этот кла- г--------А --------1
пан отличается от пре- 
юхранительного тем, 

ш  конструкция
пол ж на быть рассчитана 
„а непрерывную рабо- 

Гидравлическимп 
параметрами лереливно- 
г0 клапана (рис. 218, «’ ) 
является разность (рх 
_  рг) давлений в нагне
тательной и сливной ли
ниях и расход (пере
пуск) в линию слива
Qt =  Q„ ~  <?а. г Де Qh 
расход (производитель
ность) насоса и Qd =
= <?н ~  Qc — расход 
питания гидродвига
теля.

В качестве перелив
ных обычно применяют 
клапаны плунжерных 
типов. Величина х пе
рекрытия затвором 
(плунжером) окна, через 
второе масло после от
бития клапана перете
р т  в бак, должна быть 
'ч'к°лько больше Вели

на14 Размаха возмож- 
* Их*евы хко л еб а ,тй  затвора, с тем чтобы он не ударялся при 
нЯц Колебаиия\ о свою опору. Д ля демпфирования этих колеба-

рПрнменен дроссель а.
*  Жидкости. Расчет клапана для работы в статическом
'КВа (о В (̂ Новном сводится к определению площади расходного 
«ог0 к а —в), необходимого для прохода через него требуе-
|ецИн д ичества жидкости (расхода) Q при заданном перепаде дав-

I V

20
Число Рейнольдса

г)
Рис. 219. Расчетные схемы копусных клапа
нов и график зависимости коэффициента рас

хода от числа Рейнольдса
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Аналитическое выражение зависимости Др = / (Q) для р8г 
хода через щель клапана с острой кромкой седла (рис. 219, „ и '  
имеет вид

Ь р = £  ( - £ ) ' .  (381,

где ц — коэффициент расхода;
g  и у — ускорение силы тяжести и объемный вес 

кости;
Др  = р 1 — р 2 — перепад давления на клапане;

f a — эффективная площадь сечения проходной щеЛ| 
(окна) клапана.

В это уравнение входит как переменная площадь про\одвог0 
сечения /, зависящ ая от высоты подъема клапана, так п перемен
ный коэффициент расхода ц. Однако для турбулентного теченщ 
жидкости, которое является преобладающим для ряссматрива- 
емого случая, можно принять с достаточной точностью ц = const. 
Д ля конусных клапанов с острой кромкой гнезда коэффццдеи

4 0расхода при Re >  100 (где R e =  о — смоченный периметр)
можно принять ц ж  0,75.

Поскольку диаметр сечения щели между затвором и седлан 
клапана может изменяться прп подъеме, при расчете принимают 
среднее значение этого диаметра. В частности для конусного з* 
твора средний диаметр щели при его подъеме приближенно опре
деляют (см. рис. 219, б)  так:

d Cp :
d +  dt

В соответствии с этим площадь проходной щели клапана (оп
ределяется по выражению

/ =  я4с^  =  ж ( - ^ ± А ) ,

где d  — диаметр отверстия (острых кромок седла) клапана; 
dx — диаметр эффективного сечения конуса затвора клапан* 

в поднятом положении (диаметр сечения ко н уса  по точ
кам пересечения с его сторонами перпендикуляров, опу 
щепных из острых кромок седла); 

t — размер проходного отверстия щели в сечении, перпевД» 
кулярном к направлению потока. ^

Из расчетной схемы клапана (см. рис. 219) следует,
d x = d —Л sin а  и * =  A sin ^ -, можем написать 

/ =  nd h  sin у  ( 1— Fin a  ),

где A — высота подъема клапана по его оси; 
a  — угол при вершине конуса клапана.



Поскольку h значительно меныпе rf, вторым членом разности 
«я о . п в особенности при небольших подъемах (открытиях), 

"рсвебречь, в результате получим упрощенное выражение

f = n d h  sin
л»

Пользуясь приведенными выражениями, находим высоту подъе
ма затвора этого клапана:

Н =  (382)
fd

Высота подъема в клапанах с углом при вершине а  — 90° 
конструктивно выбирается обычно равной h — (0 ,04—0,1) d. Во 
и з б е ж а н и е  заклинивания клапана значение а  должно быть а  >  60°, 

В ряде рекомендаций коэффициент расхода принимается рав
ным Ц = 0,8 . Кроме того, в некоторых рекомендациях коэффици
ент расхода принимают постоянным уж е при числах Рейнольдса 
ре = 30—40. Однако допущение может быть принято для случая 
достаточно высоких давлений и когда седло клапана выполнено 
с весьма острой кромкой, т. е. при развитом турбулентном потоке. 
При наличии на седле фаски следует учитывать возможность по
явления при малых подъемах ламинарного режима течения жид
кости в щели и соответственно изменения (снижения) коэффи
циента расхода.

На рис. 219, г представлен график экспериментальной зависи
мости коэффициента расхода ц клапана с конусным затвором (угол 
при вершине 90°) от числа Рейнольдса Re в логарифмических 
координатах при различных перепадах давления Др =  р. — р . = 
= 5; 10; 15 и 20 кГ см-.

Эксперименты проведены на масле АМГ-10 при двух температу
рах 30 и 50 °С.

Число Рейнольдса рассчитывалось по выражению

Rp — i u r * — ^
v 2v fn d  ndv ’

ГдеЛ  — гидравлический радиус.
Р 8 приведенной кривой можно видеть два участка Re <  30 

f е 30. Д ля участка Re <  30 коэффициент расхода может 
Ть вычислен по выражению

(А =  0,126 Re

ец. Участка Re ]> 30 коэффициент расхода практически не зави- 
р __ясла Рейнольдса и может быть принят для этого клапана

Иов СВВДУ того, что коэффициент расхода ц для конусных клапа- 
^трой кромкой гнезда сохраняется для реальных условий



практически постоянным в достаточно широком диапазоне от ■ 
тин (подъемов) h клапана, выражение (381) можно представ# 
в виде 1,1

Q = B \ ' ~ ^ y i , щ

где В  =  цd n  "j/ sin-^—  постоянный для данных условий чЛеа
Скорость жидкости в подводящем канале (в отверстии гнезда) 

предохранительного клапана обычно выбирают до 15 м/сек и Лиц̂  
в отдельных случаях , в клапанах высокого давления, до 30 м/се* 
Отношении площади маслопроводных каналов в корпусе клапава
к площади / =  -~ - подводящего канала (гнезда клапана) (<•„
рпс. 219, а) обычно принимают равным 2 : 1 .

Стабильность давления жидкости. Важной характеристикой 
клапана является стабильность поддерживаемого им давления при 
различных расходах жидкости, а такж е обеспечение минимального 
гистерезиса (см. рис. 220) в переходных режимах работы клапана.

Статическая характеристика клапана р  =  / (Q) определяется 
отношением прироста давления на единицу расхода:

д =  _  Ар 
А <?•

Д ля большинства клапанов этот параметр колеблется в предела!

Д =  ~  =  0,04 -5- 0,25 кГ мин/см2 л.
Av

Качество клапанов в статическом (установившемся) режиме 
определяется такж е их чувствительностью к изменениям давления
А =  - ~ ,  где Др — превышение давления над номинальным дав
лением р .  Чувствительность предохранительного клапана зависит 
от силы трения затвора, от формы седла и конструкции затвора

и может колебаться в широких пределах 6 =  -^£. =  0 ,034- 0,1 .
Из схем клапана, представленных на рис. 218, а и б, условие 

равновесия затвора клапана, посаженного на острые кромки гне* 
да, выражается (без учета сил трения)

Р0 = fAp = ~  Ар,

где Р0 и d — усилие начального натяжения (сжатия)
и диаметр посадочного гнезда клапана,

Ар = Pt — р г — перепад давления, соответствующий началу I 
крыши затвора. ч((»

Очевидно, обеспечить полную стабильность д а в л е н и я  с т 
зрения рассматриваемой зависимости можно лишь в том с1' сВд, 
если будет обеспечено при открытом затворе п о с т о я н с т в о  ^ 
действующих на затвор.
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К Этим усло ви ям  отвечает (бел учета гидродинамических сил) 
па.'И'НЫ" клапан с пружиной бесконечно большой длины. Ха- 

^Едеристнка подобного клапана по давлению и функция расхода 
К о к а е т с я  вертикальной прямой а (см. рис. 220) как  при увели-
* ния Расхода от нУлевого до максимального значения, так и при 
'Лижоини от максимального до нулевого. Точки давлений в начале 
с, ) ,, в конце подъема (ртях)< « такж е в конце закрытия затвора 

) для этого клапана совпадают.
Однако в реальных одноступенчатых клапанах изменение рас- 

0да приводит к существенным изменениям давления (клапаны име- 
*т возрастающую характеристику). Обеспечить получение в одно
с т у п е н ч а т ы х  клапанах прямого действия (и клапанах с одной дрос- 
седирующей щелью) постоянно

Снижение расхода 
Зона
гистерезиса-ы^-'.ЬУ

1 t 4' У '■'-У Точность
У регулирования

уЛовышение /  расхода
/

го Рн Рта*
Давление жидкости

Рис. 220. Характеристики расхода 
предохранительного клапана в функ

ции давления

го давления при переменном 
расходе практически невозмож
но. Обычное превышение давле
ния при перепуске через клапан 
полного расхода жидкости прак
тически составляет 5 —6?6 дав
ления, имеющего место в начале 
открытия.

На рис. 220 связь между рас
ходом и давлением при подъеме 
затвора одноступенчатого клапа
на (при повышении расхода) вы
ражается кривой Ь и при закры 
тии (при понижении расхода) — 
кривой с. Причем давление р н, 
соитиетствующее началу откры
тия затвора клапана, при повышении давления выше давления р 0, 
при котором затвор клапана садится в седло, при снижении дав
ления. Разница в этих давлениях определяет гистерезис предохра
нительного клапана, под которым понимается разница между дав
лением в начале открытия н давлением в конце закрытия затвора, 
•елвчина которой должна быть возможно малой.

Причинами, приводящими к нарушению при изменении расхода 
аоильности давления (и к появлению гистерезиса), являю тся в 

^ионном жесткость пружины и трение подвижных деталей клапа- 
а также изменения при подъемах затвора клапана (в пере- 

T o i i r  РеЖимах) действующих на него сил давления жидкости, в 
(си Ч11СЛе сил инерции п сил гидродинамического происхождения 
'" • с т р . 379).
°«сазц НВ° сУЩественное влияние на характеристику клапана 
тем вает трение подвижных его частей. Последнее обусловлено 
от се То ^Рение в момент страгивания затвора клапана (отрыва его 
i-год; иа) Может значительно превышать трение при дальнейшем 

* енин на открытие. Это различие трения вызывает забросы
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(всплески) давления вначале, а такж е приводит, в результате ац.1 
копеременности направления сил трения, к тому, что наименьщ» 
му расходу (Q « 0 )  в процессе закрытия клапана соответствуй 
давление более низкое, чем давление, которое соответствует д ^ ! 
лешпо в начале открытия клапана при цикле повышения давлен*» 

Причинами, приводящими к нарушению при изменениях ра(/ 
хода стабильности давления, являю тся такж е изменения Пр̂  
подъемах клапана действующих на него сил давления жидкосц 
в том числе и сил гидродинамического происхождения.

Условие равновесия сил (без учета гидродинамической си,щ 
потока жидкости и силы инерции клапана), действующих на ковус- 
ный затвор клапана с острыми кромками контакта в момент вача- 
ла открытия (отрыва от седла) затвора и в конце его закрытия, 
(ft «  0; Q «  0) имеет вид

P0 = A p f ± R  =  ch0 ± R ; Ар = 1 я ± Л = сК±Я_

где Р 0 — усилие предварительного сж атия ft0 пружины (прн 
нулевом подъеме клапана); 

ft0 — предварительное сжатие пружины (при нулевом по
дъеме клапана); 

с — жесткость пружины;
. л d%/ =  -£-------площадь сечения клапана по л и н и и  контакта его с

кромками седла (проекция поверхности клапана, 
омываемой жидкостью под давлением при подъеме 
затвора ft =  0);

Ар — перепад давления жидкости в начале открытия и в 
конце закрытия клапана;

R  — сила трения покоя клапана (статическое трение). 
Из приведенного следует, что для повышения стабильноств 

давления при работе клапана необходимо снижать трение подвиж
ного элемента клапана (затвора), а такж е применять эластичны е 
пружины, для уменьшения трения детали скользящих пар кла
панов и в особенности клапанов, предназначенных для работы » 
условиях высоких температур, покрывают серебром.

При приближенных расчетах трением часто пренебрегают. * 
результате выражение (384) примет вид

а  Р0 ch0 4  c/in
Л р- Y - T — 5 ^ .

Очевидно, без учета трения перепад давления Ар, сооТ*^  j 
ствующий началу открытия клапана с острой кромкой, буД^1 ™ 
вен перепаду давления в момент закрытия клапана. ^

После того, как  клапан оторвется от своего гнезда. пеРе 
давления может существенно измениться. Последнее в ,)Г11<1® 
обусловлено тем, что 1см. выражение (384) и рис. 219, а\ поДП



тВОра клапана, вызываемый увеличением расхода жидкости, 
пр0в°ждаетси увеличением обжатия (и соответственно увеличе- 

Е|Ц жесткости) пружины и уменьшением эффективной площади 
атВор«ч f t '  ва в то р ую  действует давление жидкости, а такж е изме

нением сил трения. Иа расчетной схемы, приведенной на рис. 219, а, 
слеДУет’ что ПРИ за к РЫТ0М клапане давление жидкости будет дей
ствовать на его затвор по сечению диаметром d , тогда как  при от
крытом клапане это сечение определится переменным диаметром 
j  ^  d  сечения конуса затвора по точкам, лежащим на пересече- 

с  ним перпендикуляров, опущенных из вершины кромки 
седла.

В соответствии с этим эффективная площадь клапана после 
, nd\ ~ , nd2открытия j 3 =  — будет меньше площади / =  — , соответствую

щей закрытому затвору.
Для отрыва клапана от седла и для его открытия на величину, 

требующуюся для прохода жидкости, должна быть преодолена 
также сила инерции клапана w,  обусловленная ускорением и мас
сой затвора клапана и присоединенной массой пружины, величина 
которой при расчетах обычно принимается равной 1/3 массы пружи
ны. При расчете клапанов больших размеров учитывается такж е 
масса жидкости над клапаном. Д ля приближенных расчетов при
соединенную массу пружин и жидкости выражают величиной, рав
ной 0,5 массы пружины. Ускорение затвора клапана принимают
при расчетах из условия равноускоренного движения / =
где h и t — высота и время подъема (открытия) затвора кла
пана.

Испытания показали, что всплеск (заброс) давления при откры
тии клапана, обусловленный с и л о й  w,  может достигать 50% номи
нального максимального значения давления.

После отрыва затвора от седла (k >  0) в месте дросселирования 
Жидкости появится такж е гидродинамическая сила Р г (см. стр. 379), 
стремящаяся закрыть клапан (противодействующая дальнейшему 
его открытию).

С учетом этих сил равновесие клапана в процессе открытия 
°пРеделится выражениями

P0 = c ( h 0 + h) = f aA p - w - Р г - R0\ | 

Ар -  Р° + с (*° + h) + w + Рг + R° , ) (385)

гДе ,«  — текущее значение подъема затвора клапана; 
nd* ^ д — сила тРення движения затвора клапана;

J -<C/— эффективная площадь клапана (см. рис. 219, а).
a р^0Слв открытия клапана составляющая w  обращается в нуль,

* ИЗменяется по величине.
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При максимальном открытии клапана (максимальном расход 
жидкости) условие равновесия сил, действующих на клапан с oj* 
трыми кромками гнезда, примет вид

Р  max =  Apmax/i — P t ^ l R  =  C (Л0 -f- h lnax) — P  г i  R \j
1’шах +  ±  R _  c  (h<> +  hm„x> +  Р г ±  H '

&P max —  —  Г  '  I

где P max >  P„ — усилие пружины при сжатии ее на величину 
(А0 +  ftmax); ftinax — подъем клапана, соответствующий макси
мальному расходу.

Без учета сил трения выражение (386) примет вид
А „  _ ^гаах "Ь _ С (Л0 +  Йт а х ) +  Р г
ЛРтах— ^  ^  • (387)

Анализ показывает, что для клапанов с небольшим подъемом 
запора уменьшение эффективной площади клапана, обусловленное 
разницей (d  — d t), незначительно и им в большинстве случаев 
можно пренебречь, приравняв /а =  /.

Испытания показывают, что в балансе действующих сил зна
чительное место занимает сила Р г гидродинамического воздействия 
(см. стр. 379), хотя она часто и игнорируется.

В большинстве конструкций клапанов гнездо представляет со
бой не острые кромки, а некоторую поверхность (рис. 219, в), вви
ду чего стабильность сил давления жидкости, действующих на кла
пан, а следовательно, и разница в давлениях р м и р 0 с изменением 
расхода наруш ается еще в большей степени. Из рис. 219, в видно, 
что перед отрывом затвора (клапана) от седла усилие пружины 
уравновешивается давлением жидкости, действующим на проек
цию омываемой поверхности затвора, которой для герметичного 
клапана будет площадь сечения отверстия диаметром d  (см. выра
жение (383)1. После же того, как затвор клапана оторвется от 
своего гнезда, жидкость поступит в щель, образованную седлом 
и конусом затвора, в результате площадь, на которую будет дей
ствовать давление жидкости, увеличится на величину проекции 
площади седла на плоскость, перпендикулярную к оси затвора- 
Очевидно, что давление у внутренней кромки контакта затвора с 
седлом будет равно давлению р , на входе в клапан, тогда как у внеш
ней кромки щели оно понизится до величины р2, равной давлению 
на выходе из клапана, причем закон этого понижения будет зав*' 
сеть от характера щели. При параллельных конусных поверхно* 
стях , образующих щель, изменение величины давления от Pi 
р г изображено на рис. 219, в (заштрихованные площадки). j

В соответствии с этим условие равновесия сил, действу10111 
на затвор клапана в момент открытия и закрытия, определи 
без учета сил трения и влияния сил инерции из вы р аж ен и я

Р 0 —  А Р /  +  P epftH t  {
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„ (D* _  d*)
* 0  / jh =  —1 -̂----------проекция поверхности гпезда на пло

скость, перпендикулярную к оси клапана; 
Рср — среднее давление, действующее в щели, 

образованной седлом и клапаном после 
отрыва его от седла.

Для определения дополнительного усилия давления жидкости, 
действующего в рассматриваемой щели, исходят из среднего зна
чения давления, которое по данным опытов может быть принято

И Р *  Рср -  0,45 (р , -  p j); (389)

отсюда перепад давления, при котором клапан закроется (без уче
та сил трения),

Щ Лр =  /+ 0 ,4 5 / ,м- (390)

В случае нарушения герметичности клапана дополнительное 
усилие от давления жидкости в щели гнезда клапана войдет такж е 
и в баланс сил, действующих в момент его отрыва от седла при от
крытии клапана, ввиду чего давление начала открытия подобного 
клапана будет ниже давления, рассчитанного по выражению 
(383). Если при этом допустить, что среднее давление в щели гнез
да клапана до его открытия равно приведенному в выражении 
(389), то давление в начале открытия клапана будет равно давлению 
его закрытия и должно вычисляться по выражению (390).

Разрыв в давлениях начала открытия и конца закрытия подоб
ного клапана можно снизить уменьшением ширины опорной поверх
ности гнезда.

Ширину 6, седла клапана выбирают обычно по выражению

1 2 cos р ’ * 
где р — угол конуса седла.

Минимальная ширина седла лимитируется контактным напря
жением и выбирается не меньше 0,25 мм.

Площадь седла подсчитывают по выражению (см. рис. 219, в)
г  , D +  d  л  D* — rf*
F  — Jib, — 5 —  =  ---------ц—.1 2 4 cos (J

В случае Р =
с  л  Ог — (Р
F  —

91,1 2
Длина Ь2 конусной части затвора клапана должна быть, с целью 

Устранения неравномерной выработки седла, несколько больше 
® Ширины 6|. Твердость материала клапана должна быть воз- 
0;*\но высокой и превышать твердость материала седла.
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Герметичность клапана достигается обычно путем °беспече |Л 1 
точности и чистоты обработки контактирующих металлическЯ 
детален без применения мягких материалов. При высоких тр^?1 
ваииях к герметичности и при применении текучих ж идкомД  
(см. стр. 58) применяют седла или затворы из пластмассы и тв« 
дой резины. ^

Контакт затвора клапана с седлом, по кромкам близким J  
острым, часто обеспечивается тем, что углы при вершинах затвоп* 
и гнездах выполняются различными: а  << р (рис. 221, я). ;

Площадь / ,  па которую действует давление жидкости в начал* 
открытия и в конце закрытия клапана, определяется сечением
вершины конуса f  =  В этом случае поток жидкости отры-

вается от седла в нижней точке 
(у входной грани) и давление На 
пояске будет близким давлению 
слива.

Этим же условиям контакта 
по кромке, близкой к острой, удов
летворяют такж е клапаны с ко
ническим седлом и сферическим

6) затвором (рис. 221, б). Подобные
аов с ко- клапаны обладают относительно 

небольшим сопротивлением про
току жидкости (в полтора-два раза 

ниже, чем с коническим затвором). Угол Р седла последнего клапа
на обычно равен 45 °, и диаметр сферы затвора D =  2d.

Площадь, на которую действует давление жидкости в начале 
открытия и в конце закрытия этого клапана, является сечением 
сферы по точкам ее контакта с гнездом плоскостью, перпендику
лярной к оси клапана. Величина этой площади равна

/ - = J — I
Переливной клапан. Рассмотренные клапаны могут применять

ся как в качестве предохранительных с эпизодическим действием, 
так и в качестве переливных, поддерживающих постоянное давле
ние жидкости в системе путем непрерывного отвода (слива) части 
жидкости в бак.

Однако в силу специфичности работы переливных к л а п а н о в  

они обычно выполняются с плунжерным ватвором (см. рис. 218, *)■ 
Величина х перекрытия затвором (плунжером) окна, через которо® 
масло после открытия клапана перетекает в бак, должна быть 
сколько больше величины размаха возможных осевых ко л еб ала  
плунжера при его вибрациях с тем, чтобы он не ударялся при 31
о свою опору. ^ 1

Д ля демпфирования энергии колебаний в клапане предУс14 
репо дроссельное отверстие а.
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E hggab  между давлениям и на входе в клапан (рх) и на выходе 
f ia  а такж е расходом  ж идкости через клапан (Q) получим совмест- 
^  решением уравнении (допускаем , что давл ени е р у равномерно  
О п р ед ел ен о  по площ ади затвора):

оас*°Да -----------
Q =  \indx | /  — (Ply ~  Рг  ̂ ;

равновесия клапана

Р„р -\-ch -{ -cx  =  (р , — р 2) —j—  t

где d и х — диаметр пл унж ера и ход  (открытие) клапана; 
р — коэффициент расхода;

Р , р — сила пруж ины  при х  Л =  0; 
с — константа упругости  пруж ины ;
А — величина перекрытия п л ун ж ер ом  окна слива, т. е. 

величина, на которую  дол ж ен  перем еститься пл унж ер  
от своей опоры до полож ения начала слива ж идкости. 

Решив эти уравн ения относительно х , получим

Q =  \ ™ d \ ^ - ( P l -  рг) — — ^ - ^ 1 ] /  , (392)

Очевидно, для получения возм ож но бол ее пологой кривой ха
рактеристики р  =  /  (Q ), т. е. для  уменьш ения степени влияния  
расхода жидкости на давление P l , следует уменьш ать ж есткость  
пружины с и увеличивать диаметр клапана d.

Действие на клапан гидродинамической силы . Помимо рас
смотренных выше си л , на затвор клапана действует гидродинам и
ческая сила, представляю щ ая собой реакцию  потока жидкости, 
которая может сущ ественны м образом  изменить баланс действу
ющих сил. При известны х условиях усил ие пруж ины  составляет  
8 этом балансе м енее 50°о  общ ей силы , действую щ ей на клапан.

Эту силу мож но рассматривать как дополнительную  гидравли
ческую п руж и н у с перем енной ж есткостью .

Величину гидродинамической силы определяю т, п ользуясь  
Юконом изм енения количества движ ения (см. рис. 219 , б):

Р г =  Qp ut ut  соз у  ) . ( 3 9 3 )

Де Q и р _  секундны й расход  и плотность ж идкости; 
tti и ц2 _  средняя скорость ж идкости  перед клапанной щелью  

и в самой щ ели;
а
о — угол  отклонения потока в щ ели клапана.

И
м к*® ® ледоваи ия показы ваю т, что направление потока для  ра 

140°Т*)аНеииых в клапанах углов конусности затвора при верш ине  
Ь Критически совпадает с образую щ ей конуса затвора.
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Поскольку скорость и, < [ иг, ею в большинстве случаев расч* 
та можно пренебречь, в результате получим упрощенное выр«ЖецИе

Р ,  =  — ^ p u , c o s y .  (394)

Подставив значение этой гидродинамической силы в уравиещ, 
(386), получим условие равновесия затвора клапана при макги. 
мальиом расходе:

/ \ n a x  =  c ( A 0 +  A) +  ( ? p u 2 c o s y  ± н  (395)

или
Р т а х  =  -]а \ с  (Л0 +  Л) +  Q PU  ,  COS у  ±  /? ]  . (396)

Выражение (394) показывает, что значение Р г увеличивается с 
повышением расхода, а следовательно, увеличивается с подъемом 
клапана. Ввиду этого при рассмотрении механизма явления мож
но ввести по аналогии с жесткостью пружины понятие гидродина
мической жесткости:

с = - ЛЯ‘-  ДЛ ’

где ДР г — изменение величины осевой составляющей гидродина
мической силы потока;

Ah — приращение подъема клапана, обусловленное увели
чением расхода жидкости.

Опыт показывает, что гидродинамическая жесткость сг во 
многих случаях превышает (в 2 раза и более) жесткость с самой 

\ Р  Лпружины: с =  . Опыты такж е показывают, что величина с,
изменяется в широком диапазоне расходов пропорционально от
крытию затвора.

Чем выше перепад давления на клапане и чем больше ширина 
Ьх его седла, т. е. чем больше разность Dx — d, где D x и d — ?на' 
метры основания и вершины конуса седла (см. рис. 219), тем боль
шим будет гидродинамический эффект, который при известии' 
соотношениях величины перепада давления и разности D x — 
может быть значительным.

Суммируя гидродинамическую жесткость сг с ж е с т к о с т ь  
пружины с, получим суммарную (результирующую) жесткост 
клапана:

pea * г  Дh
лап*-В соответствии с приведенным приращение усилия на кл 

не Д Р , обусловленное результирующей (суммарной) жесткост ^  
может значительно превышать приращение ДР пр, о б у с л о в л е н  
жесткостью самой пружины:

А Р > А Р пр.
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И зм ен ени е силы давления ж идкости на клапан, обусловленное  
родиннмической ж есткостью  и ж есткостью  пруж ин ы , может  

быть вы р аж ен о

Ь Р  =  * Р ,  +  Р п г
На рпс. 222 приведены кривые изменения сил АР  и Д Р , в за

висимости от расхода жидкости (от открытия затвора h) для типо
вого кон и ческого  клапана (за начало отсчета принят расход  
п _= 10 л/мин).  Кривые показывают, что значения ДР  и ДР г из
меняются в широком диапазоне расхода прямо пропорционально 
открытию затвора, т. е. величины сг и 
с сохран яю тся  в этом диапазоне расхо- ЛР; 
дов постоянными. Резкое уменьшение 
значения ДРг, наблюдаемое при боль
шом расходе, вызвано возникновением  
на коническом поверхности клапана 
кавитации, обусловленной высокими 8 
скоростями жидкости в щели.

Следует отметить, что высокая р е
зультирующая (суммарная) жесткость  
срез' к°т°Рая имеет место в рассмат
риваемом случае, повышает частоту соб- 2 
ственных колебаний клапана, а также 
повышает возможность вхождения его о 
в резонансные колебания.

Способы стабилизации давления.
Для стабилизации давления необходи- Рнс 222. Характеристики 
мо, чтобы после открытия затвора воз- сил, действующих на затвор 
никла добавочная си л а, направленная конусного клапана
в сторону действия давления ж идкости
(сжимала бы п р уж и н у). Д л я  этой цели часто использую т дейст
вие на затвор потока ж идкости , достигаем ое изменением н аправ
ления входящ ей струи.

На рис. 223, а показана схема плунжерного клапана, в котором 
Для этой цели выполнена промежуточная кольцевая камера 3 , 
Расположенная после проходной золотниковой щели. В этой ка
мере при работе клапана образуется промежуточное давление 

<'Р  < Р Н, создающее дополнительное усилие на плунжер 2, 
противодействующее усилию пружины / .  Путем соответствующего 
t_ v P a площади этой камеры и канализации ее можно добиться 
•"буемого исправления характеристики клапана р =  /  (Q).

Так- Я Улучшения рассматриваемой характеристики применяют 
«Ж* клапаны с обратным конусом (рнс. 223, б), в которых благо- 
Р" значительному отклонению потока жидкости можно получить 

Ц(- Родииамическио силы, способные компенсировать растущее с 
Ко’Ъ' Мом клапана усилие пружины. Помимо этого, эффект 

Чеасации здесь обусловлен также тем, что с подъемом затвора
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увеличивается эффективная его площадь, поскольку при подЪеи 
dx >  d  (рис. 2 2 3 , б ).

Эффект компенсации может быть повышен при применен* 
двойной конусности посадочного гнезда (рис. 223, в), благодав* 
которой в промежуточной камере а при открытом затворе созда* 
ется некоторое давление 0 <Lp' <  р м, действующее на затвор » 
направлении силы давления жидкости (против направления де| .  
ствия усилия пружины).

Опыт показывает, что в клапане этой схемы представляется 
возможным получить практически стабильную характеристик,. 
Р  =  /  « ? ) •  У

Рис. 223. Схемы клапанов с промежуточным давлением 
с обратным (отрицательным) конусом

Вибрации клапанов. Клапан вместе со столбом жидкости пред
ставляет собой сложную  колебательную систему. При известных 
условиях клапан в переходных режимах может вступить вследст
вие инерции подвижных его частей и упругости ж идкости и пру
жины в колебания (вибрации), которые в условиях резонанса 
вызовут колебания давления во всей гидравлической системе. 
В частности, при мгновенном увеличении расхода затвор клапана» 
силу инерции сместиться с некоторым запаздыванием, в результате 
давление под ним резко возрастет, что выведет клапан после стра- 
гивания за пределы нового равновесного положения, соответствуй 
щего измененному расходу; при этом излишне большое открыт®6 
(перемещение) затвора вызовет резкое снижение давления, 
в свою очередь, приведет к излишне большому перемещению  
в сторону закрытия. ^

Кроме того, при этих изменениях расхода изменяется с 
рость и2 потока жидкости в щели между клапаном и седло» I 
рис. 219, в) ввиду чего изменяется среднее давление р n 
что нарушает равновесие сил, действующих на затвор. 1' Ре3-'^ 
тате затвор клапана может вступить в автоколебания, про |  
дящие обычно с высокой амплитудой и частотой. раз-

Источником колебаний клапанов могут быть также пР°чИ̂ в  
личцые внешние и внутренние возмущения, однако основ1*
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является пульсация потока ж идкости подаваемой насосом  (см. 
вг*  141). В озникновению  и поддерж анию  этих колебаний способ- 
JJJyet воядух, находящ ийся в ж идкости  в нерастворенном СОС
ТОЯНИИ*

Наиболее неж елательны м является такой реж им , когда частота 
-см ущ аю щ их импульсов совпадает или кратна частоте собствен- 
^ , 5  колебаний затвора клапана. При совпадении частот наступят  

зоНансные колебания больш ой амплитуды .
Для устранения резонансны х явлений требуется  создать  такое  

(опротивление при перемещ ении затвора клапана, сила которого  
была бы по возм ож ности пропорциональна скорости его переме
щения- Этим условиям  наиболее полно удовлетворяет гидравли- 
ярское демпф ирование, достигаем ое путем  прим енения дросселей  а 
(см. Рис- 218—219, а).

Очевидно, что эффективность демпф ирования зависит от рабо
чего сечения клапана и от величины дроссел ирую щ его канала, раз
мер которого подбирается  экспериментально.

Ваияпнс сил инерции. Н а характеристику клапана в п ереход
ном режиме влияет так ж е динамика клапана, обусл овл енная  уско
рением подвижны х его  частей. И нерционны е уси л и я  в клапане оп
ределяются ускорени ем , массой затвора клапана и присоединен
ной массой пруж ин ы , величина которой обычно принимается рав
ной 1/ ,  массы пруж ины . В некоторых сл учая х (в клапанах больш их  
размеров и сливных каналах больш ой длины и малого сечения) 
учитывается такж е масса ж идкости над клапаном и в каналах. 
Для приближенных расчетов присоединенную  м ассу пруж ины  и 
жидкости обычно принимают равной х/ ,  массы пруж ины .

Ускорение затвора клапана принимается и з условия равно-
2/iускоренного его дви ж ения  / “ -дjj , где А и Д / -  высота и время

подъема (открытия) клапана.
Опыт показы вает, что всплеск (заброс) давления при открытии 

клапана может достигать 50%  номинального значения давления.

КЛАПАНЫ ПЛАСТИНЧАТОГО (ПЛОСКОГО) ТИПА

В некоторых гидроприводах применяют клапаны с плоскими  
Ч^дочнымн поясками (рис. 224, а). Эти клапаны отличаются при 
'°еспеченин точности и чистоты обработки рабочих поверхностей  

сокой герметичностью и надеж ностью .
Расход ж идкости через клапан

Гд̂  j
* в h =г П<̂  ~  п еРеменная площ адь проходного сеченпя;

~~ Диаметр отверстия седла клапана и подъем затвора;
. ^ — коэффициент расхода .



Поскольку течение жидкости через клапан с плоским затвор01| 
н узкой опорной поверхностью носит обычно турбулентный \ арак 
тер, значение коэффициента расхода для этого случая можно при 
пять при распространенных режимах постоянным и равным ц 
=  0 ,62 .

На затвор клапана со стороны жидкости действует при откры. 
тии клапана усилие (трением и толщиной s седла пренебрегаем)

Р  =  Рст +  Р,  =  А р/ +  Q p  ( « 1  -  “г cos §) =
=  Д р/ +  ри1 (и1 - м 2 с о з Р ) / ,  (397)

где Р г =  Qp (Uj -- иг cos Р) =  p u j  (u, — иг cos Р) — гидродинамиче
ская сила (реакция потока на затвор), обусловлен
ная изменением количества движений;

Рст — сила статического давления жидкости;
Q и р — секундный расход жидкости через клапан и ее плот- 

ность;
Др =  р , — р2 — перепад давления до (р ,) и после (р2) затвора;

/  =  -^ ------площадь гнезда (подводящего канала) клапана;

Uj и и2 — средняя скорость жидкости перед затвором (в отверстии 
гнезда) и в щели клапана;

Р — угол отклонения струи, вытекающей из щели клапана. 
Угол отклонения струи Р является величиной переменной и 

зависит от подъема затвора клапана, уменьшаясь с увеличением
последнего. Значение 
этого угла зависит от 
величины подъема h и 
соотношения размеров 
D,  d u s  (см. рис. 224,а), 
а поэтому точное опре
деление зависимости 
этого угла от подъема 
определить чрезвычайно
сложно, ввиду этом 
ограничиваются прно- 
лиженными оценками
и экспериментальными
данными. Д опуская  

£> =  </, значение этого угла можно принять при п р и б л и ж е н н ы *  
расчетах равным Р =  69° (см. стр. 359). При значительных пеР® 
крытиях (D >  d) и небольших подъемах затвора h можно пр11 
нимать Р =  9 0 э.

Усилие пружины, действующее на затвор после открытия к 
пана,

Р„р — Р »р +  ch =  (л о +  л ) с,
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где Р'пр =  ch0 усилив начального сж атия пруж ины  (при h =  0);
• h  — перем енное значение подъема затвора, обеспечиваю щ ее  

заданны й расход; 
h0 — величина начального сж атии пруж ины  (при h  =■ 0); 
с — коэффициент ж есткости пруж ины .

В соответствии с этим условие равновесия затвора клапана
определится:

до открытия затвора
✓ Рпр — cha =  Д p j \

после открытия затвора

Р пр =  (л о +  А) с — b p f  +  <?Р (М, -  и г cos  Р),

где Др0 и Др — перепад давления при h =  0 и при h >  0.
При малых расходах (прн малых значениях h) реактивной си

лой потока можно пренебречь, в результате получим

(Л0 +  А) с =  Д р /.
Следовательно,

Лв +  А =  - М ,

Из уравнения (397) следует

Д p =  j - —  — “ «cos Р)

Диаметр затвора клапана обычно составляет

— 1,25 d.

ДИАФРАГМЕННЫЕ КЛАПАНЫ

Для систем сверхвысоких давлении, применение в которых 
обычных предохранительных клапанов затруднительно, часто 
используют диафрагменные (пластинчатые) клапаны (рис. 224, б), 
Рабочая часть которых представляет собой закрепленную но коп
иру пластину, воспринимающую перепад давления. При повыше- 
“** перепада давления сверх расчетного значения диафрагма 
Разрушается. Пластины изготовляют из красной меди, серебра, би
металлов и др.
2 2 ,^ СЛи кромка Зажимного фланца выполнена острой (см. рис. 
д ’ ®), то пластина будет работать на срез у места ее закрепления, 

этого случая расчет производят по выражению

nd1 , ,  s
Р  =  - 4—  =  r cpnds-, р  =  4тср - j ,

где т
ср — касательное напряжение при работе материала пласти

ны на срез; для красной меди хср ~  15 кГ!ммг\
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в — толщина пластины в начальпый момент пагружсцця. 
d  — диаметр отверстия, закрываемого пластиной.

В соответствии с этим толщина пластины

s =  -г——.
4 т  с р

ДИФФЕРЕНЦИАЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ

Д ля уменьшения размеров пружин и действующих на нп\- уса_ 
лий  применяют дифференциальные клапаны с гидравлическим урав
новешиванием части усилия, развиваемого давлением ж идкости  
(рис. 225, а). Это уравновешивание обычно осуществляется при по
мощи дополнительного поршня 1, связанного с основным поршпец
2 затвора клапана. Очевидно, в этом случае пружина восприни
мает лишь давление ж и д к о с т и , действующее на площадь, равную  
разности площадей поршней 2  и 1.

Усилие предварительного сжатия пружины 3 для этого кла
пана находят без учета трения из уравнения

^ » Р ( / 1 - / . ) = Р т № “ 4  ( 3 9 8 )

где rfj п d2 — диаметры поршней 1 и 2  затвора клапана.
Уравнение показывает, что данная схема позволяет применить 

независимо от величины давления и расхода жидкости через кла 
пан пружины столь малого усилия, насколько это д о п у с к а ю т  сил 
трения плунжера. Очевидно, что чрезмерное уменьш ение 
тивной  площади затвора клапана, т . е. уменьшение разности я. 
щадей (/2 — /,)  поршней 2 и 1, приведет к тому, что доля сил тр^ 
ния в балансе сил, действующих на плунж ер, будет настол ^  
велика, что клапан не сможет удовлетворительно выполнять 
функцию из-за большого гистерезиса треиия (см. рис. 22\))-
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П рактика показывает, что для удовлетворительной работы 
клапана разность площадей, на которую действует давление 
жидкости, должна быть не меньше 0,25 площади основного плун
жера-

К онструктивная схем а диф ф еренциального клапана конусного  
типа представлена на рис. 225, 6.

Д ля демпфирования колебаний служат • дроссели а (см. 
рис. 225, а, б).

При высоком расходе жидкости усилие пружины можно умень
шить, объединив функции разгрузочного золотника н клапана по 
схеме, приведенной на рис. 225, в. Диаметры его поясков 6 и 5 
равны, вследствие чего плунжер 2  золотника разгружен от сил 
давления жидкости, протекающей через золотник. В этом случае 
пружина 1 клапанной части золотника воспринимает лишь усилие 
давления жидкости на хвостовик 3 плунжера 2. Диаметр этого хво
стовика может быть выбран настолько малым, насколько это позво
ляет требуемая чувствительность клапана. Подвод жидкости в ка
меру 4 клапанной части осуществляется через дроссель 5, явля
ющийся одновременно и демпфером против колебаний.

ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ С СЕРВОДЕЙСТВНЕМ

При применении в системах высоких давлений клапанов пря
мого действия диаметры их затворов практически ограничены ве
личиной 25 мм,  поскольку при больших значениях этих параметров 
недопустимо повышаются усилия пруж ин. При применении же 
дифференциальных клапанов понижается их чувствительность.

В целях уменьшения усилия пружины при заданных расходе 
Давлении, а также для повышения чувствительности клапана и 

-Табнльвости давления применяют клапаны с серводействнем  
'Рис. 226, а). Полость 1 рабочего давления этого клапана через 

Р ^ссельное отверстие 2 соединена с полостью 4, благодаря  
Давления в них будут равны. Затвор У удерживается
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пружиной 8 в закрытом положении Затвор будет закрыт до тех пор 
пока рабочее давление р 8 в полости 4 не преодолеет действие пру! 
жины 6 и не откроет вспомогательный клапан 7. После открытия 
этого клапана давление жидкости в полости 4 вследствие действия 
дросселя 2  понизится по сравпению с давлением в полости 7, в 
результате затвор 9 сместится, а давление в полости 1 По_ 
низится до величины, при которой расход жидкости через клапан
7 будет равен тому количеству жидкости, которое поступит в по
лость 4  через дроссельпое отверстие 2.

Процесс вытеснения жидкости, а следовательно, и открытия 
основного клапана будет зависеть такж е от перетекания в полость
4 жидкости из напорной магистрали через дроссель 2.

Благодаря ничтожному расходу жидкости через дроссель 2 в 
поршне 3 давление жидкости па поршень будет практически ста
бильным, а следовательно, стабильным будет и давление рх при 
всех режимах потока жидкости через окно затвора 9.

Изменением усилия предварительного сжатия пружины 6 
вспомогательного клапана 7 можно изменять регулировку основ
ного затвора 9. Т ак , например, при увеличении усилия сжатия 
пружины 6 давление, при котором произойдет открытие клапана
7, повысится, а следовательно, повысится и рабочее давление в 
камере 1 до величины, при которой будет достигнуто равновесие 
сил, действующих на поршень 3 затвора 9.

Д ля уравновешивания клапана от сил сливного давления в зат
воре 9 выполнено осевое отверстие 10, соединяющее сливную по
лость клапана с камерой 5, диаметр которой равен диаметру седла 
клапана.

На рис. 226, б представлена схема подобного клапана с распо
ложением вспомогательного шарикового клапана внутри основного 
клапана. Этот клапан более прост, чем клапан, представленный 
на рис. 226, а, в изготовлении, однако, отличается от последнего 
неуравновешенностью от действия сил сливного давления. Эта

и dt — соответственно диаметр поршня затвора и гнезда кла
пана.

Для повышения чувствительности клапанов с с е р в о д е й с т в и е м  
(см. рис. 226 , а) диаметр dK сечения гнезда в сп ом огател ьн ого  кла
пана 7 желательно увеличивать. Однако это ведет к у в е л и ч е н и ю  
размера пружины 6. Опыт показывает, что оптимальный диаметр 
dK составляет 4 —5 мм.

Диаметр dx поршенька 3 выбирают равным п ри м ерн о  двум 
диаметрам dt гнезда. Увеличение диаметра <f, повышает чувстви 
тельность клапана, однако при этом растут его габариты.

Диаметр дроссельного отверстия 2 выбирают в 3 — Ра3® 
меньше диаметра dK отверстия гнезда в сп ом огател ьн ого  кла”'

неуравновешенность определяется отношением

пана 7,



Скорость течения масла ч ер ез  окна и п рочи е  каналы клапана 
выбирают, если это не п р о ти в о р еч и т  иным требованиям, в преде- 
чах 5 —6 м/сек и реже 15 м/сек.

Предохранительный клапан с индикаторным стержнем

Недостатком рассмотренных предохранительных клапанов пря
мого действия является то, что в процессе повышения давления 
усилие, с которым затвор клапана прижимается к своему гнезду 
(контактное давление), уменьшается. К моменту начала отрыва 
затвора клапана от гнезда натяжение пружины полностью уравно
вешивается давлением жидкости, а следовательно, усилие, с ко
торым он будет прижат к седлу, понизится до нуля. В результате 
герметичность клапана задолго до его открытия может быть 
к той или иной степени на
рушена.
I  Очевидно, в интересах 

сохранения герметичности 
усилие прижима затвора кла
пана к его гнезду желательно 
было бы сохранить вплоть до 
достижения давления, соот
ветствующего началу его от
крытия. Д ля этого необходи
мо, чтобы клапан перед от
крытием имел ступеньку в 
давлении.

Конструктивная схема 
предохранительного клапана, 
отвечающего этим требова
ниям, представлена на рис. Рис- 227. Схема (о) и конструкция (в) 
227, а. Подвижный поршень предохранительного клапана с индпка-
8, в котором выполнено седло торным стержнем
лля шарикового клапана 2,
перемещается при повышении давления выше заданной величины 
сжимая пружину 6. При этом условие, с которым шарик 2 прижат 
к седлу, будет с повышением давления увеличиваться. После того, 
как шарик 2, перекрывающий канал 4, ведущий в резервуар, при
дет в результате перемещения поршня 3 к упорному стержню 5, 
РОщадь, на которую действует давление жидкости, уменьшится 
®а величину площади отверстия, перекрываемого этим шариком. 
“Следствие этого равновесие сил нарушится и движение поршня 

прекратится и возобновится лишь после того, как давление 
®*ысится до величины, способной преодолеть при указанном умень- 
ениц площади клапана усилие пружины 6. В результате этого 

В и д  открытием клапана образуется ступенька давления. После 
Г°1 как эта ступенька будет преодолена, шарик в результате
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движения поршня 3 оторвется от своего седла п откроет проход 
жидкости через отверстие в этом поршне.

Величину давления р 2, при котором шарик 2 придет к упору 
5, можно вычислить по выражению (усилием пружины 1 пренебре
гаем)

где рх — рабочее давление, на которое отрегулирован клапан- 
D  и d — диаметры поршня 3 и проходного отверстия в нем.

Д ля снижения утечки (повышения герметичности) отношение 
D* — d* с— g j—  должно быть максимальным.

После того, как шарик придет к упорному стержню, клапан 
действует, как обычный, однако усилия, с которым он перед на
чалом открытия будет прижат к своему седлу, можно достичь в 
клапане обычной схемы лишь путем большого предварительного 
натяжения пружины.

Н а рис. 227, б показана типовая конструкция рассматриваемо
го клапана, рассчитанного на давление 300 кПсм2.

Место установки клапанов. Предохранительный клапан дол
жен устанавливаться возможно ближе к тем агрегатам, для защиты 
которых он предназначен.

Д ля  сглаж ивания (срезания) мгновенно нарастающих ников 
(забросов) давлении (например, при гидравлическом ударе) реко
мендуется применять клапаны прямого действия (см. рис. 218) с 
минимальной массой подвижных частей, так как при применении 
для этих целей клапанов с серводействием (см. рис. 226, а) могут 
возникнуть вследствие неизбежного запаздывания в открытии ос
новного затвора клапана большие забросы давления. Как видно 
из последней схемы, затвор клапана 9 может сместиться лишь пос
ле того, как будет открыт вспомогательный клапан 7 и жидкость, 
заполняющая камеру 4, вытеснится в сливной канал. Кроме того, 
вытеснение жидкости, а следовательно, и открывание о с н о в н о г о  
клапана будет зависеть также от перетекания в камеру 4 жидкости 
из напорной магистрали через дроссель 2.

Испытания показали, что даже в лучших образцах п о д о б н ы !  
клапанов с  серводействием разрыв между началом открытия вспо
могательного клапана 7 и затвора 9 составляет 0,01 сек.

РЕДУКЦИОННЫЕ КЛАПАНЫ ПОСТОЯННОГО 
ДАВЛЕНИЯ

Если от одного источника расхода питается несколько потр£ 
бителей с разными давлениями, то для понижения давления пр1|М 
няют редукционные клапаны, которые поддерживают давлен 
рабочей жидкости на выходе постоянным.
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Источник расхода (пасос) в этом случае рассчитывают на мак
симальное давление, н еобходи м ое д л я  питания к ак о го -л и б о  из пот
ребителей.

Редукционный клапан представляет собой автоматически дей
ствующий дроссель, сопротивление которого равно в каждый дан- 
иын момент разности между переменным давлением р н на входе в 
клапан и постоянным (редуцированным) давлением р ^  на выходе 
вз него.

В простейшем виде редукционный клапан (рис. 228, а) пред
ставляет собой плунжерное устройство, плунжер 2 которого с ко-

Рпс. 228. Схемы редукцнонпых 
клапанов д)

о Р, 7

нусной головкой 5  на конце усилием пружины 1 отжимается впра
во и открывает проход жидкости из л и н и и  3 высокого давления р вх
• линии 4 пониженного (редуцированного давления p Pt„,). После 
^го , как дан п ине р 1)е„ в последней л и н и и  превысит усилие, на 
которое рассчитана пружина 1, плунжер 2 под действием давле- 

жидкости переместится влево, перекрывая частично или пол
ностью доступ жидкости в линию пониженного (редуцированного)
Давления.

Поскольку днлм(чр ссчспни конуса J  затвора плоскостью, 
ЦРоходищей но точкам контакта с острыми кромками седла, равен 
^•анетру уравновешивающего поршенька 2 , клапан статически 
Уравновешен от сил входного давления жидкости р н.
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К лапан будет яакрыт прп

Р \пр ^  Ррсо1н
и открыт при

P inp Рред] к'

где Р1пр п Ргпр — усилия сжатия пружины при закрытом и от
крытом клапане (практически при достаточно 
длинной пружине можно принять Р1пр =  Р , ).

/ = - ^ ------площадь сечения поршенька 2.
Д ля компенсации влияния возможного колебания давления в 

сливной магистрали гидросистемы она соединена с камерой 6 
редуктора, ввиду чего усилие сливного давления на поршенек 2 
плунжера суммируется с усилием пружины 1.

Н а рис. 228, б и в  представлены схемы распространенных кон
струкций редукционных клапанов. Золотник 3 редукционного 
клапана, показанного на рис. 228,6 , находится при отсутствии 
давления на выходе (в полости редуцированного давления) в край
нем правом положении, в котором жидкость из нагнетательной 
магистрали беспрепятственно поступает в питаемую систему 
(к потребителю редуцированного давления). Если давление р а в 
питаемой системе повышается, то золотник 3 сдвигается плево, 
при этом дросселирующая щель сужается, в результате гидро- 
сопротивление ее возрастает, а редуцированное давление умень
шается. Если же давление в питаемой системе уменьшается, то 
золотник под действием пружины 1 перемещается вправо, в резуль
тате чего дросселирующая щель п редуцированное давление в си
стеме увеличиваются.

Если давление в системе возрастает до недопустимой величины, 
то золотник перемещается влево настолько, что соедипяет окно 2 
с камерой слива, т. е. открывает проход маслу из системы на слив 
и полностью отсекает магистраль нагнетания от магистрали пот
ребителя. При этом редуктор работает как предохранительный 
клапан системы потребления.

В редукторе (рис. 228, в) клапан 1 показан в п олож ен и и , со
ответствующем подаче к потребителю жидкости под редуцирован
ным давлением р ред. В этом положении клапана жидкость из ма
гистрали нагнетания через щель между грибком клапана 1 и сед
лом в корпусе 2 поступает к потребителю.

До того, пока давление р ред в системе потребителя не достигло 
заданной величины, поршень 3 отжат пружиной 4 в крайнее №  
вое положение, при котором игла клапана 1 упирается в седл° 
поршня 3, пружина 5 сжата, поэтому клапан открывает макси
мальный проход жидкости к потребителю.

При повышении давления р н на входе в редуктор повышаете 
такж е давление р ргв и в полости потребителя (в системе), в резуль
тате поршень 3 под действием давления жидкости сжимает прУ;К*



„у п перемещается вправо. При этом клапап 7 под действием пру
жины 5 перемещается вправо, уменьшая зазор между клапаном 
н седлом корпуса. Прп достижении заданного давления в системе 
клапан 1 полностью закроется.

При уменьшении давления в системе поршень 3 снова перемес
тится влево и откроет клапан, н результате давление в системе 
увеличится.

При повышении редуцированного давления р wa сверх заданного 
значения усилие давления жидкости на поршень увеличивается 
настолько, что он, перемещаясь вправо, отходит от иглы клапана 7, 
вследствие чего клапан закроется, а между иглой и седлом поршня 
образуется зазор, через который жидкость поступает на слив. В 
этом случае редуктор работает в качестве предохранительного 
клапана системы потребителя.

В  некоторых случаях необходимо поддерживать заданное ре
дуцируемое давление при расходах, близких к нулю, для чего 
требуется высокая герметичность. Поскольку при рассмотренных 
выше схемах с щелевым уплотнением (рис. 228, а — б) обеспечить 
необходимую герметичность трудно, применяют редукторы с уп
лотнением при помощи плоского (торцового) клапана 1 и сильфона 
2 (рис. 228, г).

Условие равновесия такого клапана может быть приближенно 
записано так:

(Рн -Рр ев )5 +  Рре^  =  />п р -С ’Л, (399)

где S — полезная площадь сильфона;
s — площадь поперечного сечения входного отверстия диа

метром d;
С — суммарная жесткость пружины 3  и сильфона;

р„ — давление на входе в клапан;
я — подъем клапана;

Р „р — суммарное усилие пружин при подъеме клапана h =  0.
При малом подъеме клапана величиной h можно пренебречь, 

в результате получим

К  т)- <40°)

При понижении входного давления р н давление р ред за редук
ционным клапаном будет песколько повышаться.

Клапан вследствие отсутствия трущихся пар характеризует
ся высокой чувствительностью, но склонен к вибрациям.
1 С целью устранения трения и повышения чувствительности 

“Ри невысоких редуцированных давлениях в качестве поршня 
васосл применяют резино-тканевую гофрированную или плоскую 
Мембрану 2 (рис. 228, д). Ж идкость под высоким давлением р г 
Подводите я к каналу 8 и, пройдя дросселирующую щель, образо- 
ваниую конусным затвором 4 и гнездом клапана, поступает в



канал 3 потребителя пониженного (редуцированного) давления р2. 
П ружина 1, как и в рассмотренных выше схемах, стремится открыть 
клапан, а силы давления жидкости на мембрану и на связанный с 
ней затвор 4 стремятся его закрыть. Д ля  демпфирования ко-

4 , лебаний применен дрос
сель 7.

Выражение, отражающее 
работу такого клапана, ос
новано на следующих исход
ных уравнениях:

расхода жидкости через 
клапан: ________

(? =  pnd /ism  у  | / ”—~ 1~  Рг- ;

(401)

где ц — коэффициент расхода; 
h п а  — величина открытия (ход) клапана и угол конуса при 

вершине;
D п d — диаметры мембраны п седла клапана;

Р пр. о — сила сж атия пружины при закрытом клапане (при й = 0);
С  — константа жесткости пружины.

Подставив значение h из выражения (402) в выражение (401), 
получим

Q =  \ind sin • -i- [Р„р. о —

-  ( *  -  * )  { % - - ■ 1 ) ]  V - -( V P , >  ■ ( 4 0 3 )

где K= . S -
Подставив в уравнение (402) значение h =  0, получим в ы р а ж е 

ние для определения максимальной величины давления р{ на 
выходе из редуктора:

Рагаах =  Dt P' °------P i .
d T - 1

Из последнего выражения следует, что выходное д а в л е н и е  pi 
зависит от входного р 1} увеличиваясь с уменьшением п о с л е д н е г 0 .

Рис. 229. Конструкция редукционного 
клапана

равновесия клапана (до
пускаем равномерное рас
пределение давления по пло
щади клапана):

Л * . . ( f t - f t )  -  

—  Ра =  0, (402)



На рис. 229 показана конструктивная схема распространен
ного редукционного клапана. В расточке корпуса 1 размещен 
редукционный золотник 2, который пружиной 3  отжимается в ниж
нее положение, соответствующее свободному проходу жидкости 
из подводящего канала d в камеру 6 и далее на выход. В крышке 4 
размещен вспомогательный клапан 5, нагруженный пружиной 6, 
усилие сжатия которой регулируется маховичком 7. Золотник 2 
предназначен для редуцирования давления потока жидкости, а 
клапан 5  — для настройки на необходимую величину редуциро
ванного давления р ред.

Жидкость из камеры Ъ редуцированного давления проходит 
через демпферное отверстие а в золотнике 2 к вспомогательному 
клапану 5. До того, пока давление р Ре0 в питаемой системе не пре
высит усилия пружины 6, золотник 2 пружиной 3 будет удержива
ться в нижнем положении, свободно пропуская жидкость из ка
нала d в камеру Ь. После того, как давление р^д  в камере b по
высится до заданной величины, клапан 5  откроется, и жидкость 
через канал 4  поступит на слив. При этом равновесие сил, действу
ющих на золотник 2, нарушится и он, перемещаясь вверх, умень
шит проходное сечение, обеспечивая постоянное давление р рев 
в камере b независимо от давления р„ в подводящем канале d.

Если редуцированное давление в камере b вновь упадет ниже 
величины, на которую настроена пруж ина 6, вспомогательный 
клапан 5  закроется, в результате давления, действующие на зо
лотник 2  с двух сторон, уравновесятся, и он под действием пружины 
3 опустится, обеспечивая свободный проход жидкости из канала d 
в камеру Ь.

Для дистанционного управления предусмотрен канал пере
крытый в обычных условиях пробкой 8.



Глава VI
ДРОССЕЛЬНЫЕ РЕГУЛИРУЮ Щ ИЕ УСТРОЙСТВА

Дроссель представляет собой местное регулируемое или не
регулируемое сопротивление, устанавливаемое на пути течения 
жидкости с целью ограничения ее расхода, достигаемого отводом 
(сбросом) части его в сливную линию, иди создания перепада дай 
ления.

По принципу действия дроссели различают на дроссели вяз
костного сопротивления, потеря напора (давления) в которых 
определяется преимущественно вязкостным сопротивлением пото
ку жидкости в длинном дроссельном кайале, и — дроссели инер
ционного сопротивления с малой длиной канала, потеря напора в 
которых определяется в основном инерционными силами (дефор
мацией потока жидкости и вихреобразованнем при внезапном рас
ширении).

Дроссели первого типа характеризую тся большой длиной и 
малым сечением канала и соответственно небольшим значением 
числа Рейнольдса, вследствие чего потеря напора в них в основ
ном обусловлена трением при ламинарном течении, т. е . потеря 
напора является прн всех прочих равных условиях практически 
линейной функцией скорости течения (и расхода) жидкости. Од
нако поскольку потеря напора в таких дросселях изменяется пря
мо пропорционально вязкости жидкости (см. стр. 55), гидравли
ческая характеристика их Ар — f  (Q) зависит от температуры. 
Такие дроссели получили название линейных.

В дросселях второго тина давление изменяется практически 
пропорционально квадрату скорости потока жидкости, п о это м у  
их называют квадратичными. Х арактеристика таких дросселей  
не зависит от вязкости в распространенном ее диапазоне.

Поскольку дроссельное регулирование основано на превраще
нии избыточной энергии в тепло, гидравлические системы с дрос
сельным регулированием применяют преимущественно при н е б о л ь 
шой мощности (3—5 л. с.) н реже при мощностях до 10 л. с.

В гидросистемах низкого и среднего давления (до 50 к Г/см ) 
распространены дроссели типа поворотного крана (рис. 230, а — в) 
н типа запорных вентилей (рис. 231, а — г).
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В автоматических системах часто требуется обеспечить строго 
квадратичную зависимость расхода жидкости через крановый 
дроссель от угла поворота его пробки, что достигается выполне
нием профиля дросселирующей щели в поворотной пробке по архи
медовой спирали (рис. 230, г). Д ля обеспечения стабильности рас-

В) г}
Рис. 230. Дроссели поворотного типа

хода при изменениях вязкости жидкости необходимо уменьшать 
ширину перемычки а.

Недостатком дросселей с поворотной пробкой является зави
симость расхода жидкости через них от температуры, а также воз
можность засорения проходного канала, особенно при малых его 
сечениях.

Д ля устранения засоре
ния проходного канала при
меняют дроссели, в которых 
сопротивление регулируется 
изменением длины канала 
Дросселя (рис. 232, а) или из
менением количества местных 
сопротивлений (рис. 232, б) 
с постоянными проходными 
сечениями. В дросселе, пред
ставленном на рис. 232, а, 
сопротивление регулируется 
изменением длины канала,
Которым в этом случае слу
жит винтовая прямоугольная канавка. Ввинчиванием или вывин
чиванием винта можно изменять длину канала, а следовательно, 
Регулировать сопротивление дросселя. Ввиду того, что сопротив
ление этого дросселя определяется, в основном вязкостью жидко- 
Сти, он может применяться только лишь при стабильных темперя-

307



турах. Расчет сопротивления дросселя можно вести, пренебрегая 
кривизной канала, по формулам для труб 1см. выражение (55)1:

т* 4 ru abгде Не =  г  =  гидравлический радиус сечения
канавки; а и Ь — стороны сечения канавки.

В условиях широкого колебания температур применяют дрос
сели в виде тонкой шайбы (диафрагмы) с круглым дроссельным

отверстием (рис. 233, а). 
Дросселирующие свойства 
отверстий в таких шайбах 
в основном обусловлены 
внезапным сжатием потока 
жидкости при входе в от
верстие и внезапным его 
расширением при вытека
нии из него. Этот дроссель 
обладает минимальной за
висимостью сопротивления 
от вязкости жидкости, по
скольку потеря напора 
здесь обусловлена в основ
ном инерционным сопро
тивлением (потеря на со
общение частицам жидко
сти ускорений).

Прп разработке гидрав
лических систем часто тре
буется дроссель, обладаю

щий высоким гидравлическим сопротивлением и стабильными 
расходными характеристиками при колебаниях вязкости. Удов
летворить подобные требования одной дроссельной шайбой невоз
можно, поскольку размер ее отверстия при этом должен быть 
зачастую недопустимо (из-за возможности засорения) малым. Ввиду 
этого применяются дроссели из последовательно соединенных шайб 
(пакета шайб) (рис. 232, б), сопротивление которых обусловлено  
многократным сужением и расширением потока жидкости. Регу
лирование сопротивления такого дросселя осуществляется под
бором количества шайб.

Сопротивление одношайбового дросселя можно р е г у л и р о в а т ь  
с помощью дроссельной иглы (рис. 233, б).

На рис. 233, в показан регулируемый днафрагменныи дроссель  
тонкой настройки, которая достигается тем, что проходное сече
ние образуется узкими щелями на цилиндрической части п е р е к р ы в -  
ной иглы (плунжера), выполненными в виде п р я м о у г о л ь н ы х

о] ш

-Ц$и. —/I—
«)

Рис. 232. Дроссели винтового (а) и дпаф- 
рагменного (б) типов
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(рис. 233, в) или угловых канавок, с постоянным или переменным 
сечением по ходу иглы. Этот дроссель имеет преимущества перед 
игольчатыми дросселями, представленными на рис. 233, б как по 
возможности получения малых расходов, так и по возможности 
уменьшения опасности засорения щелей, геометрическая форма 
которы х, с этой точки зрения, имеет преимущества перед узкой 
кольцевой щелью.

Нетрудно видеть, что подбором профиля проходного сечения 
можно создать дроссель (клапан) с линейной характеристикой

Рис. 233. Схемы дроссельных элементов

расхода по ходу подвижного элемента. Такое требование предъяв
ляется, например, к гидравлическим демпферам, поглощающим 
энергию колебаний и др.

На рис. 234, а показана схема подобного дросселя. В расточке 
корпуса 12 помещен дроссельный плунж ер 13, на котором выпол
нены рабочие щели в виде треугольных продольных пазов («уси
ков»). Величина рабочей щели И  дросселя при регулировании 
Расхода изменяется перемещением дроссельного плунж ер! вдоль 
его осн. Это перемещение осуществляется поворотом лимба 1, 
Который через штифт 2  поворачивает втулку 3, сидящую в расточ
ке крышки 4.  От проворота вокруг своей оси дроссельный плунжер 

удерживается штифтом 6, который ходит по пазу корпуса. Сто- 
поренне лимба 1 в заданном положении осуществляется винтом. 
Зазор между штифтом 5 и стенками винтовой канавки на дрос
сельном плунжере выбирается иод действием пружины 8.
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Угол, па который поворачивается лпмб 1 при регулировании 
расхода от наименьшего до наибольшего, составляет 300°.

Подвод рабочей жидкости к дросселю и отвод ее осуществляет
ся через присоединительные отверстия 7 и 10. Утечки отводятся 
через штуцер 9.

Рис. 234. Схемы дросселей

На рис. 234, б показана схема управления (регулирования) 
подобным дросселем с помощью кулачков, воздействующих через 
ролик 3 и поворотный рычаг 2 на дроссельный плунжер 3.  Прн на
бегании соответствующего кулачка на ролик 3 золотник 1 переме
щается вправо, увеличивая тем самым сопротивление проходу 
жидкости.'

РАСЧЕТ ДИАФРАГМЕННОГО ДРОССЕЛЯ

Д ля практических расчетов потерь напора в диафрагменном 
дросселе с круглым отверстием и с острой кромкой (см. рис. 233, а) 
можно использовать формулу для расчета расхода при истечении 
жидкости из отверстия в тонкой стенке [(см. выражение (74)]. Со
противление диафрагменных дросселей с регулирующим вентилем  
(см. рис. 233, б) можно рассчитывать но формуле (70) для вычисле

ния местных потерь напора Ар =  £ , приняв значение коэффиии* 

ента £ равным 2—2,2. Эти же значения £ можно также принят!»
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ири расчете дросселей кранового типа (см. рис. 230), скорость пото
ка ЖИДКОСТИ для которых вычисляют по наиболее узкому месту
наняла.

Площадь сечения канала в месте, наиболее узком для данного 
положения игольчатого дросселя, представленного на рис. 233, г 
рассчитывают но выражению

К  foP =  * h ° ± ± .

Так как d =  D — 2а; h =  т sin а ; а =  то sin а  cos а ,  то можно
принять

/ вр ^  nDm sin а .

Угол а  выбирают от 3 до 15°; обычно а  яа 6°.
Расчет многошайбового дросселя. Прп приближенном расчете 

многошайбового дросселя, состоящего из п одинаковых шайб, на
ходящихся на равном расстоянии I друг от друга (см. рис. 232, б), 
пренебрегают потерями в камерах между шайбами и влиянием 
противодавления в них, а также допускают, что общее сопротивле
ние (перепад давления Др п) дроссельного пакета равно сумме 
сопротивлений Ар  отдельных шайб:

Ар„ =  Арп или Др =  -^р-.

Поскольку через каждую шайбу протекает в единицу времени 
одно и то же количество жидкости, то расход Q жидкости при 
условии равенства сечений отверстий диаметром d  в шайбах можно 
записать в виде

=  y 2 g - ^ -  = ц па  j / r 2 g - ^ ,  (404)

где ц — коэффициент расхода одной шайбы 1см. выражение (74)1;
со =  -л̂ ----- площадь сечения отверстия в шайбе;

ц п — приведенный коэффициент расхода дроссельного пакета 
шайб.

В соответствии с этим приведенный коэффициент ц„, показыва
ющий, во сколько раз расход жидкости через дроссельный пакет, 
состоящий из п одинаковых шайб, меньше при том же перепаде 
Давления и расходе через дроссель с одной шайбой, может быть 
выражен так:

е . , = - £ .  <405>

Из приведенных данных следует, что диаметры отверстии дрос- 
Селя с одной и многими шайбами при заданных постоянных



расходе Q п перепаде давления Др дросселя связаны соотноше
нием

где d  и dn — диаметры отверстий прп одно- и многошайбовом 
дросселе.

На основании приведенных данных можно записать

При более точных расчетах необходимо учитывать противодав
ление среды, в которую происходит истечение жидкости (см' 
стр. 87).

Опыт показывает, что в области установившегося турбу
лентного течения (Re > 2-10® ) фактический приведенный коэф
фициент расхода ц}, выше расчетного вычисленного без учета
противодавления, в соответствии с чем цй =  где к — по-

\ п
правочный коэффициент, характеризующий это превышение. Сред
нее значение этого коэффициента для Re >  2 *10® можно принять 
равным 1,25 (см. рис. 39).

Однако при этом необходимо учитывать, что поскольку при 
заданных условиях диаметр d  отверстия одношайбового дросселя 
будет меньше диаметра отверстий шайб миогошайбового дросселя
dn, разными при постоянных Q и Др будут такж е и числа Re =  - — •
Значение этого числа для многошайбового пакета будет равно

С учетом выражения (407) эта зависимость примет вид

Расход через дроссельный пакет шайб зависит при всех про
чих условиях от расстояния I между шайбами, оптимальным зна
чением которого следует считать I =  5d, где d  — диаметр отвер
стия. Опыты показали, что при уменьшении этого расстояния от
5 до 4d расход снижается на 15%; при увеличении от 5 до 8d рас
ход практически не изменяется. Толщина s  дросселирующей шайбы 
или ее кромки (<-м. 1«»кже рис. 233, а) обычно выбирается ие более

(407)

Re' =  R e .
“n

(0 ,4 -0 ,5 )  d.
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Диаметр d отверстий в шайбах во избежание засорения не 
должен быть меньше — 0,3 мм. Шайбы при сборке дроссельного 
пакета обычно смещаются одна относительно другой так, чтобы 
оси отверстий в них не находились на одной линии.

ОБЛИТЕРАЦИЯ КАНАЛОВ ДРОССЕЛЯ

Устойчивая работа дроссельного регулятора при малом расхо
де может быть достигнута лишь при невысоком перепаде давления, 
для обеспечения которого необходимо применять большое число 
последовательно соединенных сопротивлений (диафрагм). При 
уменьшении числа диафрагм и соответственно увеличении перепа
да давления на одной шайбе стабильность расхода при малых его 
значениях нарушается вследствие облитерации и засорения про
ходных каналов (см. стр. 98). В одношайбовом дросселе минималь
ный расход практически составляет пе менее 150—200 см3,мин.

Влияние облитерации на расход жидкости заметно при величине 
I  диаметра канала менее 0,10, и прп диаметре 0 ,01—0,02 мм воз

можно полное прекращение расхода.
Д ля предотвращения облитерации одной из поверхностей ка

нала дросселя сообщают какое-либо (поступательное или поворот
ное) движение. При этих движениях можно обеспечить малые ста
бильные расходы. Согласно литературным данным, при вращении 

^дроссельного золотника (при перепадах давления 1—2 кГ/см2) 
расходы могут составить 10 см3/мин.  При вибрирующей дроссель
ной заслонке в схеме сопло — заслонка (см. стр. 469) при пере
паде давления 1 кГ 1см2 (диаметр сопла 0,5 мм) был получен мини
мальный стабильный расход, равный 1,5 см9!мин.

На рис. 234, в представлена схема дросселя с вращающейся 
пробкой, с помощью которого осуществляют пульсирующий рас
ход жидкости. Дроссель состоит из вращающейся относительно 
неподвижного плунж ера 5  пробки 1, при вращении которой ее ка
нал 3 за каждый оборот соединяется на короткое время с каналом 4, 
выполненным во втулке 2. Сопротивление дросселя регулируют 
изменением длины его канала с помощью осевого смещения плун
жера 5. Д ля того чтобы устранить влияние пульсации подачи на 
приводимый механизм (на выход системы), число оборотов пробки 1 
Должно быть 600 об/мин. Минимальный устойчивый расход 
этого дросселя прп 100 кГ/см2 составляет — 30 см3/мин.

Зачастую требуются дроссельные клапаны одностороннего 
Действия, которые свободно пропускают жидкость прн движении 
в одном направлении; в противоположном направлении жидкость 
проходит через дроссельный канал клапана. Эти клапаны изготов
ляют как в нерегулируемом, так и в регулируемом варианте. Схема 
регулируемого одностороннего клапана иредсшвлена на рис. 234, г.

Ри движении жидкости в направлении, указанном стрел
а м и , клапан открывается полностью. При движении в обратном



направлении грибок 3 прижимается к седлу и жидкость перепуска
ется лишь через кольцевую щель между корпусом 1 и регулирую
щей муфтой 2. Регулирование сопротивления осуществляется 
поворотом муфты 2  на 360°, при котором сечение щели изменяется 
от нуля до полного открытия.

ДРОССЕЛЬНОЕ РЕГУЛИРОВАНИЕ СКОРОСТИ ГИДРОДВИГАТЕЛЯ

Существующие гидросистемы дроссельного управления можно 
разделить в зависимости от вида источника питания на системы, 
в которых:

а) источник питания (насос) с переменным расходом (Q Ф  const) 
п постоянпым давлением (рн =  const), устанавливаемым регули
рованием переливного клапана (см. рис. 215);

б) постоянный расход рабочей жидкости от источника питания 
в систему управления (Q — const) с переменным давлением (рн ф  
Ф  const), которое определяется рабочими условиями.

Реже применяются комбинированные системы.
Наиболее распространенной является система с постоянным дав

лением источника питания. При таком источнике питания особые 
преимущества имеют системы, в которых несколько гидроприводов 
питаются от одного источника и в быстродействующих гидроуси
лителях с высоким коэффициентом усиления по мощности.

Дроссель (регулятор) в системах с р н =  const может быть уста
новлен на линии питания (на входе) гидравлического двигателя  
(рпс. 235, а) и в сливной  магистрали (на выходе) (рис. 235, б). 
Излишек жидкости, подаваемой насосом, отводится в бак через 
переливной клапан.

Схемы с регулятором в сливной магистрали (рис. 235, б) обе
спечивают двустороннюю жесткость двигателя гидросистемы, по
этому они могут применяться в системах с знакопеременными на
грузками гидродвигателя, для которых схемы с регулятором, уста
новленным на линии питания (рис. 235, а), менее пригодны, так 
как при изменении знака внешней нагрузки двигателя скорость 
движения выходного его штока (вала) может значительно увели
читься, поскольку дроссель этому увеличению здесь не противо
действует.

Эта схема не пригодна такж е для работы в режиме больш их ус
корений выходного звена (поршня или валика). Из схемы, пред
ставленной на рис. 235, а, видно, что при резком снижении подачи 
жидкости на входе в цилиндр путем дросселирования поршень 
будет перемещаться под действием силы инерции д в и ж у щ ей ся  мас
сы. Применение последней схемы особенно нецелесообразно в си
стемах с гидродвигателем вращательного движения (с гидромото- 
ром), который может работать в переходных режимах с высокими 
ускорениями выходного вала, в результате чего инерция враща
ющихся узлов двигателя и присоединенной к нему массы внешне®
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нагрузки может достигать значительной величины. Прп установке 
же дросселя и с л и в н о й  магистрали (рис. 235. в) увеличению (забро
су) скорости выходного вала оказывает сопротивление этого дрос
селя. Однако при резком торможении гидромотора в линии между 
гидромотором и дросселем могут возникнуть недопустимо высокие 
давления. Д ля предохранения системы » гидромотора от подобного 
давления в этой линии необходимо установить предохранительный 
клапан в.

Рпс. 235. Схемы дроссельного регулирования скоросш гидро- 
днпгателя

Кроме того, схемы с регулятором в сливной магистрали более 
устойчивы против автоколебаний, и в особенности при малых 
скоростях движения гидравлического двигателя, чем схемы с ре
гулятором в линии питания.

Условие равновесия сил, действующих на поршень, в схеме 
силового цилиндра с двусторонним штоком при установке дрос
селя на входе (рис. 235, а) может быть выражено уравнением

Р /  -  Рслр  +  Р  +  Т .  • (408)
Поскольку Рр =  р к — можем написать

Щ  Ь Р 'Х  =  Р н - Р с л  . (4 0 9 )

При установке дросселя на выходе (рис. 235, б)
P h F  =  P i F  +  P  +  T.  (410)
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Ь р ,ы х  =  р н -  Рсл -  ( 4 И )

где Ьр,х =  рн - р р  и Ар,ых =  pj -  рсл — перепад давления на 
дросселе при установке его соответственно на входе и 
на выходе;

р н — const — подводимое давление (давление насоса);
р р — рабочее давление в цилиндре для схемы с дросселем 

на входе (рис. 235, а);
р сл — давление в сливной магистрали;
р , — противодавление в нерабочей полости цилиндра для 

схемы с дросселем на выходе (рис. 235, б);
Р  — нагрузка, приложенная к штоку цилиндра;
Т — сила трения в цилиндре;
г, л(С* — d1)t ——i— ------------площадь живого сечения цилиндра;

D  и d — диаметр поршня и штока.
Из выражений (409) и (411) следует, что перепад давления на 

дросселях, а следовательно, u расход жидкости через них зависят 
от величипы нагрузки Р  на штоке гидроцилиндра, причем перепады 
давления в схеме с дросселем на выходе и на входе будут при всех 
прочих равных условиях равны между собой. В соответствии с 
ЭТИМ зависимость скорости от нагрузки в этих схемах будет оди
наковой. Расчетный к. п. д. одинаков для систем дроссельного 
регулирования на выходе и для систем регулирования л а  входе. 
Однако в действительных условиях к. п. д. системы с дросселиро
ванием на выходе несколько ниже, чем для систем с дросселирова
нием на входе, вследствие более высоких потерь на трение в сило
вом цилиндре.

Необходимо отметить, что системы дроссельного регулирования 
обладают относительно низким к. п. д. Н и з к и й  к . п .  д . систем 
обусловлен значительными потерями энергии, поскольку в на
сосе подобной системы независимо от мощности, потребляемой 
исполнительными двигателями, расходуется мощность, соответст
вующая полной производительности насоса и давлению, опреде
ляемому настройкой (регулировкой) переливного клапана.

В соответствии с указанным к. п. д. при уменьшении нагрузки 
понижается, приближ аясь при малой нагрузке к нулю.

Системы с переменным давлением. Реже применяются системы 
с переменным давлением (р Ф  const), в которых давление питания 
зависит от нагрузки гидродвигателя (рис. 235, г). Излишек жид
кости в этой схеме отводится в бак через дроссель, устан овл ен н ы й  
параллельно с гидродвигателем (на линии, соединяющей магист
раль подводимого давления с баком). Ж идкость, подаваемая на
сосом в объеме QH, делится на два параллельных потока, один из 
которых Q4 поступает в силовой цилиндр (гидродвигатель), а

Поскольку р, =  Ар,ызс - f  р сл, можно написать
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второй Q0 переливается через дроссель в бак, причем количествен 
но эти потоки обратно пропорциональны сопротивлениям ветвей:

Q h =  Q 4 +  Q a -

Выразив гидравлическое сопротивление дросселя через га =» 
=  где Qa и Дра — расход и перепад давления в нем, и пре
небрегая давлением в сливной магистрали, можем написать

Г  « 1 2 )

Основным недостатком последней системы является понижен
ная жесткость и необходимость индивидуального для каждого 
потребителя источника питания. Кроме того, точность регулиро
вания скорости и ее стабильность при этом способе регулирования 
ниже, чем в предыдущих схемах с р н =  const, однако жидкость 
нагревается меньше. Последнее обусловлено тем, что давление 
в этой системе пропорционально нагрузке, и лишь при макси
мальной ее величине оно достигнет значения, на которое отрегу
лирован переливной клапан насоса.

ДРОССЕЛЬНЫЕ РЕГУЛЯТОРЫ С ПОСТОЯННЫМ ПЕРЕПАДОМ
ДАВЛЕНИЯ

Чтобы и с к л ю ч и т ь  влияние нагрузки на расход жидкости, а 
следовательно, и на скорость гидравлического двигателя, уста
навливают дроссельные регуляторы, которые позволяют обеспе
чивать при изменении нагрузки практически постоянный перепад 
давления и соответственно этому постоянный при прочих равных 
условиях расход жидкости.

Эти регуляторы состоят из двух дросселей, один из которых 
имеет постоянную настройку, другой — автоматически регулируе
мую. Регуляторы соединяются таким образом, что могут изме
нять сопротивление потоку жидкости, подаваемой от источника 
питания к гидродвигателю при перемещении управляющего эле
мента в зависимости от внешнего сигнала.

Принципиальная схема такого регулятора, устанавливаемого 
на входе в напорную магистраль, представлена на рнс. 236, а.

Регулятор состоит из соединенных в общем корпусе двух дрос
селей 1 и 2, из которых дроссель 1 представляет собой клапан 
(редуктор) с автоматически изменяющимся сопротивлением (пере
пад давления Др х ф  const) в зависимости от редуцированного 
Давления Рре0 на выходе из него и нагрузки Р  гидродвигателя 4, 
и дроссель 2 с постоянной (ручной) настройкой сопротивления 
(перепад давления при постоянном расходе Др2 =  const).

Ж идкость с входным давлением р вх =  const поступает (от на
соса или иного источника расхода) через входное окно 6 и щель
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автоматического дросселя в проточку (камеру) 3  между двум и 
поясками плунжера дросселя /  и от нее — к дросселю 2, от коти 
рого она направляется к гидродвигателю (силовому цилиндру 4).

Д ля приведенной схемы выходное давление дросселя 2 явлн 
ется рабочим давлением р д гидродвигателя, которое равно (трс

р
нием пренебрегаем) рд =  у , F  — рабочая площадь силового 
цилиндра и Р — внешняя нагрузка, приложенная к его штоку.

Рис. 236. Схема п конструкция дроссельного регулятора постоян
ного давления для установки в напорную (а) и сливную (б) маги

страли гидродвнгателя регулятора расхода («)

П лунжер дросселя 1 в этой схеме находится под действием уси-
Г а , я  (D* — d‘) лия пружины 5 и силы давления р() на площадь А/„  =  —-—^-------,

стремящихся сместить его в положение максимального открыва
ния проходного окна 6, и противодействующей им силы редуци
рованного давления, равного р Ре0 — Арг +  р(1, на ту же пло
щадь, где Ар г — перепад давления (сопротивление) дросселя 2; 
А/„ — неуравновешенная площадь плунж ера дросселя I.

При установившемся режиме

i  и PiК  3nrtmi

в

К потребителю 
в)

P p t O ^ f  п Р пр  "Ь / V V n
или

. (413)

где Р пр — усилие сж атия пружины 5, 
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На осповапип последних выражений можно написать

откуда перепад давления в дросселе 2  равен

=  const. (414)

Очевидно, при сохранении постоянства перепада давления 
Др2 постоянными будут при всех прочих равных условиях и 
расходы жидкости независимо от нагрузки Р  гидродвигателя и 
входного давления р вх, которое должно быть лишь несколько 
превышать р д. Нетрудно видеть, что увеличение давления р д, 
обусловленное увеличением нагрузки Р,  нарушит равновесие 
плунжера 4, и он, переместившись вверх, увеличит открывание 
(уменьшит перепад давления Ар,), компенсируя тем самым по
вышение нагрузки. При снижении нагрузки Р  процесс будет про
текать в обратном порядке.

Конструктивная схема распространенного регулятора подоб
ного типа, предназначенного для установки в сливной магистрали, 
показана на рис. 236, б. Регулятор представляет собой редукцион
ный клапан (дроссель с автоматической настройкой) 3, снабжен
ный дросселем 5 с постоянной настройкой.

Редуцированное давление действует через поршень 1 на плун
жер 2,  смещению которого противодействует пружина 4; усилие 
сжатия этой пружины определяет величину редуцированного 
давления р Ред.

При изменении входного давления р и которым в этой схеме 
является давление жидкости, отводимой из нерабочей полости 
гидродвигателя, вызванном колебанием нагрузки этого двигателя, 
изменится также мгновенный расход жидкости через щелевой ка
нал автоматического дросселя 3, что, в свою очередь, вызовет 
соответствующее изменение сопротивления дросселя 5 постоянной 
настройки (изменение редуцированного давления р ред), в резуль
тате чего равновесие плунжера 2  наруш ится, и он переместится 
в новое положение, в котором потери (перепад) давления Др щ в 
щелевом канале дросселя 3  вновь будут равны разности нового 
входного и редуцированного давления.

Редукционное давление р ре0 без учета сил трения, а также 
реактивных сил потока жидкости и давления, обусловленного 
сопротивлением сливной линии, определяют по выражению

где Р пр — усилие регулирования пружины 4;
/„  — площадь поршня 1.

Чтобы устранить влияние на регулятор сливного давления, 
линию соединяют через осевой канал в плунжере 2  с полостью 6.

1п ’
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В этом случае устанавливается постоянный перепад давления 
Др др на дросселе 5 при всех возможных изменениях значения 
редуцированного давления р ^  и перепада давления Др0р =~
— Рред — Рс.ч которые для этой схемы определяются выраже
нием

Д ля повышения чувствительности регулятора уменьшают диа
метр d2 плунж ера 2 и увеличивают диаметр е?, поршня 1, отноше
ние которых достигает 5.

Величину Pj^a выбирают при условии установки регулятора 
в сливной магистрали двигателя не более 1—2 кГ/см *. Д ля повы
шения устойчивости регулятора против автоколебаний жидкость 
с давлением р подводится к поршню через демпфер (дроссель) 7.

На рис. 236, в показана схема распространенного регулятора 
скорости гидродвигателя (регулятора расхода жидкости) иного 
типа. Этот регулятор состоит в основном из двух дросселей — 
шайбового 1 постоянного сопротивления и автоматически регули
руемого, сопротивление которого определяется положением плун
жера 3.  Этот плунжер под действием пружины 5,  стремящейся 
сместить его влево и тем самым увеличить проходное сечение 
(уменьшить сопротивление), и перепада давления Др, =  р , — р 2, 
жидкости на дросселе 1 (в междроссельной камере а), который 
через поршень 2 стремится уменьшить проходное сечение (увели
чить сопротивленце дросселя).

Величина этого перепада давления определяется усилием 
пружины 5 и практически не зависит от давления р , на входе 
в регулятор и р3 — на выходе из него.

При повышении давления р 2 в междроссельной камере а сверх 
заданного перепад давления на поршне 2  Др, =  р , — р2 умень
шается (при р , =  const) и пружина 5  через толкатель 4 сместит 
плунжер 3 вправо, увеличивая проходное сечение дросселя. При 
понижении давления р2 процесс протекает в обратном порядке. 
Следовательно, перепад давления Др, =  р , — р2 на дросселе 1 
поддерживается постоянным, и постоянным будет также расход 
через него жидкости.

Условие равновесия поршня 2, управляющего плунжером 3, 
имеет вид

где Др, =  р , — р 2 — перепад давления на шайбовом (нерегули
руемом) дросселе 1;

Р  — усилие сжатия пружины 4 при х  =  0 (соответствует 
минимальному значению расходной щели);

Т — сила трения подвижных частей;

ApxF0 =  Р ± Т  — R  или Др, Р,  +  Сх ±  Т  -  И 
Fo
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С  — коэффициент жесткости пружины; 
х — перемещения плунжера 3 от полностью закрытого по

ложения;
Ро — усилие начального натяжения пружины 5 (при макси

мальном значении х );
F u — площадь поршня 2;
R  — гидродинамическая сила (реакция) потока жидкости, 

действующая на плунжер 3  (см. стр. 349).
Сила трения Т ухудшает характеристику регулятора, поэтому 

она должна быть уменьшена до минимума. Д ля этого прорезают 
на плунжере 3  и поршне 2 круговые канавки (см. стр. 343). 
Силу трения можно уменьшить точностью, чистотой обработки 
и подбором твердостей скользящ их деталей.

Д ля повышения чувствительности и точности регулирования 
увеличивают площадь F0 поршня 2. Во многих случаях F0 в 5-И О  
раз и более превышает площадь плунжера 3. Повышение чувстви
тельности обусловлено тем, что при увеличении диаметра поршня 
периметр трения повышается пропорционально его величине, а 
площадь — пропорционально квадрату диаметра.

Суммарное сопротивление Ар  (перепад давлений в регуляторе) 
определится

Ар =  APl +  Арг,

где Api =  Pi — рг — перепад давления на дроссельной шайбе 1, 
Арг — р г — р 3 — перепад давления в щели регулируемого 

дросселя.
Расход жидкости через отверстие дроссельной шайбы 1 (Qt) 

и расход через щель (окно) ((?2) регулируемого дросселя связаны, 
согласно закона неразрывности потока, выражением

Qi =  Qy =  Q
или

I  О - m / ,

отсюда перепад давления на автоматически регулируемом дросселе
3 определится выражением

I
где Hj и  цг — коэффициент расхода через отверстие дроссель

ной шайбы /  и щель 6, образуемую плунжером 3\ 
Д и / 2 — площади проходных сечений отверстия шай

бы 1 и щели, образуемой плунжером 3. 
Значения коэффициентов расхода щ  и р г определяются пролив

нями (на основании опытных данных), однако для предваритель
ных расчетов можно принимать

Их =  0,62; цг =  0,7 -t- 0,75.
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РАСПРОСТРАНЕННЫЕ СХЕМЫ ДРОССЕЛЬНОГО РЕГУЛИРОВАНИЯ

На рис. 237 представлены распространенные схемы дроссель 
ного регулирования скорости гидродвигателя с установкой дрог 
селя в сливной (рис. 237, а) и напорной (рис. 237, б) линиях. 
Из рис. 237, а видно, что противодавление р , в нерабочей полости 
цилиндра при постоянном подводимом давлении р н и отсутствии 
сил трения норшня будет в зависимости от величины приложенной 
нагрузки Р  [см. такж е выражение (411)] равно

=  (4 W)

где D — диаметр цилиндра; 
d  — диаметр штока;

Fx =  и F2 =  ~  (D2 -  d2) — площади живых сечений левой
и правой полостей цилиндра.

При нулевой внешней нагрузке Р =  0, приложенной к поршню, 
противодавление р ,  достигает максимального значения:

_  Рн Р»
Р imax — D 2 _  #  >

и при максимальной нагрузке р тах достигает минимального значе
ния:

PhD* Pmax 
Pimln — Dj _  .

Регулятор состоит из связанного с поршнем 3  дросселя 4 с 
переменным проходным сечением и дросселя 2, настроенного на 
заданную скорость поршня двигателя. Сверху на поршень 3 регу
лятора действует сила Р пр упругости пружины 1, а снизу — дав
ление жидкости р 2 перед дросселем:

где d„ — диаметр поршня 3.
При уменьшении противодавления р, в цилиндре, вызванном 

увеличением нагрузки Р,  количество жидкости, проходящей через 
дроссель 4, уменьшится, в результате чего давление рг понизится  
и дроссель под действием пружины 1 будет перемещаться вниз, 
увеличивая проходное сечение щели до тех пор, пока давление 
перед дросселем 2  не восстановится.

При стабилизации скорости движения поршня установкой регу
лятора скорости на напорной линии (см. рис. 237, б) на поршень 
гидродвигателя действует переменное давление р., при постоянном  
давлении р н — const в напорной линии, поддерживаемом перелив
ным клапаном насоса.
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Связь между перепадами давления, создающимися дросселями 
т и п, имеет вид

Рн =  Apn +  Apm +  Pi .

где Арп и Арт — перепады давлений, создаваемые дросселями 
п и т .

7т W.

PH-const\ 
6)

Рис. 237. Схемы автоматических дроссельных регуляторов скоро- 
/ сти гпдродвнгателя

Если обеспечить постоянство одного из этих перепадов, посто
янным будет также расход (подача) жидкости.

Д ля сохранения постоянной подачи жидкости в цилиндр необ
ходимо выдержать условие

Рн -  Ь Рп =  Р» +  А Рт =  c o n s t»
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что может быть достигнуто соответствующим регулированием пере
пада давления на дросселе т  при обеспечении условия

Л Р т  =  Рн -  Д р „  -  Р г

Регулирование скорости перемещения ведомого звена можно 
осуществить также изменением давления жидкости, нагнетаемой 
насосом (рн Ф  const). Одна из возможных схем подобного регули
рования представлена на рис. 237, в (см. также, рис. 235, г), в ко
торой пропускное сечение маслопровода, ведущего в рабочую 
полость двигателя, определяется положением дросселя 2  постоян 
ного сопротивления. Однако через этот дроссель проходит только 
часть потока жидкости от насоса, а остальная часть сливается в 
бак. Величина отводимой части потока определяется положением 
плавающего дросселя 3, связанного с поршнем 1, к которому с 
нижней стороны приложена сила, пропорциональная давлению 
жидкости перед дросселем 2, а с  верхней — сила, пропорциональ
ная давлению в двигателе. Поэтому в зависимости от изменения 
рабочей нагрузки Р  в двигателе поршень регулятора, перемеща
ясь, регулирует перепуск жидкости в бак.

Перепад давления в дросселе 3, определяемый усилием пру 
жины, обычно не превышает 2—3 кГ/см2. Д л я  уменьшения влия
ния сжимаемости рабочей среды, обусловленной наличием в ней 
растворенного воздуха, и обеспечения равномерной скорости на 
выходе из цилиндра установлен подпорный клапан 4, отрегулиро
ванный на противодавление ~ 3 —10 кГ/см2.

В рассматриваемой схеме предохранительный клапан насоса  
срабатывает лишь при превышении величины давления в системе, 
соответствующей максимальной нагрузке двигателя.

Схема регулирования скорости путем изменения давления  
р н ф  const жидкости нагнетаемой насосом, с установкой дросселя  
на сливной линии представлена на рис. 237, г. Стабилизация ско
рости выхода в этой схеме достигается изменением давления ж ид
кости на входе в цилиндр 1 пропорционально нагрузке на его 
штоке.

Поскольку изменение нагрузки сопровождается изменением  
давления перед дросселем 3 , изменяется также давление жидкости  
на верхний торец плунжера 2  автоматического дросселя и соответ
ственно — давление р  в питающей ветви. Перепад давления в 
дросселе 3 обычно не превышает 3—4 кП см 2.

Из сказанного следует, что поскольку входное давление р н 
в схемах, приведенных на рис. 237, в и г, пропорционально нагруз
ке и не намного превышает величину обусловленную, потери энер
гии (и нагревание жидкости) будут ^ н ь ш е , чем в схеме с р н =* 
=  const (см. рис. 237, а и б).



Глава VII

Гидравлические системы включают в себя большое количество 
разнообразных вспомогательных гидроагрегатов, предназначен
ных для регулирования, дозирования и ограничения расхода жид
кости, для защиты гидросистемы от потери рабочей жидкости 
при разрушении какого-либо гидроагрегата или участка магист
рали, для фиксирования гидродвигателя в заданном положении 
и пр.

Основные из этих гидроагрегатов рассмотрены ниже.
I

СИНХРОНИЗАТОРЫ ДВИЖЕНИЯ УЗЛОВ

Во многих случаях требуется синхронизировать выходные 
скорости нескольких гидродвигателей (силовых цилиндров), пи
тающихся от одного (общего) насоса. При этом для синхрониза
ции действия нескольких агрегатов обычно требуется обеспечить 
равенство скоростей.

Д ля этого применяются различные устройства, так называе
мые делители потока, которые построены на объемном или дрос
сельном принципе.

Наиболее простыми делителями объемного типа являю тся спа
ренные (связанные валами) гидромоторы 1 и 2  преимущественно 
аксиально-поршневых типов (рис. 238, а). Гидромоторы в данной 
схеме являю тся расходомерными устройствами (дозаторами), про
пускающими за один оборот объем жидкости, равный без учета 
утечек в гидромоторе рабочему объему гидромотора.

При равных рабочих объемах гидромоторов 1 и 2  поток жид
кости между гидродвигателями (силовыми цилиндрами) 3  и 4 будет
разделяться в данной схеме на равные части При равен
стве внешней нагрузки цилиндров (Рх «  Р г и р х «  р г) перепад 
Давления в гидромоторах будет обусловлен лишь трением, т. е. 
гидромоторы в этом случае практически будут работать в холос- 
том режиме, ввиду чего утечки ж и д к о с т и  в н и х  практически

ВСПОМОГАТЕЛЬНЫЕ ГИДРОАГРЕГАТЫ

415



отсутствуют, т. е. объемный к. п. д. их примерно равен единице, 
вследствие чего подобная схема синхронизации отличается отно 
снтельно высокой точностью.

При изменении внешней нагрузки гидродвигателей (Р , ф  Р .) 
равенство давлений в них будет нарушено (р, Ф р г), в результа 
те в линии недогруженного гидродвигателя появится избыток 
мощности. Н аходящ ийся па этой линии гидравлический мотор 
вступит в работу в качестве привода второго гидромотора в линии 
перегруженного гидродвигателя, который в этом случае будет 
работать в режиме насоса, по
вышающего давление сверх дав
ления питания (на входе в гид
ромоторы) р н до величины, не
обходимой для преодоления 
сопротивления в линии пере
груженного гидродвигателя.

О.Рн

- 
1 

$ р
V)a .\
е\

1

С, т

a) J
Рпс. 238. Схемы объемных делителей потока

Очевидно, что в этом режиме (Рх ф  Р г или pj Ф  р 2) перепад 
давления в обоих гидромоторах будет обусловлен не только ме
ханическими потерями, но и разностью нагрузок цилиндров 
и Р 2, которая компенсируется работой (в качестве насоса) 
гидромотора, установленного в ветви перегруженного цилиндра.

Перепад давления на этом гидромоторе, в этом случае р а и т  
без учета сил трения в системе

Ар =  0 ,5рн =  0,5 - — x- f  ^ ш1п ,

максимальная и минимальная текущие на
грузки гидродвигателей (цилиндров); 
площадь цилиндра;

давление в линии питания (давление перед 
гндромоторами).

гДе  Р max И Р m|n — 

F -
р р_ max — mln

Рн =
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Коэффициент 0,5 обуслоплон тем, что мощность для компенса
ции разности в нагрузках (Ртах — P mtn) делится поровну между 
обоими гидромоторами.

Следовательно, при нулевой нагрузке одного из цилиндров оба 
гидромотора будут работать (без учета потерь трения в системе) 

с перепадом давления, равным 0,5 р н, где р н — давление в линии 
питания, соответствующее нагрузке Ртзх.

В качестве делительных устройств могут быть применены в 
рассмотренной простой схеме лишь гидромоторы с высоким объем
ным к. п. д. (малыми утечками), например гидромоторы аксиаль
но-поршневых типов.

На рис. 238, б представлена схема объемного делителя потока, 
в которой в качестве расходомерных устройств применена трех
шестеренная машина, представляющая собой два совмещенных 
шестеренных гидромотора.

Д ля уменьшения возможной ошибки деления потока, обуслов
ленной разностью нагрузок Р х и Р 2 силовых цилиндров, применен 
автоматический дроссельный регулятор, представляющий собой 
плавающий плунжер т , который при равных давлениях р х и р 2 
жидкости в линиях, ведущих к гидродвигателям (рх =  р 4), будет 
находиться в среднем положении между каналами et и е2, через 
которые происходит питание этих двигателей. Однако при измене
нии нагрузки в одном из двигателей (Рг ф  Р г) плунжер т в резуль
тате создавшейся разности давлений (р, Ф  р 2) жидкости в каме
рах q  и с2 переместится в направлении камеры с меньшим давле
нием и частично перекроет соответствующий канал питания двига
телей, вследствие чего суммарные сопротивления (а следовательно, 
и расходы жидкости) ветвей обоих двигателей уравняются.
1 Очевидно, что без учета трения плунжер то при любом, сколь 

угодно малом нарушении равенства р 1 =  р 2 придет в действие, 
компенсируя возможное рассогласование, могущее произойти 
вследствие изменения утечек в гидромоторах при р х Ф  р г. Следо
вательно, гидромоторы в этой схеме будут работать при постоян
ном перепаде давления, обусловленном лишь потерями трения, 
в результате чего будет обеспечено равенство расходов жидкости.

Из дроссельных делительных устройств наиболее распростра
нено устройство, схема которого показана на рис. 239, а —в. 
Поток разделяется с помощью двух пакетов дроссельных шайб 
fli и а2 и регулируемого дросселя в виде плавающего плунжера то, 
который при равных давлениях рх и р2 жидкости в линиях, веду
щих к гидродвигателям, будет находиться в среднем положении 
между каналами ех и е2, через которые происходит питание этих 
Двигателей. Однако при изменении нагрузки в одном из двигате- 
лей (pj ф  р 2) плунж ер то в результате образовавшейся разности 
Давлений жидкости в камерах с, и с2 переместится в направлении 
камеры с меньшим давлением (см. рис. 239, б и в) и частично пере
кроет соответствующее окно ех или ег, вследствие чего суммарные

14 Т. М. Башта 417



сопротивления (а следовательно, и расходы жидкости) в магистра
лях обоих двигателей выравнятся.

Поскольку система питается от общего источника (насоса) с 
давлением р И, условие равновесия сил, действующих на дроссель-

Рпс. 239. Конструкция п схема дроссельного делителя потока

пый плунжер т,  будет иметь вид (принимаем, что в качестве 
гидродвигателей применены силовые цилиндры)

ДР„ 1 +  +  Pi =  Дрма +  ДР™,* +  Рг =  рн, (4 17)
где p t и р г — давления в цилиндрах;

Др„1 =  Р„ -  Pci и А р,л =  Р н -  Рс* “  потеря напора в 
пластинчатых дросселях и а 2; в соответствии с приведенным

ДР„1 +  Pci =  &P„i +  Pcs‘.
Др„,1 =  Pel и Др„,2 =  р сг — Рг — потеря напора, вызван

ная частичным перекрытием плунжером т окон с, 
или ег питания цилиндров;

р с, =  р , — Др,,„ и р г2 =  р 2 -  Др„,г — давления в каме
рах Cj и с»; пренебрегая потерями трения плунже
ра т,  будем иметь р с, =  р с2, в соответствии с чем
Pi — ДРт 1 =  Рг — Ар,»*- 

Из приведенного следует, что при условии р с, =  р с2; Др„,
=  Дp ,l2 и =  F2 любое изменение рабочего давления p j или Рг
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в силовых цилиндрах, обусловленное изменением их нагрузки, 
будет сопровождаться равным, но противоположным по знаку 
изменением сопротивления (перепада А рт1 и Apmt), обусловленного 
смещением дроссельного плунжера т.

В действительности вследствие трения плунжера т наблюда
ется некоторая погрешность деления по расходу.

В том случае, если движение поршня из цилнндров по какой- 
либо причине прекратится, плунжер т полностью перекроет окно 
питания второго ци
линдра и движение его 
поршня также прекра
тится.

Схема делителя по
тока иного тина пред
ставлена на рис. 240, а.
П лунжер 1 связан с 
дифференциальным ры
чагом 3, к которому 
прикреплены две тяги, 
соединенные обратной 
связью с силовыми ци
линдрами или с той ча
стью механизма, кото
рую они приводят в дви
жение. Если оба конца 
рычага 3  перемещаются 
с одинаковой скоростью 
(т. е. движения цилинд
ров синхронизированы), 
плунжер 1 будет оста
ваться в нейтральном 
положении. Если один 
из цилиндров опередит 
другой, то рычаг 3, передвинув плунжер, частично перекроет ка
нал, по которому жидкость поступала к опередившему цилинд
ру. Ж идкость к цилиндрам поступает через обратные кла
паны 2.

Делитель рассчитан на давление до 280 кГ!см* и обеспечивает 
высокую (2—3% ) точность деления потока.

На рис. 240, б представлена схема делителя с уравновешен
ным дросселирующим плунжером с конусными отсечными кром
ками. Схема снабжена также дросселями а постоянного сопротивле
ния. По данным фирмы, выпускающей этот делитель, относитель
ная ошибка его составляет 1—2%.

'К лапан последовательного включения. Часто требуется обес
печить строгую последовательность включения двух или более 
гидродвигателей. В частности такие требования предъявляются
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к гидравлическим цепям уборки и выпуска шасси и управления 
створками шасси самолета.

На рис. 241, а показана схема, в которой предусмотрена по
следовательность включения силового цилиндра 5, осуществляемая 
при втягивающем движении поршня 2 второго цилиндра 1 его што
ком в конце или в промежуточном своем положении.

Л евая полость силового цилиндра 1 соединена через распреде
литель 3 с нагнетательной магистралью и цилиндром 5  — через 
перекрывной (обратный) клапан 4. В закрытом своем положении 
этот клапан перекрывает проход жидкости в цилиндр5. Включение

пптания этого цилиндра осуществляется упором 7 цилиндра 1, 
который в заданном месте нажимает на хвостовик плоского 
обратного клапана 4, обеспечивая подвод жидкости в левую 
полость цилиндра 5.

Обратный ход поршней обоих цилиндров осуществляется одно
временно.

Следует отметить, что поршень 6 цилиндра 5  рассмотренной 
схемы имеет возможность перемещаться в правое положение под 
действием знакопеременной внешней нагрузки. Д ля исключения 
этого на сливной линии цилиндра 5 часто устанавливают запор
ный кран 4 (рис. 241, б). В этой схеме рабочее давление подво
дится одновременно как в верхний 1, так и в нижний 5  цилиндры, 
однако движение поршня цилиндра 5 начнется лишь после того, 

. как упор 7 штока цилиндра 1 откроет клапан 4 и соединит через
I распределитель 3  правую (сливную) полость цилиндра 5  с баком.

Д ля ограничения расхода жидкости, например для п оддерж а
ния постоянной скорости выхода гидравлического двигателя при 
переменной его нагрузке, в линии питания потребителя у стан ав 
ливают ограничители расхода (клапаны стабильною расхода),
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которые автоматически регулируют потерю напора, обеспечиваю
щую заданный расход жидкости.

Схема подобного ограничителя расхода одностороннего дейст
вия показана на рис. 242, а. Ж идкость из входного канала 1 посту
пает в камеру 2  и далее через дроссельное отверстие 3  в подвиж
ном поршне 4 и окна 6  в корпусе направляется к выходному кана
лу 7, связанному с потребителем. Поршень 4 нагружен слабой 
пружиной 5, усилие которой уравновешивается перепадом давле
ния, создаваемым сопротивлением отверстия 3. Если расход 
жидкости потребителем увеличится, то увеличится и перепад 
давления, в результате поршень 4 переместится вправо и частич
но перекроет окна 6, уменьшая расход до величины, на которую 
рассчитан ограничитель. При уменьшении расхода поршень 4 пере
местится влево и тем самым уменьшит суммарное сопротивление 
окон 6 и отверстие 3.

Р и с . 242. Схема ограничителя расхода жидкости

Если донышко поршня 4, в котором выполнено отверстие 3, 
отвечает требованиям схемы, приведенной на рис. 233, а, условие 
равновесия определится выражением [см. также выражение (74)]

F&p  =  Р  • — — Дп =  9 L  . _ 1 _И р ft 2£Ц*- (418)

где F — площадь сечения поршня 4\
Р пр — усилие сж атия пружины 5;

Q ty
Др  =  — перепад давления в отверстии 3;

/  — площадь отверстия 3;
Q — расход жидкости через отверстое 3.

Площадь /  и усилие пружины Р пр рассчитывают обычно на пере
пад давления Ар «  3 -г5  кГ/см3 для заданного предельного зна
чения расхода жидкости.

На рис. 242, б представлена конструктивная схема подобного 
ограничителя"расхода. В отличие от показанной на рис. 242, а 
схемы ограничителя в рассматриваемой конструкции деталь 3, 
служащ ая направляющей пружины 5, имеет осевое калиброванное 
отверстие 4, обеспечивающее некоторый минимальный расход жид
кости при максимальном давлении, прп котором расходные окна
2 и 6 перекрыты плавающим поршнем 1.
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При изменении направления потока жидкости поршень 1 уста
навливается в крайнее левое положение и жидкость протекает 
через полностью открытые окна 6 и калиброванное отверстие 4. 
Ограничитель обеспечивает практически стабильный расход не
зависимо от давления на выходе (давления нагрузки).

УСТРОЙСТВА д л я  и з о л и р о в а н и я  п о в р е ж д е н н о г о  
ТРУБОПРОВОДА

Д ля защиты участков гидросистемы с потребителями, расхо
дующими за одноразовую операцию ограниченный объем жидко
сти, применяют дозаторы, которые после прохода заданного ко
личества (объема) жидкости полностью перекрывают подводящую 
магистраль. В частности для защиты от потерь жидкости при 
разрушении вспомогательных систем — манометров и различных

1 2 3 U 5

Рпс. 243. Схемы дозаторов для изолирования поврежденной 
гидравлической ветви

датчиков с малым объемом применяют дозаторы, основанные н а  
принципе вытесняемого объема, которые представляют н е б о л ь ш о й  
цилиндр (рис. 2 4 3 ,  а), поршень которого отделяет з а щ и щ а е м ы ! !  
прибор от гидросистемы. Полость дозатора заполняется ж и д к о с т ь ю  
с помощью перекрывного вентиля, при открытии которого п о р 
шенек под действием пружины перемещается влево.

Д ля изолирования поврежденной гидравлической м а г и с т р а л и  
применяют различные автоматические предохранительные у с т р о й 
ства, принципиальная схема одного пз которых п о к а з а н а  н а  
рис. 2 4 3 ,  б. Сигналом о повреждении (разрушении т р у б о п р о в о д а ) .
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вызвавшем потерю рабочей жидкости, здесь служит падение дав
ления в магистрали.

Устройство состоит из клапана 9, поршенек 6 которого входит 
в цилиндр 4, а конусная часть может перекрывать выходное отвер
стие 10, ведущее к потребителю. Правая полость цилиндра 4 сооб
щена с полостью 5 корпуса 2, а левая через дроссельное отверстие 
8 — с полостью 1 корпуса. Это дроссельное отверстие определяет 
скорость перемещения клапана 9 , а также служит демпфером про
тив колебаний клапана и устраняет реакцию клапана на случай
ные кратковременные забросы перепада давления. Клапан 9 под 
действием пружины 3 стремится переместиться в крайнее пра
вое положение, при котором отверстие 10, ведущее к силовому ци
линдру, будет открыто.

Принцип действия предохранителя основан на изменении пе
репада давления жидкости во входной 5 и выходной 1 полостях 
(Др =  рй — Рх) прн нарушении установленного режима течения 
жидкости в результате разруш ения магистрали потребителя. При 
полном или частичном разрушении трубопровода на линии, свя
занной с выходной камерой 1, давление р х в ней понизится, что 
приведет к повышению установившегося перепада давления Др  =
— Ръ — Pi в камерах 5  и /  действующего на поршенек 6 клапана 9. 
При известной величине Др  клапан 9 переместится влево и полно
стью перекроет выходное отверстие 10, связанное с поврежденной 
линией.

Рассмотренное предохранительное устройство пригодно для 
работы в широком диапазоне расходов жидкости, нижний предел 
которого определяется предварительным натяжением пружины 3. 
При расходах жидкости ниже этого предела, при которых не раз
вивается необходимый для сжатия пружины 3 перепад давления, 
предохранитель не сможет предотвратить утечку жидкости даже 
в том случае, если магистраль потребителя полностью разрушена. 
Прн расходах же, значительно превышающих верхний предел 
рабочего диапазона, клапан может преждевременно закрыться 
даже при исправной системе. Ввиду этого предохранитель регу
лируется так, чтобы расход жидкости при исправной системе на
ходился в требуемом диапазоне, определяемом сечениями дрос
сельных отверстии 7 и 8, такж е площадью поршенька 6 и усили
ем пружины 3.

Максимальное значение расхода @max, которое вызовет закры 
тие клапана, определяется из уравнений

К  < ?т.х  =  P /о У

Apf„ =  Рпр "Ь Схтах>
где ц и /о — коэффициент расхода через отверстия 7 и суммар

ная их площадь; •
/  и Др — площадь поршенька 6 и перенад давлений на нем;

423



Р пр и С — усилие начального сж атия пружины 8 (при край
нем правом положении порш енька 6) и константа 
ее жесткости;

Хтлх — максимальное перемещение поршенька 6.
Дозируемое количество жидкости не зависит от ее вязкости 

и температуры, а такж е от продолжительности рабочего цикла, 
поскольку с изменением вязкости повысятся перепад давления 
Др =  Рь — Pi и сопротивление дроссельного отверстия 8. В ре
зультате клапап закроется лишь после того, как пропустит строго 
заданное количество жидкости.

В равной мере дозирующие свойства устройства будут охране
ны и при увеличении расхода жидкости. При этом перепад давле
ния Др =  р 5 — р х увеличится, а следовательно, пропорциональ
но уменьшится время, необходимое для заполнения жидкостью 
правой полости цилиндра и через дроссельное отверстие 8.

На рис. 243, в показала схема объемного дозатора подобного 
же типа. При подаче жидкости от насоса поршень 4 под действием 
жидкости, сжав пружину 7, перемещается влево; одновремен
но жидкость в количестве Qx будет поступать через дрос
сельное отверстие 1 под поршепь 3 и через дроссельные кана
лы 2 к потребителю (Q2). Поступление жидкости к потребителю 
будет происходить до тех пор, пока поршень 3 не перекроет 
капала 2.

Объем жидкости, прошедшей через дозатор, можно прибли
женно определить без учета трения и сил инерции, а также допу
ская , что коэффициенты расходов дроссельных отверстий 1 и 2  рав
ны из условия

<?i -  А.
<?. “  /. ’

где fx и / а — площади сечений дроссельных отверстий 1 и 2;
Qi и Ф* — расходы через дроссельные отверстия 1 и 2.
Время перемещения поршня 3 для установившегося режим t

где F и s — площадь и путь перемещения поршня 3;
w„ — объем жидкости, вытесняемый поршнем 3 за полный 

ход.
Расчетный дозируемый объем w такого дозатора без учета 

потерь может быть выражен

w =  w n +  Q2t =  w n ; 1 +  -^ ) .  (420)

Применение дозаторов по объему целесообразно в тех случаях, 
когда разовое (расход) потребление жидкости относительно т 1- 
болыпое по сравнению с объемом жидкости в баке и потеря дози
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руемого объема не может вызвать каких-либо нарушении в рабо
те гидросистемы.

Следует отметить, что дозатор по объему ие дифференцирует 
наружные п внутренние утечки, в то время как последние не вызы
вают опасности потери гидросистемой жидкости.

Дозаторы по объему вступают в действие начиная с некоторой ско
рости потока, соответствующей некоторому критическому расходу, 
а следовательно, на утечки, объем которых меньше этого значения, 
дозатор не реагирует.

- Дозаторы по расходу. В случае, если потребитель (в частности 
гидроцилиидр) пропускает за один цикл работы количество жид-

6) а в)
Рис. 244. Схемы дозатора по расходу жидкости (а) 

и челночного клапана (б и в)

кости, превышающее запас ее в резервуаре, для защиты гидро
системы от потери жидкости применяют дозаторы по расходу, ко
торые при достижении некоторой скорости потока, превышающей 
скорость при номинальном расходе данного потребителя, полно
стью перекрывают его участок магистрали.

Н а рис. 244, а представлена схема подробного дозатора по 
расходу. Ж идкость от иасоса проходит к потребителю через 
дроссельное отверстие 2 в поршне 1, сопротивление которого 
создает перепад давления (рх — p j ,  нагружающий пружи
ну 3.

При повышении расхода жидкости перепад давления увеличи
вается, в соответствии с чем размер щели х уменьшается, а сопро
тивление ее увеличивается. При некотором повышении расхода 
давление р х достигнет такого значения, что поршень 1 перекроет 
выходной канал диаметром d (дозатор срабатывает).
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При расходе Q, соответствующем некоторому открытию щели, 
па поршень 1 действуют силы

(Pi -  Рг)F* +  (Pi ~  Рз) Fx =  Р ПР- СХ
или

X  1 (Pi -  Рг) D 1 +  (р, -  Рз) d* I =  Р пр — СХ, (421)

где Р пр — усилие пружины 3 при нулевом открытии кла
пана (л: =  0); 

с — жесткость пружины 5; 
nD2Ft =  ------ площадь поршня;

Fx =  —̂ ------площадь выходного отверстия дозатора;
рх; р2 и рз — соответственно давления на входе, в пружин

ной камере и на выходе.
Поскольку расход определяется выражением Q =

=  ц/ У  у  ( P i~ P * ) .  где /  — площадь дроссельного отверстия 2 и
ц — коэффициент расхода 1см. выражение (74)], перепад давления 
р, — р 2 при Q — const будет величиной постоянной, не зависящей 
от изменения параметра х.

Дозатор по расходу такж е не дифференцирует утечки на внеш
ние и внутренние.

Описанные дозаторы по объему и расходу срабатывают прн 
каком-то минимальном расходе, который для лучших типов доза
торов составляет 0,4 л/мин.  Следовательно, при утечке (во внеш
нюю среду) меньше 0,4 л/мин дозатор не будет срабатывать 
н жидкость за какое-то время может быть потеряна.

Д ля уменьшения указанного минимального значения расхода 
необходимо максимально снижать трение подвижных частей до
затора.

Д ля уменьшения влияния на работу дозаторов инерционных 
перегрузок поршни их выполняют полыми и изготовляют из мате
риала с минимальным удельным весом.

Челночные клапаны. Недостатком описанных дозаторов явля
ется также и то, что они полностью отключают питание защищае
мого агрегата. Д ля устранения этого применяют дублированный 
трубопровод с установкой челночных клапанов (рис. 244, б), 
срабатывающих прн некоторой разности перепада давления.

При повреждении одного из трубопроводов изменяется давле
ние на торцах челночного клапана, что вызовет его перемещение.

При срабатывании одного из этих клапанов, обусловленном 
разрушением трубопровода или иными причинами, питание потре
бителя осуществляется через второй дублирующий трубопровод.

Д ля стабилизации положения челнока и устранения л ож н ого  
срабатывания применяют шариковые фиксаторы а, нагруж енны е 
слабой пружиной (рнс. 244, в).
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Клапаны последовательного включения

а> О,
Рис. 246. Схемы реле давления

На рис. 246, а показано реле давления мембранного типа, в 
котором давление жидкости действует на нагруженную пружиной
3 мембрану 1, при прогибе которой через штырь 2 приводится в 
действие электровыключатель 4 цепи управления.

На рис. 245, а представлен клапан, служащий для последова
тельного включения по сигналу давления в одной какой-либо 
системе действия другой системы. Д ля этого под нижний торец 
плунжера клапана по кана- _ ^ о _ _
лу а подводится давление 
первичной системы; после 
того как будет преодолено 
усилие пружины, действую
щей на плунжер, он, переме
стившись вверх, соединит 
каналы l u l l  систем.

Включение может быть 
осуществлено такж е от от
дельного источника давления 
с помощью управляющей ли
нии, по которой под торец 
плунжера подводится сиг
нальное (управляющее) дав
ление р сиг (рис. 245, б).

Рис. 245. Клапаны последовательного 
включения

Реле давления

Реле давления служит для подачи сигналов (обычно электри
ческих) при достижении заданного давления жидкости.
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Подобные реле давления выпускаются для добавления до 
200 кГ/см2 и выше. Нечувствительность этих реле (разность давле
нии при включении и выключении) зависит от рабочего дав 
ления и обычно при давлении 200 кГ/см2 не превышает 10 кГ/см-. 
Время срабатывания при превышении давления в системе выше 
давления настройки реле на величину нечувствительности не 
более 0,5 сек.

Применяют также реле поршневых типов, а такж е реле, ском
понованные заодно с предохранительным клапаном, схема которо
го показана на рис. 246, б. Плунжер 3 реле изолирован от рабочего 
давления шариковыми клапанами 1 и 6, первый из которых 
является предохранительным, второй — обратным. При повыше
нии подводимого давления выше величины, на которую отрегули
рована пружина 2, предохранительный клапан 1 откроется и жид
кость поступит к нагруженному слабой пружиной плунжеру 3, кото
рый, опускаясь, воздействует на электропереключатель 4. При паде
нии давления в линии подвода (по окончании рабочей операции) 
плунжер 3  переместится вверх, вытесняя жидкость через обратный 
клапан 6. Игольчатый вентиль (дроссель) 5 служит для регулиро
вания времени, в течение которого выполняется заданная рабочая 
операция.

Гидравлические реле выдержки времени

При помощи реле выдержки времени Осуществляют заданную 
выдержку между двумя следующими друг за другом фазами дви
жения исполнительных агрегатов или регулируемую задержку 
на некоторый промежуток времени какого-либо сигнала.

Заданный интервал времени реле определяется либо временем 
наполнения жидкостью специального расходомерного цплипдра 
(емкости), либо временем истечения (вытеснения) жидкости из 
этого цилиндра.

Схема реле времени, в котором выдержка определяется време
нем вытеснения поршнем жидкости из цилиндра при переменном 
ходе поршня и постоянном сопротивлении, показана на рис. 247, а. 
Положение плунжера 2  реле соответствует выполнению гндро 
двигателем рабочей операции. В этом положении полость цилинд 
ра 4 реле соединена через плунжер 2 с рабочей линией системы 
и поршень 5  перемещается вверх до упорного винта 7, ограничи
вающего его ход.

По окончании рабочей операции давление в рабочей линии 
гидросистемы повышается, в результате плунж ер 2 под действием 
давления жидкости на плунжер 3 переместится влево, преодолев 
усилие пружины 1 (рис. 247, б), и соединит полость цилиндра 4 
с баком. После этого поршень 5 под действием пружины 6 будет 
перемещаться вниз, вытесняя жидкость в бак.

Время перемещения поршня 5 из верхнего положения в нижнее 
изменяется регулированием длины винта 7 и сопротивлением,
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установленным па выходе из цилиндра 4. В конце хода поршень 5, 
воздействуя на концевой выключатель (или на клапаны переклю
чения), осуществляет выключение или реверс системы.

Н а рис. 247, в показана схема реле, в которой время выдерж
ки определяется регулированием дросселя 8 при постоянном ходе 
поршня 5.

в )
Рис. 247. Схемы реле выдержки времени

Запорные (обратные) клапаны. Эти клапаны предназначены 
для обеспечения одностороннего потока жидкости и устранения 
потока в обратном направлении.

Обратный клапан (рис. 248, а) конструктивно подобен предо
хранительному с той лишь разницей, что в нем применяют пружи
ны с малым усилием, достаточным для надежной посадки клапана 
в гнезде (если клапан удерживается в гнезде за счет своего веса, 
пружины могут не применяться).
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Применяют также управляемые обратные клапаны (рис. 248, б), 
которые обеспечивают свободный проход жидкости в одном на
правлении, в обратном же направлении проход осущест
вляется принудительным открытием запорного элемента
1 при помощи толкателя 8 поршня 2, встроенного в 
клапан цилиндра управления. Д ля  этого жидкость подается 
через канал 4 под поршень 2, который толкателем 3 отрывает за
порный клапан 1 от седла. При соединении канала 4 со сливной

5) в)
Рис. 248. Схемы обратных (запорных) клапанов

линией поршень 2 под действием пружины перемещается вниз, 
освобождая запорный элемент, который под действием пружины 
садится в свое гнездо.

Д ля обеспечения плавной разгрузки гидросистемы в главной 
запорный элемент 1 часто помещают шариковый разгрузочный 
клапан 2 (рис. 248, в). В этом случае толкатель 3 открывает сна
чала шариковый клапан 2, в результате чего давление в надкла- 
панной полости падает. Слив жидкости через разгрузочный кла
пан 2 происходит до тех пор, пока усилие, действующее на пор
шень 4, не окажется достаточным для открытия основного клапа
на 1, после чего начнется полный слив. Д ля устранения автоколе
баний предусмотрено дроссельное отверстие а.

Гидравлические замки

Д ля фиксирования поршня силового цилиндра в заданных 
положениях применяются гидравлические замки, одна из кон
струкций которых представлена на рнс. 249, а. В корпусе замка 1
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Разъемные муфты

В  соединениях гидравлических компонентов, подвергающих
ся частному демонтажу, обычно применяются устройства, предот
вращающие при ятом выливание жидкости и попадание впядуха 
и систему. Такими устройствами служат специальные разъемные

размещены обратные (запорные) шариковые клапаны 2 и Я, между 
которыми помещен плавающий поршенек 4. Жидкость поступает 
к замку через каналы 3 и 5 и от замка к силовым цилиндрам через ка
налы 7 н 8. При подводе жидкости к каналу 3 открывается правый 
запорный клапан 6, и ж ид
кость через канал 8 про- * 
ходит в силовой цилиндр. 3 J; « }| S 6 
Одновременно с этим дав- 1 ? / f 1' I 3 - ]! I /  
ленном жидкости поршенек
4  смещается влево и откры
вает левый запорный кла
пан 2, обеспечивая про
ход жидкости, отводимой 
из канала 7, связанного 
с нерабочей полретыо си
лового цилиндра, в канал
5 и далее к распредели
телю.

При подаче жидкости 
в канал 5 замок срабаты
вает аналогично, но в об
ратном направлении. Если 
жидкость не циркулирует, 
обратные клапаны 2 и 6 
запирают жидкость в си
ловом цилиндре, фикси
руя тем самым его пор
шень.

В запорных клапанах 
гидравлического замка, 
представленного на рис.
249, б, помещены темпера
турные клапаны 1 шари- Рис- 249' Гидравлические замки
нового типа. Д ля гермети
зации поршня 2  применено резиновое уплотпптельное кольцо.

Д ля повышения чувствительности применяются замки с серво- 
клапанами (рис. 249, в). Плунжер 1 прн перемещении воздейст
вует сначала на небольшой конусный клапан 3 , и лишь после 
того, как последний будет отжат (оторван) от своего седла, вступит 
в движение основной клапан 2.
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муфты, в которых при разъединении трубопровода запор 
ные клапаны автоматически запирают (перекрывают) проход 
жидкости.

На рис. 250, а представлена одна нз конструкции подобных 
муфт в собранном виде. Муфта состоит из скрепляемых накидной 
гайкой 6 двух частей, каж дая из которых присоединяется к

соответствующим концам 
разъединяемого трубонро 
вода. Поток жидкости через 
муфту показан стрелками.

При демонтаже муфты 
(прц свинчивании накид
ной гайки 6) клапан левой 
части муфты (а) будет при 
жат пружиной 1 к седлу 3 , 
образуя плотный затвор ле
вой части разъединяемого 
трубопровода (рис. 250,6). 
Одновременно с этим седло
5 правой части муфты (Ь) 
будет прижато пружиной 7 
к клапану 4,  герметизируя 
правую часть разъединяе
мого трубопровода.

При сборке муфты (при 
навинчивании накидной 
гайки 6) клапаны £  и 4 при
дут вместе к упору и, сжав 
пружины 1 и 7, отожмут 
свои гнезда 3 и 5, об 
разуя проход для жид 
кости (на рис. 250, а от
мечен стрелками.)

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ АККУМУЛЯТОРЫ

Гидравлический аккумулятор — устройство, служащее для на
копления энергии во время пауз в потреблении ее агрегатами 
гидравлической системы. При применении аккумуляторов мож
но понизить мощность насосов гидросистем до средней мощности 
потребителей и л и  же обеспечить перерывы в работе насоса в систе
мах с эпизодическим действием потребителя.

Так как энергия, накопленная в аккумуляторе, может 
быть использована (отдана) в короткое время, аккумулятор 
может кратковременно развить большую мощность.

В машиностроении в основном нрнменяются газовые (пиевма- 
тические) аккумуляторы и реже — грузовые и иружииные.
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В последних аккумуляторах накопление энергии происходит 
за счет подъема груза (рис. 251, б) пли деформаций пружины 
(рис. 251, а).

Грузовой аккумулятор (рис. 251, а) представляет собой ци
линдр, поршень 1 которого нагружен грузом 2. Давление р  ж и д
кости в аккумуляторе определяется площадью сечения поршня

(плунжера) и весом груза. Указанные параметры связаны отно
шением (трением пренебрегаем)

G =  pF-, р  =  £ ,  (422)

где G — веб груза;
р  — давление жидкости;
F — площадь сечения поршня.

Поскольку вес груза — величина постоянная, давление жид
кости в грузовом аккумуляторе не зависит от степени его разряд
ки (от количества жидкости в цилиндре аккумулятора).

Недостатком этих аккумуляторов является их громоздкость.
Так, например, для аккумулятора, рассчитанного на давле

ние 210 кГ1см* при диаметре поршня 250 мм,  вес груза составля
ет 10 т.

В  пружинном аккумуляторе (см. рис. 251, б) давление жид
кости создается усилием, развивающимся при растяжении или 
сжатии пружин:

Где Р нр — усилие пружин.
Поскольку усилие пружины зависит от степени ее деформа

ции, давление жидкости в этом аккумуляторе будет зависеть от 
степени его разрядки.



ГАЗОГИДРАВЛИЧЕСКИЕ АККУМУЛЯТОРЫ
В газогидравлическом аккумуляторе энергия накапливается 

в результате сжатия газа (азота или воздуха).
Газогидравлическнн аккумулятор представляет собой закры

тый сосуд, заполненный сжатым газом с некоторым начальным 
давлением р м зарядки; при подаче в этот сосуд жидкости объем 
газовой камеры уменьшается, вследствие чего давление газа по
вышается, достигая к концу зарядки (заполнения) жидкостью зна
чения Ртах- Количество поданной в аккумулятор жидкости и сред 
нее давление газа, которое приближенно для изотермного процесса
может быть принято равным рср =  у  (PK +  Pmax)i определяют запас

энергии (энергоемкость), 
которая может быть пол
ностью или частично ис
пользована при разрядке 
аккумулятора.

В аккумуляторах, при 
меняемых в гидравличе
ских системах машин, 
жидкость и газ обычно 
разделены поршнем или 
другими средствами. Разде
ление жидкостной и газо
вой сред в основном при
меняется для устранения 
возможности растворения 
газа в жидкости (см. стр. 
28). Аккумуляторы с раз
делением сред можно уста
навливать в любом поло
жении. Кроме того, при 
их применении упрощается 

решение вопроса обеспечения сохранности зарядки аккумулято
ра газом в перерывах в работе гидросистемы.

В газовых аккумуляторах с большими (в несколько сот литров) 
объемами (для прессов и пр.) разделители сред обычно не приме
няются, а слежение за уровнем жидкости в аккумуляторе осу
ществляется специальными уровнемерами.

В соответствии с типом применяемого разделителя сред разли
чают поршневые и диафрагменные аккумуляторы, наиболее про
стыми из которых являю тся поршневые (рис. 252). Порш ень в 
цилиндре герметизируется резиновыми уплотнительными кольца
ми, основным назначением которых является уплотнение газовой  
среды с целью предотвращения потерь газа при н у л е в о м  давлении 
жидкости (в нерабочем состоянии аккумулятора, которому соответ
ствует начальное давление газа.) При работе же аккум улятора,

Рпс. 252. Схемы поршневых гндрогазовых 
аккумуляторов
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т. е. когда его поршень паходится во взвешенпом состоянии, дав 
лення жидкости и газа фактически равны между собой.

Так как обеспечить уплотнение газовой среды значительно 
труднее, чем жидкостной, в некоторых аккумуляторах (рис. 252, а) 
применяют так называемый жидкостный затвор, достигаемый за
полнением жидкостью полости 2 поршня, соединенной с круго
вой проточкой 1 на нем. Очевидно, что указанный аккумулятор 
допускает лишь такую (вертикальную) установку, при которой 
газовая полость находилась бы в верхнем положении.

Д ля того чтобы устранить возможность потерн газа при не
работающей гидросистеме, применяют клапан самоотключения 
(рис. 252, б), который прн приходе поршня в крайнее положе
ние, соответствующее разряженному аккумулятору, перекрыва
ет выходное (расходное) отверстие, запирая в цилиндре аккумуля
тора некоторое количество жидкости. Вследствие того, что давле
ние жидкости в этом запертом объеме будет практически равно 
давлению газа (даже несколько выше последнего за счет разности 
площадей жидкостной н газовой камер цилиндра аккумулятора 
при запирании выходного канала), утечка газа будет практичес
ки устранена.

Поршневые аккумуляторы обычно выпускают на общий (кон
структивный) объем до 100 л при давлении до 220 кГ/смг и до 50 л 
при давлении до 400 кГ/см2. Степень сжатия газа в аккумуляторе 
обычно равна 5:1. Давление в поршневых аккумуляторах можно 
повысить, используя принцип действия преобразователя [выбором 
соотношения площадей поршней газовой и жидкостной полостей 
(см. стр. 246)] до значения 1000 кГ1см2 и выше.

Д ля увеличения конструктивного объема аккумуляторов их 
соединяют в группы.

Недостатком поршневых аккумуляторов является наличие сил 
трения поршня в цилиндре, которые создают гистерезис в работе. 
Потерн давления на преодоление сил трения поршня достигают 
обычно 1,5—3 кГ/смг. Кроме того, поскольку сила трения покоя 
поршня, уплотненного резиновыми кольцами, может превышать 
(в 4 раза и более) силу трения при движении (при длительном 
же пребывании поршня в покое это превышение может достигать 
десятикратного значения), возможны скачкообразные движения 
поршня, которые вследствие наличия упругого элемента (газа) 
и значительной массы и соответственно инерции поршня могут 
перерасти в колебания последнего. Вследствие значительного 
веса поршня и больших его ускорений, требующихся при ра
боте, сила инерции поршня при этих колебаниях может достигать 
таких величин, которые могут вызвать значительные колебания 
Давления в газовой камере аккумулятора и в связанной с ним 
гидравлической магистрали, способные послужить причиной уста
лостных разрушений деталей аккумулятора (узла крепления кры
шки) и различных гидроприборов.

435



К недостаткам поршневых аккумуляторов следует отнестн так
же возможность наруш ения, и в особенности в условиях низких 
температур, герметичности по месту посадки поршня в цилиндр» 
в результате при неработающем аккумуляторе может произойти 
утечка газа.

Эти недостатки устранены в аккумуляторах, в которых среди 
разделены эластичной резиновой диафрагмой (мембраной) 
(рис. 253), зажатой между разъемными поверхностями корпуса 
аккумулятора. Так как в аккумуляторе с подобной диафрагми

Рпс. 253. Схемы аккумуляторов с 
резиновыми (а и б) п сильфовным 

(в) разделителями сред

давление газа передается непосредственно на поверхность жид
кости, последняя будет находиться под тем же давлением, что и газ.

В целях предохранения резины от воздействия кислорода воз
духа последний в большинстве конструкций заменен инертным  
газом (азотом), при применении которого срок службы диафрагмы  
значительно повышается.

Широко применяются аккумуляторы с резиновыми раздели
телями баллонного (рис. 253, а) и сферического (рис. 253, б) типов.

Диафрагма должна иметь такие размеры и форму, чтобы при 
разрядке аккумулятора на ней не образовывались складки и ра
стяжение ее происходило не больше 5% . Это относится в первую

ЛЛАЛАГ]
—J жидкости 8

TvJVU W U г
О

430



очередь к аккумуляторам, предназначенным для работы в усло
виях низких температур, при которых резина теряет эластич
ность.

В качестве материала для изготовления диафрагм применяют 
вулканизированные плотные сорта резины толщиной 1 ,5 —3 мм.

Для устранения возможности выдавливания диафрагмы в от
верстие штуцера при полной разрядке аккумулятора жидкостью 
диафрагма выполняется с утолщением, перекрывающим это от
верстие, либо она снабжается металлической шайбой а (рис. 253, б). 
В схеме, представленной на рис. 253, а, для этой цели применен 
клапан в, который под действием диафрагмы при полной разрядке 
аккумулятора перекрывает расходное отверстие, чем предотвраща
ется повреждение диафрагмы.

В качестве разделителей в некоторых конструкциях цилиндри
ческих аккумуляторов, предназначенных для работы при высоких 
температурах, применяют сильфоны из нержавеющей стали 
(рис. 253, в). Однако при этом разделителе увеличиваются вес и 
габариты аккумулятора, а также снижается долговечность его, 
которая в этом случае определяется сроком службы сильфонов.

Аккумуляторы сферического (шарового) типа (рис. 253, б) от
личаются от цилиндрических относительной компактностью и 
меньшим весом, что обусловлено особенностями сферической фор
мы (поверхность сосуда сферической формы будет меньше при том 
же объеме, чем поверхность сосуда иной формы), а также тем, 
что в стенках сосуда сферической формы, находящегося под дав
лением жидкости создаются напряжения, в 2 раза меньшие, чем в 
стенках цилиндра того же диаметра. Диаметр сферы аккумуля
тора обычно равен 150—300 мм.

В целях уменьшения нагрузки на элементы, соединяющие по
лусферы аккумулятора, разъем последних обычно выполняется 
не по плоскости максимального сечения, а по возможно малой 
его величине (см. рис. 257, б).

Диафрагма и ее крепление должны быть выполнены так, чтобы 
при работе деформировалась лишь ее нижняя половина, причем 
сама деформация происходила бы при минимальной кривизне из
гиба. Для этого верхняя часть диафрагмы, расположенная ближе 
к месту крепления, обычно выполняется толще нижней. Для этой 
же цели на внутренней ее поверхности делают утолщение в виде 
круглого резинового пояса а, приклеенного к диафрагме. В ре
зультате достигается плавный изгиб диафрагм при разрядках ак
кумулятора жидкостью.

Емкость и внешняя работа аккумулятора. Расчет газогидрав
лического аккумулятора в основном сводится к определению кон
структивной (полной) его емкости (F J  и полезного объема (Fn) 
Жидкости (объем жидкости, вытесняемой газом из аккумулятора 
в процессе полной его разрядки, при понижении давления газа 
в заданном диапазоне). Произведение полезного объема на
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среднее давление газа в этом диапазоне давлений определяет 
внешнюю работу (энергию) аккумулятора.

При выборе конструкции и рабочих параметров аккумулятора 
руководствуются в основном стремлением получить минимальный 
его вес и объем, т. е. рабочие параметры аккумулятора должны

быть такими, чтобы прн 
минимальном конструктив
ном его объеме и заданном 
минимальном диапазоне 
давления была достигнута 
максимальная полезная ем
кость (объем) аккумуля
тора.

Если исходить из изо 
термного процесса, то при
ближенно в общем случае 
можно принять 

Д V _  Ар
V ~  р

а) 6)
Рис. 254. Расчетные схемы гндрогазовых 

аккумуляторов (423)

где AV изменение объема газа (или накопленного объема 
жидкости);

V — объем газа в аккумуляторе; 
р и Ар — среднее давление и изменение давления газа.

Из рис. 254 и выражения (36) следует для изотермного про
цесса

(424)

где рх и Vx — начальное давление и объем газа до заполнения 
(зарядки) аккумулятора жидкостью (рис. 254, а); 

р2 и F2 — конечное давление и объем газа в конце заполнения 
(зарядки ) аккумулятора жидкостью (рис. 254, б).

Конструктивная емкость (полный объем сосуда) VK аккумуля
тора равна начальному объему F j  газа ( F j  =  F J  (рис. 254, а), 
и полезный объем F ' n равен разности объемов:

F n =  F 1 - F 1.

Подставив в последнее выражение значение Vt из выражения 
(424), получим

|Г* “ г >(1 - л ) _ к - ( 1 - л )- (425)

Последнее выражение справедливо при условии полного вы
теснения жидкости из аккумулятора при его разрядке.

В практике давление р х принято называть начальным (п р ед ва 
рительным) давлением зарядки аккумулятора газов и обозначать
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рн и давление р г — максимальным рабочим давлением в конце 
аарядки жидкостью и обозначать р„ых.

В соответствии с этим последнее выражение примет вид

Практически разрядку аккумулятора не доводят до полного 
вытеспепия жидкости, а сохраняют в нем некоторый запас V 3 
жидкости (рис. 254, в), необходимый в основном для обеспечения 
надежной работы автоматики включения насоса на подзарядку 
аккумулятора после того, как давление в результате расхода 
жидкости (разрядки аккумулятора) понизится до минимального 
рабочего pmin- Конструктивный объем аккумулятора в этом слу
чае используется не полностью (аккумулятор будет частично за
полнен невырабатываемым объемом V3 жидкости, снижающим 
полезную его емкость). Этот невырабатываемый объем (запас) 
должен быть, если не предъявлены иные требования, минималь
ным. В соответствии с этим должно быть соблюдено условие 
Pmin >  Рн* причем минимальное значение этой разности должно 
быть таким, чтобы она перекрывала величину возможной неточно
сти настройки и работы автоматики включения системы подзарядки. 
Однако во всех случаях при выборе начального давления возду
ха необходимо стремиться, если не предъявлены иные требова
ния,  к наибольшему приближению его к минимальному рабочему 
давлению р т\п.

Процесс сжатия газа от начального р н до минимального рабоче
го Ртщ давления будет протекать по тем же законам, что и в рас
смотренном случае, в соответствии с чем можем написать

С учетом этого полезный объем (на рис. 254, в показан точеч
ной штриховкой) уменьшится при всех прочих равных условиях 
на объем запаса V3 и будет равен

Подставив в это выражение значение V3 из выражения (427), 
найдем полезный объем (емкость) аккумулятора при условии 
Pmin Рн И И =  1.

(426)

(427)

(428)

= ------- £»-)
'  ^m ln Ртах >

(429)

или
п _ Рн Рн (430)
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Объем V2 газовой части аккумулятора в конце зарядки жид
костью (при рт ах). определенный с учетом заданного допустимого 
диапазона рабочих давлений в аккумуляторе и полезной его ем
кости, можно ианти для изотермного процесса сжатия газа из 
соотношения

_|^= Лпах_1 (431)
* r̂nln

Для политропного изменения состояния (п >  1) выражения 
примут вид

п

Р г ~  P i  ( т Т у  — Ртах — Р н ( и " )  • ( 4 3 2 )

В соответствии с этим будем иметь

(433)
* \Anin' \Pmax'

*
Ln_ = [ ! 2 “ ] '  _  1 , (434)

Pmln
где п — показатель политропы.

Выражения (433) и (434) показывают, что полезная емкость 
(энергоемкость) VH аккумулятора зависит при всех прочих рав-

газа

Давление
б)

в аккумуляторе

Обь еп масла

90 80 10 60 50 40 30 ?0 it) h 
Объел гам  

в)
Put. 255. Кривые сжатия

ных условиях от отношения рн/рШах и для дапного Ртах — от ве
личины начального давления р н зарядки аккумулятора газом.

Последнее хорошо видно из рис. 255, а, на котором пунктир 
ной штриховкой показана энергоемкость аккумулятора в изотерм 
ном режиме (п = 1 ) для различных начальных давлений рн (при
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давлениях pmln = 120 кГ/см2 и р1П„  = 160 кГ/см2). Из этих гра
фиков следует 1см. также выражение (487)), что при начальном 
давлении газа, равном минимальному рабочему давлению р н = 
= Pmin = 120 нГ/см2, полезная емкость аккумулятора Vn состав
ляет 25% его полного (конструктивного) объема VK, тогда как 
для начального давления газа р|( = 20 кГ/см2 полезная емкость 
при том же диапазоне рабочих давлении равна всего лишь 4,15%.

Следует иметь в виду, что энергия, характеризуемая треуголь
ником abc,  не может быть использована, так как при расчете 
силовых агрегатов (гидродвигателен) гидросистемы исходят из 
минимального значения рабочего давления рШ|„ в аккумуляторе, 
которое характеризуется в данном случае точкой а. Очевидно, 
что чем меньше значение отрезка Ь — с, т. е. чем меньше диапа
зон рабочего давления pmax — Pmin. тем меньше будет потеря 
энергии. Учитывая это, коэффициент т, характеризующий диа
пазон изменения давления, выбирают в пределах

т = - --**■ ~ Ptnln ^  0,15 -т- 0,2.
"max

Для того чтобы уменьшить при данном расходе жидкости ко
лебания давления в аккумуляторе (разность р тах — р1П|П) и одно
временно обеспечить достаточно высокий полезный объем, необхо
димо увеличить газовый объем F2, для чего к аккумулятору часто 
подсоединяют дополнительную газовую емкость.

Влияиие режима сжатия и расширения газа в аккумуляторе. 
Изменения температуры, происходящие при сжатии и расшире
нии газа при га >  1 , могут снизить полезную емкость аккумуля
тора; Последнее видно из выражений (430) и (433), которые пока
зывают, что объем жидкости в аккумуляторе при га = 1 будет 
больше, чем при га >  1 .

Для иллюстрации последнего на рис. 255, 6 показаны расчет
ные кривые давления в функции сжатия газа для га — 1 (сплош
ные линии) и га =  1,4 (штрих-пунктирные линии). Для повыше
ния давления с некоторой начальной величины 40 кГ/см2 до 
100 кГ/см2 в изотермпом процессе объем газовой камеры необ
ходимо уменьшить до 40% начального значения, что соответ
ствует величине подачи жидкости в аккумулятор, равной 60% 
начального газового объема (см. рис. 285, б), тогда как при ади
абатном процессе (га = 1,4) это давление достигается при умень
шении объема газа лишь до~52% начального его значения, т. е. 
при подаче объема жидкости, равного ~  48%. Следовательно, 
объем жидкости в аккумуляторе при га = 1  будет больше, чем 
при п^> 1 .

Энергия и полезная емкость будут также потеряны, если меж
ду концом зарядки (заполнения) аккумулятора жидкостью, про
веденной в режиме га >  1 , и началом разрядки имеется интервал 
времени, в течение которого температура газа, а следовательно,
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я давление р тах понизятся. Из рис. 255, б  видно, что при началь
ном давлении 40 кГ/см2 уменьшению (сжатию) при га =1 воздуш
ного объема до 30% начального значения соответствует давление 
133 кГ/смг , тогда как такое же уменьшение воздушного объема 
прн га — 1,4 соответствует давлению выше 200 кГ/смг . Следова
тельно, если температура после паузы между концом режима сжа
тия и началом расширения газа понизится до значения, соответ
ствующего концу рассмотренного сжатия в режиме п — 1 , давление 
(без какого-либо расхода жидкости) понизится с 200 до 133 кг/см-. 
Такая же потеря наблюдается, хотя и в меньшей мере, при всех 
значениях га>1. При этом, если последующая разрядка аккуму
лятора происходит в режиме га> 1 , то некоторая часть полезной 
емкости дополнительно потеряется вследствие переохлажде
ния воздуха при расширении, в результате которого начальное 
давление р н = 40 кГ/см2 будет достигнуто при меньшем отборе 
жидкости (при большем воздушном объеме), чем в режиме га — 1 . 
Иначе говоря, если зарядка аккумулятора происходит медлен
но ((га = 1), а разрядка протекает быстро (га > 1), то не вся энергия 
сжатия газа может быть использована при разрядке до заданного 
давления вследствие охлаждения расширяющегося газа (в акку
муляторе будет оставаться неиспользуемый объем жидкости, 
обусловленный переохлаждением газа при расширении).

Оптимальная величина начального давления зарядки для этого 
случая может быть рассчитана по выражению

Рн= р ~~пр1 , п <435)

Для адиабатного цикла (га = А: = 1,4) это уравнение принимает 
вид

Р . - Р Й 5 Р Й ? .  (436)

Если сжатие и расширение газа протекают по адиабатному 
циклу (га = к = 1,4) и расширение следует непосредственно за 
сжатием, то давление начальной зарядки (р н) должно быть равно 
минимальному рабочему давлению (p,nin).

Показатель политропы. Опыт показывает, что показатель по
литропы процессов расширения и сжатия газа в гидроаккумуля
торе зависит от давления предварительной зарядки, длительности 
процесса и почти не зависит от температуры окружающей 
среды.

Ввиду сложности процесса теплообмена при работе аккумуля
тора между газом и стенками аккумулятора (включая поверхность 
разделителя сред) с учетом сопутствующих факторов установить 
математическим Путем зависимость показателя политропы га от 
этих факторов практически невозможно, поэтому его значение 
определяется опытным путем.



Опыт показывает, что для стандартных аккумуляторов, пред
назначенных для работы при давлении 200 кГ/смг , изотермный 
цикл возможен лишь при длительности процесса зарядки или раз
рядки не менее 3 мин.  При длительности же цикла меньше 0 ,5  мин  
предпочтительнее применять уравнение адиабатного цикла (и= 
=&=1,4). В практике показатель политропы для распространенных 
типов аккумуляторов и режимов их работы принимают в среднем 
п — 1,3.

Работа при расширении газа. При разрядке аккумулятора 
вытесняемая жидкость совершает работу, равную работе расшире
ния газа от максимального давления р 1пах, соответствующего на
чалу разрядки, до Pmln — в конце разрядки аккумулятора жид
костью.

Нетрудно видеть, что прн полной разрядке (расширении газа) 
по изотермному циклу

Pmln =  Рн»

а при адиабатном и политропном циклах

Р а < Р П< Р н .

где р н — начальное давление газа в аккумуляторе;
Ро и Рп — давление газа в аккумуляторе в конце полной его 

разрядки при адиабатном и политропном циклах. 
Работа, совершаемая при разрядке аккумулятора, может быть 

вычислена по выражениям: 
для пзотермного цикла

A u =  p HVK (437)
Рн

для политропного цикла

№ Г  1 - Й -  [ ‘  -  0 £ г Г  I ■ ,438)
Максимальная работа расширения газа для политропного про

цесса при заданном ртах соответствует давлению
П

Рн — \2п — 1 ) Ртах ' (439)

С достаточной точностью для азота можно принять 

Рн = 0,418ртах-

Влияние изменения температуры. В практике возможны слу
чаи повышения температуры газа, обусловленные, к примеру, 
температурой внешней среды.
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Увеличение температуры газа прп условии постоянства его 
объема равносильно увеличению начального давления зарядки р н. 
Очевидно, возможно такое повышение температуры, при котором 
давление начальной зарядки газа (при полностью разряженной 
гидравлической полости) станет равным пли близким к минималь
ному допустимому рабочему давлению (pmin)- Нетрудно видеть, 
что в первом случае в аккумуляторе при разрядке не останется ра
бочей ж и дкости  (аккумулятор не будет подзаряжаться жидкостью)

и во втором произойдет рез
кое сокращение полезного 
его объема, т. е. сокращение 
количества жидкости, отда
ваемой в гидросистему при 
разрядке.

Следовательно, прн уста
новлении начального давле
ния зарядки для работы в ус
ловиях высоких температур 
его величина всегда должна 
оставаться меньше мини
мально-допустимого давле
ния в системе (рк <  p min) при 

любой температуре газа, возможной при работе данной сис
темы.

Влияние температуры на количество жидкости Vn, отдаваемой 
при разрядке.аккумулятора (полезный объем), может быть опре
делено по выражению

2  1 1  1  
Рн |"Г„" » 'Ч Г Г*1". (440)

Рис. 256. Конструктивная схема гидро- 
газсзого аккумулятора для работы в 

условиях высоких температур

где VK — конструктивный (полный) объем аккумулятора;
рм — начальное давление зарядки газовой полости; 
Pi  = Pmin и ра = Ртах — давление газа в начальной и 

конечный моменты зарядки аккумулятора при 
постоянной температуре;

Тх и Тг — абсолютная температура в двух рассматриваемых 
моментах;

п  — показатель политропы при данной температуре 
газа.

На рис. 256 показан поршневой газогидравлический аккумуля
тор, пригодный для диапазона температур от —40 до +180° С 
при давлении 280 кГ/см*. Уплотнения поршня прямоугольного 
сечения изготовлены из резины с защитными фторопластовыми 
кольцами. С целью уменьшения влияния температуры на уплот
нительный узел поршня 3 цилиндр 1 отделен от корпуса 2 аккуму
лятора.
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Повышение температуры газа прп сжатии. Повышенпе темпе
ратуры газа при зарядке аккумулятора в режиме п >  1 представ
ляет практический иитерес также с точки зрения пожарной опас
ности и вл и ян и я  температуры на резиновую диафрагму.

Пренебрегая трением подвижных частей, связь между темпе
ратурой и давлением газа в начале и в конце его сжатия можно вы
разить зависимостью

я — I
1,4-273 ( р Л  п (441)
h  +  273 \pi ]

или

# Й - № Г *  <442>

где и t2 — температура газа соответственно в начале и в конце 
режима сжатия в ° С;

Pi и р 2 — давление газа соответственно в начале и в конце 
режима сжатия в кГ/см2;

Vi и V2 — объем газа в начале и в конце сжатия в кГ/см3;
Значением р 2 применительно к рассматриваемым аккумулято

рам является максимальное рабочее давление ртах (давление в кон
це зарядки) и значением р х — начальное давление газа р н.

Так как энергия, затраченная на сжатие газа при зарядке 
аккумулятора жидкостью, равна (без учета внешнего тепла и тре
ния) энергии, отдаваемой ири его расширении при зарядке аккуму
лятора, температура в процессе последовательных разрядок и за
рядок аккумулятора не будет повышаться и стабилизируется после 
первых нескольких циклов зарядки.

ЖИДКОСТНЫЕ ПРУЖИНЫ
Капельные жидкости являются упругим телом, подчиняю щ им

с я  с некоторым приближением закону сжатия Гука, что позволяет 
использовать их для построения мощных пружин и амортизаторов, 
создание которых иными средствами зачастую невозможно или со
пряжено с большой сложностью.

Жидкостные пружины широко применяются в качестве опор 
тяжелых машин и установок, в качестве буферных устройств для 
затормаживания больших масс на малых участках пути, а также 
в качестве устройств для предохранения машин от ударных пере
грузок. Эти пружины, снабженные демпфирующими устройства
ми, широко применяются в качестве амортизаторов шасси транс
портных машин и самолетов. Максимальным числом ходов жид
костной пружины является 300—400 двойных ходов (обжатий) в 
минуту. Однако при использовании их в испытательных вибрацион
ных установках в качестве импульсного привода они допускают 
при небольших амплитудах вибраций до 100 цмиульсов в секунду.



Благодаря тому, что жидкости обладают относительно высоким 
объемным модулем упругости, при сжатии нх можно получить 
большие усилия, измеряемые при давлениях порядка 2,5 «Ю3 — 
3,0*10* кГ/см2 сотнями и более тонн при относительно небольших 
габаритах и весе устройств.

Принцип действия жидкостной пружины. Принципиальная 
схема жидкостной пружины приведена на рис. 257, а. Пружина 
состоит из сосуда (цилиндра) 3 и входящего в нее через уплотнитель
ный узел 4 штока (скалки) 1 с поршнем 2, служащим опорой 
(направлением) для последнего. Сосуд 3 заполняется деаэрирован

ной жидкостью под некоторым на
чальным давлением р15 величина 
которого определяет усилие на
чального «сжатия» пружины, вы
числяемое (без учета трения) по 
выражению

P =  Pif .

где / = —г------площадь сечения
4

штока 1 диаметром d.
При утоплении штока 1 в ци

линдр 3 давление жидкости в ре
зультате сжатия ее повысится, 
достигнув к концу хода штока не
которого значения рг, определяе
мого степенью сжатия жидкости, 
а также коэффициентом сжимае
мости последней (см. стр. 35).

Для обеспечения жесткости 
конструкции и возможности полу

чения одновременно с этим больших ходов обжатия применяются 
схемы, основанные на дифференциальном штоке (поршне) 
(рис. 257, б). Рабочей (неуравновешенной) площадью штока здесь 
служит разность площадей сечений левого и правого штоков

f = ± - ( d \ - d \ ) .

Нетрудно видеть, что подбором размеров dx и d2 можно получш ь 
заданную статическую характеристику и обеспечить требуемую 
жесткость конструкции.

Характеристики жидкостной пружины в основном зависят от 
коэффициента сжимаемости Р (объемного модуля упругости) 
жидкости (см. стр. 35). На основании выражения (22) можем за
писать

А *

'.46

1 2  3

Рис. 257. Принципиальные схемы 
жидкостной пружины

* - A 4 A , - A + . J : - £ .  (443)

г д р  ---- относительное изменение объема ж и д к о с т и

при изменении давления на Др;
Дw  = w, — w2 — изменение объема жидкости при изменении 

давления на Ар ~ р г — р х; 
w t и w2 — объем жидкости при начальном давлении 

(равен объему сосуда 3) и объем ее при из
менении давления на Др;

Р — среднее для данного диапазона давлений зна
чение коэффициента сжимаемости жидкости; 

р, и р2 — начальное давление жидкости (до сжатия 
пружины) и давление в конце сжатия.

В соответствии с этим усилие на штоке жидкостной пружины в 
конце ее обжатия в изотермном процессе будет равно (без учета 
трения)

p ,  =  f p t = / ( p i  + j ~ ) .  (444)

Для пружины, схема которой показапа на рис. 257, а, измене
ние (уменьшение) объема жидкости при обжатии ее на величину 
хода плунжера h  может быть выражено (без учета деформации 
сосуда)

Aw = fh,

где / и h  — площадь сечения и величина хода плунжера (скалки).
В соответствии с этим давление р2 1см. выражение (443)1 при 

сжатии пружины с начальным давлением зарядки pt на величину 
хода (усадки) h  в изотермном процессе примет вид

Pz = P i +  I  £  (445)

и величина обжатия (ход штока)

Л = Р(Р2 - Р , ) т !- . (446)

Жидкостные пружины безотказны в работе, причем возможные 
отказы вызываются в основном нарушением герметичности и с час
тичной потерей жидкости, которые не сопровождаются внезапным 
выходом их из строя.

К преимуществам жидкостных пружин относится простота обес
печения заданного усилия предварительной затяжки («сжатия») 
пружины. Последнее осуществляется с помощью винта 1 (рис. 258), 
хвостовик которого при ввинчивании сжимает жидкость в цилинд
ре 2 до давления р,. Сечение Д хвостовика и величина его
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перемещения h t для повышения давления от нулевого до задан
ного Pi начального сжатия пружины могут быть определены и;з 
соотношения (446)

/ Д  =  Аш =  /?1м?1р. (44 7 )

Применению пружин препятствовала до последнего времени в 
основном трудность герметизации недвижных элементов, однако 
в настоящее время отработаны уплотнения, которые обеспечивают 
при рабочий давлениях ресурс работы, равный 5 • 10s и более об
жатий (ходов). На рис. 258 показана одна из конструкций узла

герметизации плунжера (штока). 
Плунжер перемещается в буксе п 
несет на себе приклеенную нейло
новую манжету 3. Для повышения 
плотности контакта с буксой (ци 
линдром) применено распорное ре 
зиновое кольцо круглого сечения.

Работа сжатия пружины. Важ
ным параметром, характеризую
щим состояние жидкости, нахо
дящейся под действием высокого 
давления, является работа ее 
сжатия, характеризующая потен 
циальную энергию сжатой пру 
жины. При принятом допуще 
нии, что жидкость подчиняется 
закону Гука, и принимая p i  — 0, 
энергетические возможности неко 
торого объема w t сжатой до давле 
ния р 2 в жестком сосуде жидкости 
(без учета расширения при этом 

сосуда) могут быть выражены в изотермном процессе уравнением
А =  PcrAw = pCJf i f ,  (44Ь,

где А — энергия (работа) сжатой жидкости;
Рср ~  среднее в процессе сжатия давление жидкости;

P t > P c p > P l -

Принимая приближенно Рср= -у-, где р г — конечное давление 
при полном обжатии пружины, получим

Amax =  - ^ \ w  =  ^ h f .  (440)
С учетом выражения (443), а также принимая во внимание, что 

при Pi = 0 значение р ъ = Арх выражение (449) можно представить 
в виде

Атах — 2 Piw l$> (450)

Нейлоновая манжета

Рис. 258. Конструктивная схема 
жидкостной пружины
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где Р — среднее для данных условий значение коэффициента 
сжимаемости жидкости.

В том случае, когда р, Ф  0, значение р» в выражении (449) 
должно быть заменено Др = р2 — р ,.

Следует отметить, что принятое в последних выражениях до
пущение рср =  ~.*- справедливо лишь для относительно небольших
(~  до 600—700 кГ 1см1) давлений, в пределах которых параметры 
обжатия и давления жидкости связаны зависимостью, близкой к 
линейной (см. рис. 16—17). При более же высоких давлениях эта 
линейность нарушается в сторону уменьшения обжатия, в резуль
тате вычисленная по этому выражению работа сжатия жидкости 
будет превышать фактическую. Однако расчеты и опыт показывают, 
что при условии предварительного сжатия жидкости до значения 
р, = 0,3 р2 принятое допущение не вносит в результаты расчетов 
существенных искажений до давлений порядка 2000—2500 кГ/см2. 
При точных же расчетах значение рср должно быть вычислено с 
учетом фактического изменения модуля упругости конкретной 
жидкости в функции давления.

Из выражения (450) следует, что для получения максимальной 
работы при заданном давлепии р2 сжатия жидкости необходимо 
иметь при всех прочих равных условиях возможно большой началь
ный ее объем w v или при заданном начальном ее объеме максималь
ное значение давления р2. В равной мере, с этой точки зрения, целе
сообразно подбирать жидкости, обладающие максимальным зна
чением коэффициента сжимаемости р (с минимальным значением 
модуля упругости) и минимальной зависимостью его от различ
ных факторов, и в частности от давления и температуры, а также 
малым коэффициентом теплового расширения, хотя практически 
соотношение рассматриваемых коэффициентов для большинства 
распространенных жидкостей является постоянным (см. стр. 35). 
Выше было отмечено (см. стр. 37), что при изменении давления от 
нуля до 1000 кГ/см* коэффициент сжимаемости минеральных 
масел (при атмосферном давлении и нормальной температуре) 
уменьшается в среднем на —30—40% и синтетической жидкости 
на ~60—70% своей первоначальной величины. При некотором 
же высоком давлении (2500—3500 кГ/см2) дальнейшее повышение 
давления не сопровождается заметным изменением (уменьшением) 
объема жидкости, ввиду чего применение существующих жидкостей 
в пружинах с давлением выше ~2500 кПсм2 практически нерацио
нально.

Указанная нелинейность изменения давления жидкости в 
Функции обжатия определяет также силовую характеристику 
жидкостной пружины, которая в отличие от характеристики спи
ральной металлической иружииы не является линейной.

Следует отметить, что жидкостная пружина не может быть 
рекомендована к использованию в качестве аккумулятора энергии
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долговременного действия ввиду возможности значительного 
нарушении стабильности ее характеристик при изменениях тем
пературы, которое здесь обусловлено тем, что изменения объема 
жидкости при обжатиях пружины в изотермном процессе близки 
(одного порядка) по величине к изменениям, обусловленным тепло
вым ее расширением, ввиду чего характеристики такого аккумуля
тора будут зависеть от колебания температуры.

Влияние на характеристику пружины режима сжатия п ка
чества жидкости. Рассмотренные выше вопросы сжатия жидкостной 
пружины относятся к изотермиому процессу, который характери
зуется столь медленным сжатием, что выделяемое при этом тепло 
рассеивается, в результате чего сжатие происходит при постоян
ной температуре ж и д ко сти .

Однако сжатие жидкости в рассматриваемом здесь случае ее 
применения обычно протекает со скоростями, прн которых выделя
ющееся тепло полностью не рассеивается, а в большем или мень
шем количестве концентрируется в жидкости, повышая ее темпе
ратуру и соответственно увеличивая ее объем, а также изменяя 
прочие ее характеристики. Ввиду этого давление жидкости при 
обжатии пружины с реальными скоростями может значительно 
превышать давление при обжатии по изотермному режиму.

Учитывая это при уточненных расчетах быстродействующих 
жидкостных пружин, следует исходить пе из изотермного, а из 
нолитропного процесса, при котором развивающееся прп сжатии 
жидкости тепло частично расходуется на повышение ее темпера
туры. Предельным, с этой точки зрения, является адиабатный про
цесс сжатия, при котором все тепло, соответствующее энергии 
сжатия жидкости, расходуется на повышение ее температуры. 
Расчеты показывают, что при сжатии по этому предельному про
цессу минеральной ж и д ко сти  от нулевого давления до 3500 кПсм2 
повышение температуры примерно равно 35° С.

Поскольку повышение температуры жидкости сопровождается 
понижением объемного модуля ее упругости, а также тепловым 
расширением жидкости, характеристика пружины в конце ее сжа
тия в этом режиме может отличаться от расчетной в изотермном 
режиме. Однако поскольку повышение температуры жидкости, 
происходящее при динамическом обжатии пружины, сопровожда
ется понижением модуля упругости жидкости и одновременно уве
личением ее объема, а следовательно, повышением начального дав
ления жидкости, влияние температуры на один их этих параметров 
частично компенсируется противоположным влиянием иа другой, 
в результате разница в характеристиках при статическом и дина
мическом обжатии не достигает значительной величины.

На рис. 259 показаны характеристики пружины при статичес
ком (1) и динамическом (2) обжатии. Кривая динамического сжа
тия получена путем сбрасывания груза (1700 кг) с высоты 500 млс, 
обжатие пружины составляло 90 .ил.
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Важной характеристикой жидкости, применяемой в жпдкосг- 
ны.\ пружинах, является также зависимость ее вязкости от давле
ния и температуры.

Из приведенного видно, что лучшей для применения в пружи
нах является жидкость, которая обладает высоким коэффициен
том сжимаемости и низким коэф
фициентом теплового расширения, 
а также обладает стабильной вяз
костью при изменениях темпера
туры и давления.

Из существующих жидкостей 
этим условиям наиболее полно 
удовлетворяют силиконовые (этил- 
полисилоксановые), сжимаемость 
которых примерно на 40—50 % 
выше, чем сжимаемость жидко
стей минерального происхожде
ния (см. рпс. 16—19). Одновремен
но с этим силиконовые жидко
сти имеют более стабильные, чем 
минеральные жидкости, характеристики вязкости от давления и 
температуры (см. рис. 9, 10).

Демпфирование энергии. В жидкостных пружинах, использу- 
мых в качестве амортизаторов, предусматривается демпфирова
ние некоторой части энергии сжатой жидкости, для  чего пружину- 
снабжают демпфером в виде дросселя одностороннего или двусто
роннего действия.

Демпфирование энергии (дросселирование жидкости) происхо
дит либо при прямом ходе (прп обжатии пружины), либо при об

ратном ходе (при распрямлении пру
жины), либо одновременно как при 
прямом, так п при обратном ходах.

Распространенными являются 
жидкостные пружины второго типа, 
1) которых прп прямом ходе происхо
дит практически чистое потенцирова
ние сжимающейся жидкостью энер
гии, демпфирование же ее происходит 
при распрямлении пружины.

Торможение при обратном ходе 
осуществляется в нашей схеме тем, 

что жидкость, заключенная в камере, продавливается при рас
прямлении пружины через малые отверстия в плавающем пере- 
крывном клапане 1 (см. рис. 260). Этот клапан при сжатии пру
жины перемещается давлением вытесняемой жидкости влево и от
крывает проходные отверстия 2 в поршне 3 , благодаря чему жид
кость будет протекать без сопротивления, при распрямлении же

1 2 3

- J Н й
*

V
t n■*> 1 1 О

1 L
ш
1 \\\

4Sоо

Рпс. 260. Схема жидкостной 
пружины с демпфером

Гнс. 259. Кривые статического 
(1) и динамического (2) обжатия 

жидкостной пружины
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п р у ж и н ы  клапан под действием потока сжимаемой ж и д к о с т и  пере
мещается вправо и перекрывает проходные отверстия, в результате 
чего вытеснение жидкости нз левой полости цилиндра в правую 
будет происходить лишь через дроссельные отверстия малого се
чения в клапане /, прн протекании через которые некоторая часть 
энергии сжатой ж и д к о с т и  преобразуется в тепло.

На рис. 261 показана схема распространенной пружины (амор
тизатора) с демпфером, в которой в целях обеспечения качествен
ного направления рабочего штока (скалки) применен телескопи
ческий цилиндр.

Ввиду сложности процесса демпфирования расчет производят, 
принимая ряд допущений и осредняя значения искомых пара
метров. Поделив работу А, которую должна поглотить жидкость

Рве. 261. Схема жидкостного амортизатора с демпфированием энер
гии при ходе распрямления

при проходе ее через дроссельное отверстие демпфера 
(см. рис. 272, в), на ход пружины Л, найдем среднее усилие Р  на 
ее штоке, развиваемое перепадом давления, создаваемым сопро
тивлением этих каналов:

Поскольку Р = 1&рдр, где / — площадь штока и \ р др — сопро
тивление дроссельного отверстия, можем написать

Перепад давления Ар др на дросселе и расход жидкости через 
дроссельное отверстие сечения ш связаны соотношением 1см. вы
ражение (74)1

<? = № УЩрё-, (451)

где Q — средний расход жидкости; 
ц — коэффициент расхода; 
у — объемный вес жидкости; 
g  — ускорение силы тяжести.
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Задавшись временем t распрямления пружины на величину h, 
находим среднюю скорость v n движения ее поршня:

В соответствии с этим средний расход Q жидкости через дрос
сельное отверстие демпфера (клапана) определится выражением

Q — vn -j- (D* — d*), (452)

где D u d  — диаметр цилиндра и штока амортизатора.
Решая совместно приведенные уравнения, находим площадь со 

сечения дроссельного отверстия (допускаем полную герметичность 
прочих мест соединения):

(О =

V АРрр • 2g
п у п (D* —d*)

4ц | /  L2*. ' 

(453)

Коэффициепт расхода для днаф- 
рагменного дросселя (в виде отвер
стия в тонкой стенке при условии 
s  >  2d, где s u e ?  — толщина стенки 
и диаметр отверстия) может быть 
приближенно принят равным р. «  
^  0,60.

Средний перепад давления в дрос
сельном отверстии при упрощепных 
расчетах может быть принят равным

Л „ Ртах 
Pop= •) ' Рис. 262. Схема импульсного 

гидропривода

В схемах с демпфированием на прямом ходе плавающий клапан 
располагается с противоположной стороны поршня.

Импульсный гидропровод. Упругие свойства жидкости исполь
зуются для создания импульсного гидропривода, который приме
няется в машинах ударного действия (молотах и прочих установ
ках), а также в качестве источника вибраций в мощных испыта
тельных установках. Подобный привод позволяет получить до 
300—400 импульсов (ходов) в минуту, прп небольших же ходах 
можно получить число импульсов (частота вибрации) до 100 гц.

Принцип действия этого привода (рис. 262) основан на исполь
зовании энергии мгновенного расширения предварительно сжа
той жидкое™.
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Привод состоит из жидкостной пружины, представляющей 
собой заполненный жидкостью под некоторым давлением />, сосуд 
(цилиндр) 1 с входящей в него скалкой (штоком) 2, соединенной с 
поршнем 4 приводного силового цилиндра 3. Поршень 4 несет со 
стороны, противоположной скалке 2, шток 6 , к которому при
соединяется внешняя нагрузка. Питание силового цилиндра 3 
жидкостью осуществляется с помощью распределителя 5 с быстро
действующим (электромагнитным или иным) управлением, при по
мощи которого рабочая (нижняя) полость цилиндра последова
тельно соединяется с источником питания (насосом) и с баком. 
При подаче жидкости в силовой цилиндр скалка 2 перемещается 
вверх, сжимая жидкость в сосуде /; давление сжатия обычно вы
бирается равным 500—1000 кГ/см*. При переключении распреде
лителя 5 в положение слива жидкости нз рабочей полости цилинд
ра 3 скалка 2 с присоединенной нагрузкой ударно перемещается 
под действием давления сжатой жидкости вниз.

Распределитель 5 рассчитывается на освобождение энергии 
жидкости, сжатой в сосуде 1 в возможно короткое время (0,005— 
0,010  сек),  благодаря чему представляется возможным получить 
при небольших габаритах привода большую мгновенную мощность.



Глава VIII
ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ УСИЛИТЕЛИ

Гидроусилитель — устройство управления машинами и их 
агрегатами посредством жидкости с одновременным усилением 
мощности входного сигнала.

Гидравлические усилители нашли широкое применение в раз
личных отраслях техники и в особенности в гидравлических сле
дящих приводах систем путевого управлепия современными транс
портными машинами, включая водные суда, скоростные самолеты 
и прочие летательные аппараты, в копировальных станках и в 
особенности в станках для отработки фасонных поверхностей, в 
системах автоматического управления стрелой п в частности для 
обеспечения быстрой и точной обработки тяжелыми орудиями 
управляющих сигналов поступающих от приборов управления и пр.

Гидравлический усилитель этого типа представляет собой сле
дящий силовой гидропривод, с помощью которого ведомому зве
ну (исполнительному двигателю) сообщаются движения, согласо
ванные с определенной точностью с перемещением входа (органа 
управления) при требуемом усилении выходной мощности (уси
лия или момента), получаемом путем использования энергии пода
ваемой жидкости.

Степень усиления выходной мощности гидроусилителя по срав
нению с мощностью входа (коэффициент усиления по мощности) 
практически неограничена. Так, например, в рулевых гидроуси
лительных устройствах крупных морских судов обеспечивается 
усиление в 80 000—100 000 раз; в ряде конструкций усиление дос
тигает значения 300 000 : 1 и в электрогидравлических системах 
автоматики — значения 10 000 000 : 1 .

Одновременно с возможностью получения высоких выходных 
мощностей мощность входного сигнала может быть уменьшена 
До ничтожной величины. Так, например, мощность входного сиг
нала для управления электрогидравлическим распределителем 
гидроусилителя снижена до 0,5 от.  Усилия, потребные для пере
мещения сервозолотников управления, не превышает в ряде слу
чаев величии порядка 1—2 Г.
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По способу управления гидроусилители можно поделить на
два основных типа: без обратной связи и с обратной связью, реже 
применяют гидроусилители с комбинированными системами управ
ления. _

Для точной обработки управляющих сигналов систем автома
тического управления применяются в основном системы с отри
цательной обратной связью, в которых отработанный сигнал не
прерывно сравнивается с управляющим и разность их вызывает 
действие системы таким образом, чтобы рассогласование своди
лось к нулю.

В гидросистемах машин в основном примепяют гидроусили
тели с жесткой обратной связью выхода с входом, которые об
ладают высокой точностью слежения и устойчивостью против ко
лебаний, малой зависимостью своих характеристик от качества 
изготовления управляющих элементов, вязкости жидкости н про
чих факторов.

Жесткой обратной связью выхода со входом в общем случае на
зывают элемент, соединяющий какое-либо звено системы с одним 
из предыдущих звеньев и замыкающий тем самым всю систему ли
бо часть ее (см. рис. 263, г). Характерной особенностью гидроуси
лителя с этой обратной связью является то, что он непрерывно ре
агирует на рассогласование (ошибку) между входной и выходной 
величинами со скоростью воздействия, пропорциональной вели
чине этого рассогласования.

Из всего многообразия типов гидравлических усилителей сле
дящего типа п широкого круга вопросов их применения в настоя
щем пособии рассматриваются в основном лишь общие вопросы 
гидравлики применительно к однокоординатным системам с жест
кой обратной связью выхода (гидравлического двигателя) с вхо
дом (распределителем), в которых следящее движение выхода осу
ществляется но одной координате при задающей подаче по второй 
координате или иначе поршень силового цилиндра, применяемого 
в следящих системах прямолинейного движения, передает движе
ние нлунжеру золотника с помощью механизма, имеющего одну 
степень свободы.

Типовая схема гидроусилителя с гидравлическим двигателем 
прямолинейного движения представлена на рис. 263, а. Плунжер.? 
распределительного золотника гидроусилителя связан через рычаг 
7 с тягой 2 управления и одновременно со штоком поршня 4 сило
вого цилиндра (гидродвигателя) 5. В среднем (нейтральном) сво
ем положении плунжер 3 перекрывает как окно питания, так и ок
на, связанные с полостями силового цилиндра 5, вследствие чего 
его поршень будет находиться в покое.

При смещении тяги 2 сместится также и плунжер 3, в резуль
тате жидкость поступит в соответствующую полость силового ци
линдра, приводя его поршень со штоком 6 в движение. Если движе
ние тяги 2 будет прекращено, поршень 4 будет некоторое врем я
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продолжать перемещаться и том же направлении, однако поскольку 
точка 1 рычага 7 при остановке тяги окажется зафиксированной, 
движущийся шток 6 сообщит плунжеру 3 перемещение, противо
положное тому, которое он получал до этого при смещении тяги, 
при этом окна золотника будут вследствие обратного движения

■3 Выход

'Выход 5

Датчик
рассогласо

вания
Промежу
точное — 

устройство
Задающее
устройсп)!о

Управляемый
объект

Обратная
свял

Рпс. 263. Принципиальные (а—е) и структурная (г) схемы гидравлического 
усилителя следящего типа

его плунжера прикрываться, в результате количество жидкости, 
поступающей в цилиндр 5, и соответственно скорость его поршня 
будут уменьшаться пока в некотором, близком к среднему (неи-

Рис. 264. Схемы перекрытий (а — в) зо
лотникового распределителя

тральному) положении плунжера, окна полностью не перекроются 
и скорость поршня не станет равной нулю.

При смещении плунжера 3 золотника в противоположную сто
рону движение всех звеньев регулирующего устройства будет 
происходить в обратном направлении.

Из рис. 263, а й в  (см. также рис. 264, а) видно, что 
поршень гидроусилителя будет приходить в движение, когда 
смещеице плунжера 3 золотника из среднего положения превысит
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некоторую величину с  = h * , определяемую разностью в разме
рах длины h  пояска плунжера и ширины t окна питания, кото
рая называется перекрытием золотника.

В золотниках с таким перекрытием, называемым положитель
ным, ширина h  рабочего пояска плунжера превышает ширину t 
проходного окна корпуса золотника для протока жидкости, ввиду 
чего поясок плунжера при симметричном положении по отноше
нию к этим окнам перекрывает каждое из окон на длине

Прп перемещениях плунжера золотника от нейтрального поло
жения в ту или иную сторону на величину этого перекрытия с  =
= —у — жидкость в силовой цилиндр (гидродвигатель) не будет по
ступать, а следовательно, перемещение плунжера в зоне двусторон
него перекрытия (2с = h —t) не будет сопровождаться движением 
выхода (гидродвигателя).

Влияние перекрытия золотника на характеристику гидроуси
лителя можно снизить, увеличив передаточное отношение меха
низма обратной связи, в качестве которого применяют дифферен
циальный рычаг 7 (рис. 263, б), а также прочие механизмы.

Рпс. 265. Схема гидроусилителя с зо- Рис. 266. Схема гидроусилителя 
лотнииом, расположенным в корпусе с золотником, расположенным и 

силового цилиндра поршне силового цилиндра

Применяют также гидроусилители с золотником, расположен
ным в корпусе силового цилиндра (рис. 265) и в поршне (рис. 266); 
длина дифференциального рычага обратной связи в этих схемах 
равна нулю. В первой схеме шток поршня крепят неподвижно, 
а корпус цилиндра связывают с приводимым узлом.

Износ золотников следящих систем происходит в основном 
по зонам перекрытия и проявляется в форме запалов рабочих 
кромок как плунжера, так и гильзы, в результате изменяются ха
рактеристики распределителя, а также сила трения. Испытания
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показали, что сила треппя покоя золотников со значительным из
носом в 3—4 раза превышает эти параметры новых золотников. 
Одновременно повышается чувствительность золотников к загряз
нению жидкости.

Хромирование плунжеров золотников уменьшает их износ 
в 2—2,5 раза.

В общем случае при изготовлении золотниковой пары радиаль
ный зазор между плунжером золотника и втулкой составляет 
±0,002 мм. Допуски этого же порядка приняты для золотников сле
дящих систем также и на осевые размеры, которые обеспечить 
более сложно, чем допуск на радиальный зазор. Наибольшую труд
ность представляет изготовление втулки и в частности выдержи
вание допусков на размеры окон.

Минимальное значение перекрытия для качественных распре
делительных золотпиков может составлять 0,005 .н.и и меньше 
вплоть до практически нулевого 
значения ( t x h ;  см. рис. 264, в).
Для обеспечения подобного пе
рекрытия применяют золотни
ки, втулки которых составлены 
из запрессованных в корпус 
отдельных колец (рис. 267), вы
полненных с высокой точностью 
по ширине (порядка ± 0 ,002мм).
Сопрягающиеся торцовые по
верхности этих колец шли
фуются на прецизионном пло
скошлифовальном станке, с вы
держиванием размера в пределах 
долей микрона.

Кольца монтируются в расточке корпуса на легкопрессовой 
посадке и сжимаются внешними средствами. Часто кольца пропаи
ваются по стыку. Для этого торцы прошлифованных по торцу ко
лец омедняются (толщина слоя не более 2 мк), после чего зажима
ются в специальном приспособлении и спаиваются в атмосфере 
сухого водорода. Внутренний размер полученной таким способом 
втулки обрабатывается обычным способом, как если бы она была 
изготовлена как одно целое.

Следует отметить, что под нулевым перекрытием условно по
нимаются золотники с перекрытием, близким к нулевому, посколь
ку при любой точности изготовления они фактически могут быть 
отнесены к золотникам либо с положительным, либо отрицатель
ным перекрытием.

Золотники с отрицательным перекрытием. Применяются также 
золотники с отрицательным перекрытием (рис. 268, а; см. также 
рис. 264, б),  в которых ширина h  рабочего пояска меньше шнрипы 
t проходного окна, в результате чего при среднем положении

U и
Рис. 267. Схема золотника гидро

усилителя с разрезной втулкой
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плунжера по обеим сторонам его пояска образуется начальный за- 
h — tаор. — с — —£— , величину этого начального зазора принято назы

вать «отрицательным» перекрытием. Золотники с отрицатель
ным перекрытием принято также называть проточными золотни
ками.

В полостях цилиндра при среднем положении золотника с отри
цательным перекрытием при среднем положении плунн«ера и при 
условии симметричного расположения окон питания относительно

Рис. 268. Расчетные схемы золотников с отрицательным (а) и с песим 
метричным (б) перекрытием

поясков плунжера установятся давления р, и р2, равные:

где р н и р с — давления в линиях нагнетания и слива.
При р с — 0 будем иметь р 1 = р г =  ,,£.
При смещении плунжера в какую-либо сторону от нейтрального 

положения указанное равенство давлений в полостях цилиндра 
будет нарушено, в результате чего поршень силового цилиндра 
прп известной разнице давлений, зависящей от его нагрузки, бу
дет перемещаться в соответствующую сторону.

Очевидно, что если бы отсутствовала нагрузка и силы трения н 
исполнигельном гидродвигателе, любое нарушение равенства дав
лений р, и р2, сопровождаемое сколь угодно малым смещением 
плунжера золотника относительно среднего (нейтрального) его 
положения, вызвало бы движение этого двигателя. В действитель
ности же для преодоления нагрузки и сил трения выхода в полос
тях силового цилиндра должен быть определенный перепад дав
ления, а следовательно, золотник данной схемы будет также иметь 
зону нечувствительности, которая увеличивается с увеличением 
значения начального зазора (величины отрицательного перекры-
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тпя). Однако при равных величинах положительного (см. 
рис. 264, а) и отрицательного (см. рис. 264, б)  перекрытий зона 
нечувствительности золотников с отрицательным перекрытием 
будет меньше, чем золотников с положительным перекрытием. 
Последнее обусловлено тем. что если смещение плунжера (золот
ника) с положительным перекрытием из нейтрального положении 
на величину с (см. рис. 264, а), равную одностороннему перекрытию, 
будет соответствовать лишь началу открытия проходного окна, то 
в золотнике с отрицательным перекрытием (см. рис. 264, б  и 268 в) 
подобное смещение образует проходное сечение, равиое д в о й н о й  
величине начального одностороннего зазора 2с .  Поэтому примене
ние золотников с отрицательным перекрытием определенной вели
чины повышает чувствительность следящей системы.

На величину зоны нечувствительности будет влиять прп всех 
прочих равных условиях значение нагрузки, приложенной к што
ку, поскольку увеличение ее сопровождается увеличением пере
пада давления в полостях цилиндра, а следовательно, чем выше 
нагрузка, тем большим должно быть смещение плунжера от сред
него положения для ее преодоления.

Применение золотников с отрицательными перекрытиями улуч
шает также устойчивость гидроусилителя, достигаемую благодаря 
непрерывному рассеиванию энергии в результате утечек жидкости 
при положении плунжера вблизи нейтрального положения.

Недостатком золотников с отрицательным перекрытием явля
ется потеря жидкости, перетекающей через расходные его окна на 
слив при среднем и близких к нему положениях плунжера.

Применение золотников с отрицательным перекрытием осо
бенно рационально в следящих приводах управления транспорт
ными машинами, в которых мощность гидроустановки при макси
мальном давлении составляет обычно ощутимую долю мощности ее 
двигателя. Поскольку же в системах с отрицательным перекрытием 
к управляющему золотнику подводится мощность, определяемая 
нагрузкой; привод насоса на основных режимах эксплуатации 
машины располагает меньшим избытком мощности. Нетрудно ви
деть, что в установившемся режиме движения машины (соответ
ствует среднему положению золотника) давление жидкости, пода
ваемой насосом, определяется в основном лишь соиротивлением 
начальных зазоров в щелях отрицательного перекрытия, вели
чина которых применительно к этим машинам выбирается в целях 
снижения сопротивления холостого хода достаточно большой.

На рис. 269 показана схема гидроусилителя управления авто
машиной. Рычаг 1 связан с рулевой сошкой и вал 2 — с штурвалом 
управления.

Применяются также проточные золотники с несимметричным 
расположением плунжера, в которых одно из окон питания полос
тей силового цилиндра (гидродвигателя) имеет нулевое перекры
тие и второе окно — отрицательное перекрытие (см. рис. 268, б).

401



В следстви е этого прп смещ енпп п л ун ж ер а  золотнпка из ней траль- 
вого  полож ени я п рабочей полости ци ли ндра д ей ствует  в момент 
тр о ган н я  в одном нап равлен и и  п орш н я, н агр уж ен н о го  внеш ней

Cfifnl— }4
!

'

Ъ  Г- 2
j 1 №*7 гН- _f — 1 И

.̂..vLi=L^!/ •-

Рис. 269. Принципиальная схема гидроусилителя руля 
автомашины

нагрузкой, перепад давления, равный Д/> = —- ,а  не р н, как это
имеет место в схеме, с чисто нулевым перекрытием обоих окон 
питания (см. рис. 267).

В этом распределителе сочетаются качества золотников с ну
левым н отрицательным перекрытием. Кроме того, при применении 
этих золотников возможно флюгерное движение исполнительного 
органа в одном направлении.

КРАНОВЫЕ II КЛАПАННЫЕ РАСПРЕДЕЛИТЕЛИ

Крановые распределители (рис. 270, б, см. также рис. 221) 
применяются как в схемах с силовым цилиндром прямолинейного 
(рис. 270, а), так и поворотного типа. Подвод жидкости к распреде
лителю под давлением осуществляется через каналы / и отвод в 
бак — через каналы 3 (рис. 270, б), рабочие полости цилиндров со
единены соответственно с каналами 2 и 4.

При конструировании кранового распределителя следует пре
дусмотреть с целью уменьшения трення разгрузку пробки крана от 
одностороннего давления жидкости, которая обычно осуществля
ется путем парного выполнения отверстий, расположенных диа
метрально противоположно (см. также рис. 2 11 , а).

Описанные крапы со скользящими рабочими элементами приме
няют обычно при давлениях не выше 100 кГ1смг. Для этой же цели 
пробку крана часто помещают во втулке Па игольчатых подшип
никах (см. рис. 2 11 , б).

Клапанные распределители (см. рис. 213, а) обеспечивают бла
годаря практическому нулевому перекрытию высокую чувствитель
ность гидроусилителя.

Величина зоны нечувствительности этих распределителей оп
ределяется в основном точностью механизма привода клапана.
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Они сравнительно просты в изготовлении и надежны в эксплуа
тации.

Обратимые (реверсивные) схемы. Для управлепня транспорт
ными машинами (самолетом, автомашиной и пр.) в большинстве 
случаев требуется обеспечить «ощущение» на органе управления 
шарнирного момента рулей управления. Для этого на вход (на

О)
Рис. 270. Гидроусилитель с крановым распределителем (а) и схема крана (б).

ручку управления) передают часть усилия или момента, действую
щего на выходе. В этом случае система приобретает реверсивность, 
т. е. обеспечивается передача части усилия, развиваемого на 
ручке управления, на ведомый узел (выход), и наоборот, передача 
некоторой доли нагрузки, действующей на последний, на ручку 
управления.

CZ3J 1------
Кыход .

Q) 0)

Рнс. 271. Схемы гидроусилителей с нагрузкой руч
ки уиравленин

Насос
В бак

Нагрузка ручки управления может быть создана гидравличес
ким (рис. 271, а) и механическим (см. рис. 270, б) способами. Для 
схемы, представленной на рис. 271, а, величина нагрузки опреде
ляется величиной диаметра поршня с  и для схемы, представленной 
на рис. 271, б соотношением длин плеча а и дифференциального 
рычага Ь.
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ГИДРОУСИЛИТЕЛИ С МНОГОКАСКАДНЫМ УСИЛЕНИЕМ

Однокаскадные гидроусилители обычно применяются при рас
ходе масла до 12—15 л/мин, что обычно соответствует диаметру 
плунжера золотника до 8—12 мм. При больших расходах и соот-

6)
Рис. 272. Схемы двухкаскадиых распределителей

тельных каскадах дополнительной энергииПозволяет значительно 
снизить усилие и мощность входного воздействия (сигнала).

На рис. 272, а показана схема гидроусилителя системы регули
рования с двухкаскадным усилением. Центробежный регулятор 
воздействует на плунжер 2 вспомогательного золотника, который 
управляет поршнем 3  вспомогательного силового цилиндра 1,
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я
а последний, в свою очередь, управляет основным распределитель
ным золотником 4 , питающим силовой цилиндр 5 системы. I 

Схема аналогичной системы с двухкаскадным усилением пред
ставлена на рис. 272, б. Питание системы производится через ка
нал 9. Плунжер 10 распределительного золотника находится под 
двусторонн им  давлением р  жидкости, подаваемой через трубопро
вод 7 от вспомогательного насоса в правую полость цилиндра 6, 
поршенек которого связан с плунжером 10, а также редуцирован
ным давлением р рсд в левой полости цилиндра 5, в которую жид
кость поступает из трубопровода 7 через дроссель 3 (правая по
лость цилиндра 5 соединена с баком). Так как площадь сечения 
поршенька цилиндра 6 меньше площади плунжера 10, последний 
под действием давления жидкости отжимается в правую сторону, 
открывая при этом проход жидкости от рабочей магистрали 9 
в правую полость силового цилиндра 4.

В осевое отверстие плунжера 10 входит плунжер 11 вспомога
тельного (управляющего) золотника, при перемещении которого 
влево левая полость цилиндрика 5 основного золотника соединя
ется через радиальный и аксиальпый каналы 1 и 2 и отверстия 8 
в плунжере 10 со сливной магистралью. Поскольку подвод жидко
сти в левую полость цилиндрика 5 задросселировап, давление в 
этой полости зависит от положения плунжера 11; при смещении 
последнего вправо плунжер 10 под действием давления жидкости 
на поршенек 6 переместится также влево, соединив при этом ле
вую полость силового цилиндра 4 с рабочей магистралью. При ос
тановке плунжера 11 плунжер 10 основного золотника, перемеща
ясь, иерекроет каналы 1, вследствие чего давление жидкости, по
ступающей через дроссель 3, в левую полость цилиндрика 5, повы
сится до величины, способной уравновесить давление на норшеиек 
6, после чего движение плунжера 10 прекратится.

Смещение плунжера вспомогательного золотника 1 вправо со
провождается перекрытием каналов 1, в результате чего давление 
в левой пОлости цилиндрика 5 повысится и плунжер 10 перемес
тится вправо. Следовательно, плунжер 10 основного распредели
тельного золотника будет повторять движения плунжера 11 вспо
могательного золотника.

Дроссель 3, помимо своего основного назначения — создания 
перепада давления в полости цилиндрика 5 распределительного 
золотника, служит также демпфером, препятствующим колеба
ниям плунжера 10.

Условие равновесия статических сил, действующих на плунжер 
10, можпо представить в виде (давлением р сл в сливной линии 
цилиндрика 5  пренебрегаем)

Pf\ — Pp e d f i '



/i = — ^ — - — площадь сечения левого торца плунжера Ю;
dn — диаметр плунжера 10; 
dt — диаметр плунжера 11 вспомогательного зо

лотника;
р  — давление жидкости в правой полости цилинд

рика 6;
Ррев — редуцированное давление в левой полости 

цилиндрика 5 основного золотника.
Очевидно, что при /2 > /х равенство сил, действующих на

плунжер 10, наступит при условии Ррев =  Р у  .

При р ^ ^ р  J  плунжер 10 будет перемещаться вправо и при

P p e d < P j t —  в л ев 0 -
Перемещение плунжера 10 как в том, так и в другом случае 

будет продолжаться до тех пор, пока редуцированное давление в 
полости 5, изменяющееся при смещениях плунжера 10 от плунже
ра 11 вспомогательного золотника, не достигнет величины, прн 
которой установится равенство

Pp e e  =  P j t -

Минимальный размер диаметра плунжера 11 вспомогательного 
золотника de выбирается в зависимости от технологических воз
можностей его изготовления; практически он обычно равен 2—3 мм. 
Для уменьшения сил трения этого плунжера питание его обычно 
осуществляется от источника с давлением, пониженным до 3— 
5 кГ! смъ.

Благодаря возможности применения в этой схеме вспомогатель
ного золотника с плунжером И  малого диаметра и низкому давле
нию жидкости источника питания системы управления усилие, 
требующееся для перемещения золотника, можно уменьшить 
(при отсутствии сальника на выходном штоке) до величины, не 
превышающей нескольких граммов.

ЗОЛОТНПКИ С ПЛОСКИМ РАСПРЕДЕЛИТЕЛЬНЫМ ЭЛЕМЕНТОМ

В следящих системах получили распространение золотники 
с плоским распределительным элементом, принципиальная схема 
которых была рассмотрена выше (см. рис. 206).

С целью уменьшения сил трения плоский элемент 2 зачастую 
подвешивают на рычажных подвесках 1 (рис. 273), регулирова
нием длины которых обеспечивают требуемый зазор между этим 
элементом и корпусом 4. Подвод жидкости осуществляется через 
канал 3.
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В рассматриваемых распределителях относительно просто по 
лучить требующееся для гидроусилителей нулевое перекрытие.

Конструктивная схема плоского распределителя представлена 
на рис. 274. Отверстия 1 и 4 в плоском подвижном элементе 2 и не
подвижном корпусе 3 обрабатываются (разворачиваются) сов
местно, после чего в отверстия 4 запрессовываются калиброванные 
втулки 5, а отверстия 1 перекрываются в верхней части заглуш
ками 7. Торцы втулок 5 шлифуются совместно с рабочей поверх
ностью корпуса 3. Благодаря совместному разворачиванию отверс-

Рпс. 273. Схема плоского Рпс. 274. Схема обеспечения в плоских 
золотника, установленного золотниках нулевого зазора

на подвесках

тин 1 п 4 перекрытие их втулками 5 обеспечивает практически ну
левое перекрытие.

На рабочей поверхности корпуса 3 до запрессовки втулок 5 
профрезеровывается паз, ширина w  которого меньше диаметра d  
отверстия втулки 5. Ввиду того, что w  < d, втулки 5 делят этот 
паз при нейтралвном положении подвижной детали 2 на три изо
лированные друг от друга камеры, крайние из которых соединены 
со сливом, а средняя с нагнетательной линией (с насосом). При 
смещении детали 2 в какую-либо сторону нагнетательная линия со
единяется с соответствующей полостью гндродвигателя.

Площади открытия расходных окон (слива и нагнетания) при 
перемещении золотника образуются двумя дугами круга d  = 2r и 
двумя параллельными прямыми нрофрезерованного паза шири
ной w.  Требуемый зазор между деталями 2 и 3 достигается либо 
применением шарнирных подвесок (см. рис. 273), либо обеспече
нием гарантированного зазора путем качественной обработки 
сопрягаемых деталей 3, 2 и 6.

Применяются также золотники с поворотным плоским распре
делительным элементом, схема одного из которых показана на 
рис. 275.
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Жидкость подводится из нагнетательной магистрали под дав
лением р н к отверстиям / и 6 корпуса Ь. В нейтральном положении 
поворотного плоского элемента а эти отверстия перекрываются 
разделительными перемычками между расходными окнами (отвер
стиями) 10, 2 и 5, 7, связанными с гидродвигателем. Ширина s 
этих перемычек определяет величину перекрытия: при s = d, где 
d  — диаметр питающих отверстий 1 и 6, перекрытие равно нулю. 
В рассматриваемом золотнике для увеличения площади каналов и 
получения равномерного распределения нагрузки на подвижный 
элемент 2 (повторный) примерно но два окна на каждой стороне.

Рис. 275. Схема плоского зо- Рис. 276. Расчетная схема плоско- 
лотыика поворотного типа го золотнпка поворотного типа

В бак жидкость отводится через отверстия 3, 4 и 8, 9. При 
повороте приводного валика на некоторый угол отверстия пита
ния 1 и 6 частично совмещаются с той или иной парой окон отвер
стий 2, 10 и 5, 7, соединенных с полостью гидродвигателя. Площадь 
открытия окон будет зависеть для данного диаметра отверстий 
от угла поворота плоского элемента.

Из расчетной схемы последнего золотника, показанной на 
рис. 276, следует, что эта площадь для положения расходных окон, 
определяемого углом поворота этого элемента вокруг своей оси, 
равна сумме площадей двух сегментов.

При условии равенства диаметров отверстий питания (распре
делительных окон) и при нулевом перекрытии угловой размер 
между центрами и 0 3 распределительных окон во втулке и и 
золотнике в момент начала их совмещения (касания) равен «р. 
При повороте золотнпка в направлении совмещения окон (в на
правлении стрелки) на некоторый угол Дф угловой размер у  меж*
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д у  центрами этих отверстий в новом их положении (между цент
рами О, и Ог) будет

Т = ф—Аф,

где ф — угол между осями поворота золотника п центрами О, и 
Os расходпых отверстии во втулке золотника в момент их 
касания.

Расстояние х, равное примерно половине расстояния между 
центрами Ох и 0 2, и угол а определятся из геометрических соот
ношений

х = R sin у  = R  sin | arc sin ^ ---- y ^ - j ;

1 хcos а  = (г — х)— или а  = 2 arc cos —.' ' т г

Площадь сегмента, образованного дугой окружности окна 
радиусом г, равная половине площади проходной щели, образован
ной при повороте на угол Дер (при сочетании круглого проходно
го окна с прямоугольным), определится по выражению

. г* I па . \
/==T lT 8 0 - sinot)-

Полная площадь открытия золотниковой щели при сочетании 
двух круглых отверстий равного диаметра

Щ  /*,H = 2/ = r2 ( f “ - s i n а ) .

Коэффициент (.1 для вычисления расхода жидкости через такое 
отверстие может быть принят равным 0,7—0,75.

УСТРОЙСТВА ТИПА СОПЛО -  ЗАСЛОНКА

В следящих системах, в частности в электрогидравлнческих 
двухступенчатых системах автоматического управления, применя
ют в качестве первой ступени усиления устройства типа сопло — 
заслонка (рис. 277), являющиеся по принципу действия регулируе
мым дросселем. Устройство состоит в основном из двух деталей — 
сопла 3, представляющего собой жиклер, и пластинки (заслонки) 
2, укрепленной на достаточно большом плече, позволяющем счи
тать перемещения ее относительно сопла поступательными. С по
мощью заслонки 2 можно перекрывать выходное отверстие сопла 

регулируя тем самым расход жидкости из него, а следовательно 
регулируя давление в камере 4, соединенной и исполнительным 
гидравлическим двигателем 5. Для этого на входе в сопло установ
лен дроссель 1 постоянного сопротивления.

Для питания двух полостей гидродвигателя применяют 
схему с двумя соплами (рис. 277, в), при использовании которой
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обеспечивается практически полная разгрузка заслонки от сил ско
ростного напора струи жидкости.

Распределители этого типа отличаются малыми габаритами и 
весом и обладают высокой чувствительностью, точностью и быстро-

Рн ^  Л

Рис. 277. Схемы систем с соплом — заслонкой

действием, а также простотой изготовления и долговечностью, 
достигаемой благодаря бесконтактному действию. Кроме того, ха
рактеристики его практически не зависят для распространения

температур от величины пос
ледних.

Для уменьшения влияния на 
характеристики распределителя 
вязкости жидкости применяют 
сопло с узкими (острыми) внеш
ними кромками (рис. 278, а), ко
торое будет иметь преимущества 
перед соплом, представленным 
на рис. 278, б. Благодаря узким 
кромкам сопла к нему можно 
применить законы течения жид
кости через отверстие в тонкой 
стенке (см. стр. 84). Практнче-

Рис. 278. Форма внешних кромок 
сопла

ски ширина s кромки среза сопла должна быть мепыне ми
нимального значения у  зазора между срезом сопла и заслонкоп
* < Ут1п- С другой стороны, максимальное значение у тах этого за
зора должно быть меньше где dc — диаметр отверстия и d H —
наружный диаметр сопла.

Поскольку здесь имеет место кубическая зависимость расхода 
жидкости от зазора Q — f ( y 3), где у  — расстояние от среза сопла 
до заслонки, ничтожное изменение у  вызовет значительное изме
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нение давлепия в камере 4 (рис. 277, а), а следовательно, и в ра
бочей полости гидродвигателя 5.

Размеры таких устройств невелики: диаметр dc сопла — поряд
ка 1 мм и меньше; диаметр внешней окружности обреза сопла 
d , = (  1 ,2—l,5 )d c; диаметр заслонки Г)3 = (3 -т- 4) dc \длина цилиндри
ческого участка сопла I = (1 -ь 2) dc (см. рис. 277, б); диаметр от
верстия дросселя 1 (см. рис. 277, a) d0 = 0,2 ч- 1 мм;  площадь от
верстия сопла обычно в 2 раза больше площади отверстия дрос
селя. Диаметр заслонки D3 <  3dc . f

Привод заслонки обычно осуществляется с помощью электро
магнитных устройств. ,>г

Для повышения мощности выходного сигнала при сохранении 
чувствительности усилителя применяют двухкаскадные устрой
ства с использованием сопла-заслонки в качестве первого каскада

о/ 6)
Рпс. 279. Схемы систем с двухкаскадным усилителем типа сопло — заслонка

усиления. Принципиальная схема одного пз устройств показана 
на рис. 279, а. С камерой 4 этой схемы и соответственно с соплом 3 
соединена правая полость основного распределительного золотника 
большой мощности, плунжер 5 которого находится под действием 
пружины 7 и давлепия жидкости в этой камере. При смещении 
заслонки 2 равновесие сил, действующих на плунжер 5,нарушится, 
и он, смещаясь в соответствующую сторону, соединит правую по
лость силового цилиндра 6 с полостью питания (давление р н) либо 
с баком.

Усилие, создаваемое давлением жидкости на плунжер 5  золот
ника, уравновешивается пружиной 7; перемещение распредели
тельного золотника пропорционально перемещению заслонки (ре
гулируемого дросселя), в результате чего достигается приближен
ная пропорциональность расхода жидкости через золотник и пере
мещения заслонки. Для демпфирования автоколебаний применен 
дроссель 1.

Очевидно, второй каскад усиления в виде распределительного 
золотника вводит в систему дополнительную степень ввободы и
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увеличивает инерционность устройства, что сопровождается увели
чением заназдывания. По этой причине в быстродействующих си
стемах целесообразнее, если это возможно, применять однокаскад- 
ные устройства, которые прн малых ходах заслонки допускают 
до 30 включений в секунду; время срабатывания при ходе заслоц- 
ки 1 мм не превышает 0,1 сек.

Однако при применении однокаскадных устройств ограничен 
расход жидкости, который в системе с однокаскадным усилением 
практически П.. превышает ~ 5 л/мин прн давлении 250 кГ/см3; 
расход же жидкости в системе с двухкаскадным усилением при том 
же давлении равен 25—40 л/мин. Кроме того, введение второго 
каскада позволяет значительно повысить коэффициент усиления 
по мощности.

Диаметр отверстия сопла первого каскада усиления может быть 
уменьшен до 0,1—0,15 мм, при этом зазор между соплом н заслон
кой обычно не превышает ~0,025 мм.

Для привода заслонки требуются минимальные усилия, кото
рые могут быть созданы любым задающим устройством — маномет
ром, термометром, центробежным регулятором, напряжением 
электротока и др.

На рис. 279, б  показана распространенная схема двухсопловой 
системы в двухкаскадном исполнении. Следует отметить, что в 
двухсопловых устройствах для обеспечения одинакового воздей
ствия струи на заслонку необходима идентичность гидравлических 
характеристик обеих половин устройства.

Для уменьшения усилий, действующих на заслонку, применяют 
видоизмененные (конусные и пр.) формы поверхности, которыми 
перекрывается сопло, а также вращающиеся заслонки.

Основные расчеты устройства типа соало — заслонка
Расход жидкости через сопло-заслонку. В статических усло

виях (при неподвижном выходе) расход гидравлического двигателя 
Q = 0 , в соответствии с чем расходы через дроссели постоянного 
и регулируемого сопротивления однокаскадного устройства
Qo =  Qc ( с м - p i i c - 2 7 7 > «)•

Значения Q0 и Qc могут быть определены по выражениям для 
истечения жидкости через отверстие в тонкой стенке (см. также 
выражение (74)]

<?o = Mi/i У  у  ( Р н  ~ Р с )  ; (454)

< 1 с = Р г / г У 2* ( Р с -  Р о ) .  (455)
nctoгде /1 = —̂-----площадь проходного сечения отверстия дросселя 1

диаметра de ;
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f t =  n d c у  — площадь проходного сепенпя плоской коль
цевой щели, образованной срезом сопла но диа
метру dc и заслонкой на выходе во внешнюю среду; 

у  — расстояние между срезом сопла и заслонкой; 
dc и d j  «— диаметр отверстия сопла и постоянного дросселя; 

/>„. Рс и Ра — давление питания (перед дросселем постоянного 
сопротивления), в междудроссельной камере (перед 
соплом) и за заслонкой; 

g  и у  — ускорение силы тяжести и объемный вес жидкости; 
р, и р2 — коэффициенты расхода дросселя постоянного се

чения и щели, образованной срезом сопла и за
слонкой.

Коэффициент расхода для дросселя 1 постоянного сечения (со
противления) может быть принят равным

р, = 0,60-*-0,65.
Для дросселя переменного сечения (для щели, образованной 

срезом сопла и заслонкой) коэффициент ц2 расхода зависит от 
числа Рейнольдса, однако при некотором большом значении этого 
числа (Re > 400) он практически стабилизируется на значении 
р.2 «=! 0,62.

На рис. 280, а приведена опытная кривая зависимости коэф
фициента. расхода р2 через щель, образованную срезом сопла и
заслонкой, от числа Рейнольдса Re = ~ , где и  — средняя ско
рость жидкости в торцовой щели:

/ ndcy  •
Qc — расход через сопло в среду с атмосферным давлением; 
/ = я dcy — площадь кольцевой щели.

Эксперименты проведены на жидкости, плотностью р = 
= 8 • 10'5 кГ • сек2/м* и абсолютной вязкостью р = 1,35 • 10*° кГ ■ сек/м2, 
давление р н равно 70—210 кГ/смг .

Из опыта следует, что заслонка дросселирует при условии
у < [-~ ; для случая г/ -̂ 5- расход обуславливается лишь дроссе
лированием в сопле (давление в камере 4 остается постоянным). 
Практически максимальный ход заслонки выбирают равным

dc rfc. у = = х Ч _ _ .

На рпс. 280, б  приведена опытная кривая зависимости отноше
ния — в функции отношения-^-, характеризующая влияние рас-

Рм “с
стояния у  заслонки от выходного отверстия сопла на давление р с 
в сопловой камере.

Для ограничения смещения заслонки при нейтральном поло
жении плунжера золотника лимитируют пределы изменения
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давления в камере 4. Обычно принимают среднее давление р с в этой 
камере равным р с =  -£- и рабочую зону давлений — в интервале 
р с = (0,3 -*■ 0,7) р м.

Наибольшая чувствительность гидроусилителя имеет место прн 
величине зазора между соплом и заслонкой, равной у  =  0,577 д,

Рис. 280. Характеристики распределителя сопло • 
заслонка

где q — постоянная усилителя, равная такому зазору между соп
лом и заслонкой, при котором проходное сечение щели равно про
ходному сечению постоянного дросселя.

Площадь сечения отверстия сопла 3 (см. рис. 277, а) должна 
более чем в 2 раза превышать площадь входного отверстия постоян
ного дросселя /. Практически отношение этих площадей выбира
ется равным

г - ^ - 2 .2 .

Для уменьшения влияния на регулирование отверстия гопла 3 
сииротивленпе ею должно Сыть значительно ниже регулируемого 
гидравлического сопротивления в торцовом зазоре (щели) между 
срезом сопла и заслонкой.
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Для обеспечения этого должно быть соблюдено условие.

£ < 0 ,2 5 ,

. ndc*где ]с — —4------площадь сечения отверстия сопла;
/2 = n d cy  — площадь щели, рассчитанная по боковой поверх

ности сопла диаметром dc и высотой у .
При этом условии диапазон перемещения заслонки относительно 

среза сопла составит

Т  ° < » < - ж -

Длину I втулки сопла и диаметр D3 заслонки (рис. 278, а) вы
бирают равной: I — dc и D3 =  3dc .

Для повышения чувствительности в некоторых конструкциях 
применяют осциллирующие движения (вибрации) заслонки с час
тотой около 50 гц  и амплитудой 0,01—0,015 мм. При этом можно 
получить малые расходы жидкости через сопло. Так, например, 
при вибрирующей заслонке был получен (при р с = 1 кГ! смг) мини
мальный стабильный расход жидкости 1,2 смл!мин  (диаметр соэла 
0,5 .ил и номинальный зазор между соплом и заслонкой 0,01 мм).

Силовое воздействие струи. При расчетах рассматриваемых 
систем следует учитывать неуравновешенность заслонки, обуслов
ленную воздействием на нее струи жидкости, величина которой в 
ряде случаев может оказаться соизмеримой с усилием, развивае
мым элементом, управляющим перемещением заслонки.

Указанное силовое воздействие на заслонку струи жидкости
\и}слагается из скоростного напора и усилия статического дав

ления, распределяемого по заслонке.
Первое слагаемое для распространенных параметров (величин 

d c и у) обычно мало, им и можно пренебречь.
Усилие статического давления жидкости на заслонку можно оп

ределить при допущении, что давление в зазоре шириной у  изме
няется по линейному закону.

лdl . n ( c P - c R )  Ар 
Pa =  - J L A p +  “4 с) ■ -у - , (456)

где Ар — перепад давления на заслонке; при истечении в 
среду с атмосферным давлением Ар = р с; 

d H и rfc — наружный и внутренний диаметры сопла (см. 
рис. 277, б).

При более точных расчетах следует учитывать также усилие 
Дрявлпческого поздейетпия гтруи [см. выражение (113)].

Для уменьшения воздействия давления жидкости на поверх
ность заслонки, а также для стабилизации этого воздействия при 
перемещениях заслонки (при изменении у) следует уменьшать
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ширину среза сопла s = d,<2 dc (см. рис. 278). Это же тре
бование диктуется стремлением уменьшить влияние вязкости 
жидкости на характеристику системы. Однако при выборе вели 
чины s  необходимо учитывать возможность деформации кромок 
силой прижатия заслонки; обычно принимают d H = 1 ,2dc . Для 
разгрузки заслонки от статически неуравновешенных сил приме
няют два сопла (рис. 277, в и 279, б). В этом случае неуравнове
шенные усилия на заслонке будут возникать лишь при наличии 
перепада давлений в соплах, обусловленного перемещением за
слонки.

ЭЛЕКТРОГИДРАВЛИЧЕСКОЕ УПРАВЛЕНИЕ

Входным сигналом системы гидроусилителя могут быть раз
личные физические параметры (механические перемещения, дав
ление жидкости, темиература, напряжение электротока, усилие,

создаваемое различными прибо-

т \ Щ ш №

ш ш ш т

S/V\Лг ” *8 - рами, и др.), которые, однако,
могут быть приведены к еди
ному сигналу — электрическо
му напряжению.

Преимуществом электриче
ского сигнала является простота 
передачи на расстояние, устра
нение запаздывания по времени, 
которое в механических систе
мах обусловлено инерцией пере
даточных звеньев, и в целом — 
более быстрая реакция системы 
на сигналы.

Для преобразования входно
го электрического сигнала в пе
ремещение гидравлического рас
пределителя применяют одно- 
(рис. 281, а) и двухкаскадные 
(рис. 281, б) преобразующие (ра
спределительные) устройства.

В схеме однокаскадного ус
тройства (рис. 281, а) электро
магнит 1 перемещает распреде
лительный золотник 2 на ве

личину, пропорциональную изменению электротока. В двухкас
кадном же электрогидравлическом устройстве, представленном на 
рис. 281, б, первая ступень усиления выполнена в виде устрой
ства типа сопло — заслонка 2 и вторая ступень усиления — в виде

двигателю 
6)

Рис. 281. Схемы одноступенчатого (а) 
и двухступенчатого (б) распредели
телей с электромагнитным приводом

v „  ПО Г» ПЛТТТ1П
"  ------ ------ -- - - 'iQ/tnnnvnM плдтпт/ч--ци«11шдри*1сспи1 U o u .iu iiiM iiu

нляется с помощью электромагнита 1, питаемого дифференциаль
ным электротоком.
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С помощью заслонки 2 в камерах по левую и правую стороны 
плунжера 3 второй ступени, удерживаемого в среднем положении 
центрирующими пружинами 4 , создается перепад давления, ис
пользуемый для управления этим плунжером.
, Сила электротока, требуемая для питания однокаскадного 

устройства, равна ~40 ма и двухкаскадного ~15 ма. Мертвый 
ход (зона нечувствительности) составляет около 0,5 % общего 
хода плунжера золотника.

Гидроусилитель с подобным управлением имеет высокие дина
мические характеристики. Так, например, гидроусилители неболь
шой мощности допускают частоты до 100 гц.

ЗОЛОТНИК» С РЕГУЛИРОВАНИЕМ ПО ДАВЛЕНИЮ

Помимо рассмотренных распределителей, обеспечивающих рас
ход жидкости, пропорциональный входному перемещению при 
постоянном перепаде давления, применяют распределители, обес
печивающие давление, 
пропорциональное входно
му перемещению прн пос
тоянном расходе жидкости.

На рис. 282 показана 
одна из схем устройств, в 
которой обеспечивается на 
выходе давление, пропор
циональное подводимому 
на вход электрическому 
току при постоянном рас
ходе жидкости. Выходным 
сигналом первой ступени 
этого устройства является 
перепад давлений Др =
— Pi—Р*> создаваемый сме
щением заслонки 2 относи
тельно сопел 3, величина которого, в свою очередь, пропорциональ
на дифференциальному электротоку, подводимому к электромагни
ту 1. Этот перепад давлений действует на разность площадей (А 2—Ах) 
плунжера золотника 4. Перепад рабочего давления Дрр пропорцио
нальный величине нагрузки гидравлического двигателя, действует 
на площади At противоположных поясков малого сечения.

' Условие равновесия плунжера этого устройства имеет вид
А ^ р р =  1^р(А2 -  Ал). (457)

Таким образом, при подаче в электромагнит 1 дифференциаль
ного электротока плунжер золотника будет перемещаться в соот- 

^•втствующую сторону, пока сила ДРцАх, создаваемая перепадом 
Давления (выходным давлением) в гидродвигателе, не уравновесит 
силу Др(4 8—/1J ,  создаваемую первой ступенью усиления.

Рис. 282. Распределительное устройство 
типа сопло — заслонка с регулированием 

по давлению
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ГИДРОУСИЛИТЕЛИ С ЖПДКОСТПОП ОБРЛТПОП с в я зь ю

Применение в гидросистемах механической обратной связи 
усложняет конструкцию узлов и увеличивает число шарнир- 

5 ных соединений. Ввиду
... f l , 'j "~1 этого во многих случаях

имеет преимущество жид
костная обратная свя.п. 
(рис. 283, а),  которая поз
воляет размещать исполни
тельный гидродвигатель в 
наиболее рациональном 
месте. Ручка управления 
устройства связана с плун
жером 1 золотника, корпус
2 которогосоединен с порш
нем 4 вспомогательного ци
линдра 3 системы обратной 
связи, последовательно 
включенного в трубопро
вод, соединяющий основ
ной силовой цилиндр 5 
гидроусилителя с золотни
ком. При перемещении 
плунжера 1 вправо жид
кость под давлением пос
тупает в левую полость си
лового цилиндра 5 усили- 

N j \ ' t ,Vv.. .v. теля,  одновременно из 
9 8 7 противоположной полости

, цилиндра 5  вытесняется во
Рпс. 283. Схемы распределителей гпдро- вспомогательный цилиндр 
усилителя с гидравлической обратной „ -  „ 1связью * системы обратной связи

равное количество жидко
сти под низким давлением, в результате поршень 4 и соединенный 
с ним корпус 2 золотника будут перемещаться в том же направле
нии, что и плунжер 1 золотника. При остановке плунжера 1 
(входного элемента) продолжающий перемещаться поршень сило
вого цилиндра (выходной элемент) через вытесняемую в цилиндр
3 жидкость перекроет расходные окна золотника.

Из схемы следует, что емкость вспомогательного цилиндра 3,  
системы обратной связи должна быть равна емкости силового ци
линдра 5.

Схема гидроусилителя, обратная связь которого осуществля
ется через жидкостные звенья, представлена также на рис. 283, б.  
Жидкость из напорной магистрали поступает во внутреннюю 
полость плунжера 2 распределительного золотника, могущего пере
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мещаться на стержне 3. На поверхности этого стержня выполнены 
скошенные пазы / и 4, по которым жидкость поступает в камеры 
d н 10 и через них к соплам 7 и 9, между которыми находится за
слонка 8. При среднем положении заслонки 8 относительно сопел 
7 и 9 давления в камерах 6 и 10 будут равны и плунжер 2 устано
вится в среднее положение. При смещении же заслонки 8 в какую- 
либо сторону равенство давлений в камерах 6  или 10  нарушится, 
в результате плунжер переместится в соответствующую сторону, 
уменьшая площадь поперечного сечения одной щели и увеличивая 
площадь другой.

Регулирование начального положения сопел и распределитель
ного золотника осуществляется упорами 5 и 11, с помощью кото
рых стержень 3 может быть установлен в требуемом исходном по
ложении.

СИСТЕМЫ С ОБЪЕМНЫМ РЕГУЛИРОВАНИЕМ

Недостатком систем дроссельного управления является потеря 
мощности прн регулировании расхода дросселированием.

Поэтому получают распространение гидроусилители типа сле
дящего гидропривода с объемным регулированием выходной ско
рости, осуществляемым изменением производительности насоса, 
который в этом случае будет работать с переменным давлением и 
расходом. Поскольку количество рабочей жидкости, подаваемой 
насосом, определяется требуемой скоростью исполнительного гид
родвигателя, а давление — его нагрузкой, мощность источника 
питания соответствует (без учета потерь) мощности, потребляемой 
гидродвигателем.

Ввиду этого следящий привод с объемным регулированием об
ладает высоким коэффициентом полезного действия, большой 
жесткостью статических характеристик и хорошими динамически
ми свойствами.

На рис. 284, а показана принципиальная схема подобного при
вода с регулируемым радиально-поршневым насосом. Регулиро
вание расхода насоса и реверс подачи в этом приводе осуществля
ются перемещением его корпуса 1 относительно неподвижной оси 
цилиндрового блока 2, осуществляемым через тягу 9 и рычаг 8, 
одна сторона которого связана со штоком 3, а другая — с тягой 7, 
соединенной с входом (ручкой управления). Система снабжена 
вспомогательным шестеренным насосом 6 подкачки, который через 
обратные клапаны 4 подает жидкость под давлением 35 —40 кГ/см* 
во всасываемую полость насоса / и в  обе полости цилиндра 5, 
поддерживая в нем давление при нулевом расходе насоса и фик
сируя тем самым его поршень.

Для уменьшения усилия, необходимого для управления насо
сом, применяют управление с серводеиствисм tpuc. 284, б).



Входная тяга 4 приводит в движение золотпик 2 вспомогательного 
гидроусилителя 3,. управляющего узлом регулирования произ 
водительности насоса 1.

Для управления насосом переменной производительности в 
системах автоматики применяют электрогидравлические устрой-

Ц

Рис. 284. Схемы гидроусилителей с пасосами регулируемой произ
водительности

ства, в которых входным воздействием служит электрический сиг
нал, преобразуемый в перемещение механизма регулирования 
производительности насоса.

Таким образом, в зависимости от величины и полярности элек
трического сигнала рассогласования на входе следящей системы 
может быть осуществлено бесступенчатое регулирование с к о р о ^ г и  
выхода гидродвигателя и связанной с ним нагрузки. Такие при-
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„оды обладают высокой чувствительностью и устойчивостью, в нпх 
представляется возможным использовать для формирования слож
ного сигнала управления систему электрических датчиков.

В практике распространены механизмы управления произво
дительностью насоса, имеющие в качестве механического преобра
зователя реверсивный поворотный электромагнит позиционного 
ти п а, воздействующий на двухкаскадное распределительное уст
ройство типа сопло — заслонка с охваченным обратной связью зо
лотником, которое через специальный гидроусилитель преобразует

а)
Рис. 285. Механизмы управления пасосом гидроусилителя с пружинпой (а) 

н жесткой (6) обратной связями

угол поворота валика электромагнита в угол поворота люльки 
(наклонного диска) иасоса.

На рис. 285, а приведена принципиальная схема подобного 
механизма с пружинной обратной связью. Поворот люльки 1 
аксиально-поршневого насоса осуществляется с помощью двух 
силовых цилиндров 9, управляемых с помощью золотника 3, ко
торый, в свою очередь, управляется распределителем типк сопло — 
заслонка с двумя соплами 6. Заслонка 4 этого распределителя за
креплена на оси поворотного электромагнита 5, реагирующего на 
разность (рассогласование) тока в его обмотках.

С люлькой 1 механизма регулирования насоса связаны рычаж
ной передачей 2 плунжеры 7 обратной связи, которые при своем 
Движении через пружины 8 воздействуют на золотник 3, возвра
щая его в исходное (нейтральное) положение.
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На рис. 285, б представлена схема подобного механизма управле
ния с электромагнитом <5 и жесткой (рычажной) обратной связью 2, 
в которой при появлении разности давлений в междроссельных 
камерах 7, сопел 6, обусловленных смещением  ̂заслонки 4, приво
дятся в действие плунжеры 9, воздействующие на плунжер 3 
золотника питания силовых цилиндров 8 механизма поворота 
люльки 1 насоса.

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ УСИЛИТЕЛИ КРУТЯЩЕГО МОМЕНТА
Под гидроусилителем крутящего момента понимают следящий 

привод с гидродвигателем поворотного или вращательного дей
ствия, соединенным с распределителем (измерителем рассогласо
вания), который обычно выполняется в виде поворотного золот

ника (крана) с отслеживающей 
втулкой.

Подобные гидроусилители пре
образуют задающее поворотное или 
вращательное движение с малым 
крутящим моментом в синхронное 
вращательное движение выхода 
с более высоким крутящим момен
том. Коэффициент усиления мо
мента гидроусилителя с гидродви
гателем поворотного типа может 
составить 15 000:1 и для гидроусн 
лителя с гидромотором — 400: 1. 
Эти гидроусилители широко при
меняются в различных отраслях 
техники и в частности для передачи 
крутящего момента на ходовой винт 
станков следящего движения,.для 
привода рулей самолетов и пр.

Схема усилителя крутящего 
момента поворотного типа пред
ставлена на рис 286, а (см. так
же рис. 184). Утолщенный конец 3 
пластины 1, связанный с выходным 
валом гидродвигателя, служит 

ее осью, а также втулкой распределительного золотника 4 пово
ротного типа, выполненного в виде пробки, связанной с ручкой 
управления. Жидкость под давлением подводится в рабочие по
лости цилиндра 2 через каналы золотника е и / и  отводится через 
канал т.  При повороте пробки золотника 4 относительно втулки 
произойдет рассогласование их положений и жидкость, поступив 
в соответствующую полость цилиндра, будет поворачивать до 
устранения рассогласования пластину 1 в направлении движения 
пробки золотника.

Рис. 286. Схемы гидроусилителей 
крутящего момента
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Пробка золотника 4 с отслеживающей втулкой выполняет 
в этой схеме функции чувствительного элемента, измеряющего 
рассогласование управляющего (входного) и следящего (выход
ного) валов. Поскольку втулка золотника жестко связана с валом 
гидродвигателя, система золотник — гидродвигатель охвачена 
обратной жесткой связью. Схема усилителя с двухпластинча
тым гидродвигателем показана на рис. 286, б.

Распределительный золотник часто выполняется также в виде 
автономного агрегата, связываемого с валом гидродвигателя — 
моментного гидроцилиндра или гидромотора обратной связью 
(рис. 287).

Распределитель обычно монтируется в системе так, что руко
ятка (рычаг) управления связывается с валиком 4 пробки 3 и вал 
обратной связи — с валиком 1 втулки 2 распределителя. При по
вороте пробки 3 открываются соответствующие каналы, служащие 
для питания гидродвигателя, вращение которого через обратную 
механическую связь (редуктор) передается втулке 2, поворачиваю
щейся в ту же сторону, в которую была повернута пробка 3. Прн 
остановке про5:;и 3 (при прекращении движения управляющей 
ручки) втулка 2 набегает на нее и перекрывает каналы, по которым 
подводится жидкость к гидродвигателю и отводится от него.

С целью уменьшения зоны нечувствительности перекрытие 
выступами пробки 3 каналов во втулке 2 выбирается минимальным 
(равным 0,05—0,08 мм).

На рис. 288, а показана схема подсоединения крана в следя
щей системе с гидравлическим мотором 5. Вал 4 пробки крана 3 
связан с ручкой управления и вал 1 втулки 2 крана — с валом 1 
обратной связи, которая в этом случае выполнена в виде червячно- 
шестеренной передачи.

Распределители этого типа часто размещают непосредственно 
в корпусе гидромотора вращательного действия. Одна из возмож
ных конструкций распределителей этого типа показана на рис. 288, 
б.  Втулка 2 распределителя связана с выходным валом 1, а пово
ротный кран (пробка) 3 — с входным валом 4, в результате выход
ной вал будет отслеживать движения пробки 3 и входного вала 4.

САМОТОРМОЗЯЩ11Е (НЕРЕВЕРСИВНЫЕ) СИСТЕМЫ

В случае необходимости обеспечения высокой жесткости1 
и нереверсивности системы с прямолинейным поступательным 
Движением применяют высокооборотные гидромоторы, вращение 
которых через механические узлы (червячные и винтовые пары) 
преобразуется в выходное прямолинейное движение.

Жесткость подобной передачи по сравнению с жесткостью пере
дач с силовым цилиндром обусловлена малым объемом сжимаемой

1 Под жесткостью механизма понимают величину сжатии (просадки) 
его элементов иод действием приложенной нагрузки.
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На рис. 285,6 представлена схема подобного механизма управле
ния с электромагнитом 5 и жесткой (рычажной) обратной связью 2, 
в которой при появлении разности давлении в междроссельных 
камерах 7, сопел 6, обусловленных смещение^ заслонки 4, приво
дятся в действие плунжеры 9 , воздействующие на плунжер 3 
золотника питания силовых цилиндров 8 механизма поворота 
люльки 1 насоса.

ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ УСИЛИТЕЛИ КРУТЯЩЕГО МОМЕНТА
Под гидроусилителем крутящего момента понимают следящий 

привод с гидродвигателем поворотного или вращательного дей
ствия, соединенным с распределителем (измерителем рассогласо
вания), который обычно выполняется в виде поворотного золот

ника (крапа) с отслеживающей 
втулкой.

Подобные гидроусилители пре
образуют задающее поворотное или 
вращательное движение с малым 
крутящим моментом в синхронное 
вращательное движение выхода 
с более высоким крутящим момен
том. Коэффициент усиления мо
мента гидроусилителя с гидродви- 
гателем поворотного типа может 
составить 15 000:1 и для гидроуси
лителя с гидромотором — 400: 1. 
Эти гидроусилители широко при
меняются в различных отраслях 
техники и в частности для передачи 
крутящего момента на ходовой винт 
станков следящего движения, для 
привода рулей самолетов и пр.

Схема усилителя крутящего 
момента поворотного тина пред
ставлена на рис 286, а (см. так- 

Рис. 286. Схемы гидроусилителей же рис. 184). Утолщенный конец3 
крутящего момента пластины 1, связанный с выходным

валом гидродвигателя, служит 
ее осью, а также втулкой распределительного золотника 4 пово
ротного типа, выполненного в виде пробки, связанной с ручкой 
управления. Жидкость под давлением подводится в рабочие по
лости цилиндра 2 через каналы золотника е  и / и отводится через 
канал т.  При повороте пробки золотника 4 относительно втулки 
произойдет рассогласование их положений и жидкость, поступив 
в соответствующую полость цилиндра, будет поворачивать до 
устранения рассогласования пласгину 1 в направлении движения 
пробки золотника.



Пробка золотника 4 с отслеживающей втулкой выполняет 
в этой схеме функции чувствительного элемента, измеряющего 
рассогласование управляющего (входного) и следящего (выход
ного) валов. Поскольку втулка золотника жестко связана с валом 
гидродвнгателя, система золотник — гидродвигатель охвачена 
обратной жесткой связью. Схема усилителя с двухнластинча- 
тым гидродвигателем показана на рис. 286, б.

Распределительный золотник часто выполняется также в виде 
автономного агрегата, связываемого с валом гидродвигателя — 
момептного гидроцилиндра или гидромотора обратной связью 
(рпс. 287).

Распределитель обычно монтируется в системе так, что руко
ятка (рычаг) управления связывается с валиком 4 пробки 3 и вал 
обратной связи — с валиком 1 втулки 2  распределителя. При по
вороте пробки 3 открываются соответствующие каналы, служащие 
для питания гидродвигателя, вращение которого через обратную 
механическую связь (редуктор) передается втулке 2, поворачиваю
щейся в ту же сторону, в которую была повернута пробка 3. Прп 
остановке пробки 3 (при прекращении движения управляющей 
ручки) втулка 2 набегает на нее и перекрывает каналы, по которым 
подводится жидкость к гидродвигателю и отводится от него.

С целью уменьшения зоны нечувствительности перекрытие 
выступами пробки 3 каналов во втулке 2  выбирается минимальным 
(равным 0,05—0,08 мм).

На рпс. 288, а показана схема подсоединения крана в следя
щей системе с гидравлическим мотором 5. Вал 4 пробки крана 3 
связан с ручкой управления и вал 1 втулки 2 крана — с валом 1 
обратной связи, которая в этом случае выполнена в виде червячно
шестеренной передачи.

Распределители этого типа часто размещают непосредственно 
в корпусе гидромотора вращательного действия. Одна нз возмож
ных конструкций распределителей этого типа показана на рис. 288, 
б. Втулка 2 распределителя связана с выходным валом 1, а пово
ротный кран (пробка) 3 — с входным валом 4, в результате выход
ной вал будет отслеживать движения пробки 3 и входного вала 4.

•

САМОТОРМОЗЯЩИЕ (НЕРЕВЕРСИВНЫЕ) СИСТЕМЫ

В случае необходимости обеспечения высокой жесткости 1 
и нереверсивности системы с прямолинейным поступательным 
Движением применяют высокооборотные гидромоторы, вращение 
которых через механические узлы (червячные и винтовые пары) 
преобразуется в выходное прямолинейное движение.

Жесткость подобной передачи по сравнению с жесткостью пере
дач с силовым цилиндром обусловлена малым объемом сжимаемой

1 Под жесткостью механизма понимают величину сжатии (просадки) 
его элементов иод действием приложенной нагрузки.
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жидкости. Так, если в силовом цилиндре сжатию при прило
жении нагрузки подвергается весь объем жидкости, требуемой для 
выполнения рабочей операции, то в гидромоторе, который совер
шает для выполнения той же операции много оборотов, сжатию 
подвергается лишь объем жидкости, находящейся в данный мо
мент в рабочих камерах гидромотора.

Н а рис. 289, а показана одна из схем самотормозящей передачи 
дроссельного регулирования. Гидромотор 3 приводит во вра
щение втулку 4 с внутренней нарезкой, в которую входит винт 5. 
распределительный золотник 2 соединен тягой 1 системы обратной 
связи  с ручкой управления. Статическая нереверсивность пере-

Sh*Sc

Рис. 289. Схема системы с гидравлическим 
мотором п золотниковым регулированием ( а )  н 
схема золотш!ка с несимметричным располо

жением расходных окон (б)

дачи обеспечивается выбором соответствующего угла винта и ки
нематических характеристик прочих звеньев передачи.

Недостатком систем с гидромоторами является то, что для 
пуска гидромотора необходимо создать значительное давление, 
величина которого после страгнЕания существенно уменьшается. 
Ввиду этого имеет место скачкообразное движение системы.

Неравномерность движения, наблюдающуюся при пуске гидро
мотора системы дроссельного регулирования, можно уменьшить 
применением распределительного золотника с таким отрицатель
ным перекрытием, при котором щели окон sH со стороны нагнетания 
прп нейтральном положении плунжера были меньше, чем со сто
роны слива sc (рис. 289, б). В этом случае среднее давление (piP 
в полостях гидромотора при нейтральном положении плунжера
золотника будет меньше значения как это имело место в зо
лотниках с симметричным расположением плунжера (см. стр. 459).

личина среднего давления для этого случая определится выра
жением
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ЧУВСТВИТЕЛЬНОСТЬ И ТОЧНОСТЬ СЛЕЖЕНИЯ

Одним из основных требовании, предъявляемых к гидроуси
лителям следящего типа, является обеспечение точности и чув
ствительности, под которыми понимают комплекс качеств, харак
теризующих их способность воспроизводить с минимальной ошиб
кой (по времени и пути) перемещения выхода в соответствии с за
данным перемещением входа, причем ошибка по времени характе
ризует быстродействие, а но пути — точность системы. Быстро
действие системы характеризуется временем, протекающим от 
момента подачи на вход сигнала определенной величины до момента 
достижения выходным сигналом заданной доли (в%) от его окон
чательного значения.

На рис. 290, а  приведен график, характеризующий рассматри
ваемое качество гидроусилителя. График показывает, что переме
щение входа (плунжера золотника) на длине пути hL от нейтраль

ного положения (соответствует отрезку времени от начала движе
ния входа а) не сопровождается движением выхода (поршня си
лового цилиндра), этот путь характеризует зону нечувствитель
ности системы.

При дальнейшем перемещении входа в движение приходит 
выход, однако скорость его устанавливается лишь после прохож
дения входом некоторого пути h2 (соответствует отрезку времени Ь). 
В равной мере движение выхода в конце рабочего хода прекра
тится лишь по истечении некоторого времени после остановки 
входа, характеризуемого отрезком с.

Рассмотренное рассогласование в перемещениях входа и выхода 
(путевая ошибка) определяет ошибку (погрешность) слежения, 
характеризующую, в свою очередь, чувствительность и точность 
следящей системы. Эта ошибка зависит от скоростного и силового 
режима работы гидроусилителя. В частности величина погреш
ности в статическом режиме определяется величиной пути hx 
перемещения плунжера (входа), который соответствует началу 
движения выхода.

Рис. 290. Графика, характеризующие чувствительность 
и устойчивость гидроусилителя
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Величина погрешности слежения в установившемся режиме 
ирн нагруженном выходе характеризуется расстоянием (вели
чиной пути) на которое должен сместиться плунжер золотника 
(вход) от нейтрального положения в положение, обеспечивающее 
давление и расход жидкости, требуемые для преодоления нагрузки 
и развития заданной скорости установившегося движения выхода.

Помимо приведенного, в переходных режимах может прои
зойти дополнительное нарушение точности (увеличение погреш
ности) вследствие действия сил инерции массы, присоединенной 
к ведомому звену, для преодоления которых потребуется большее, 
чем при установившемся режиме движения, открытие проходных 
окон золотника.

Величина погрешности определяется рядом факторов и в пер
вую очередь передаточным числом кинематической цепи обратной 
связи, характеризующим отношение смещения плунжера 3 зо
лотника (входа) к смещению поршня 4 гидродвигателя (выхода) 
при зафиксированной тяге 2 ручки управления (см. рис. 263). 
Для схемы, изображенной на рис. 263, а, значение этого переда
точного отношения определится выражением

и для схемы, представленной на рис. 263, б ,  выражением

Поэтому для схемы, показанной на рис. 263, а, это число 
всегда < 1  и для схемы на рис. 263, б  всегда >1. Значение этого 
числа часто принимают если это допускается требованиями устой
чивости (см. стр. 490), равным < = -^-=5 и выше.

Помимо этого, погрешность слежения зависит от герметичности 
системы, величины люфтов в механических ее узлах, нагрузки 
и скорости выхода, а также от ряда факторов, которые могут 
влиять на величину зоны нечувствительности (см. стр. 488).

В практике оценку точности и чувствительности гидроусили
теля часто производят но отношению установившейся выходной
скорости vn поршня к перемещению х плунжера золотника: * = “
1 /сек, которое принято называть добротностью следящей системы. 
В зависимости от назначения и качества гидроусилителя величина к  
колеблется в пределах 10—125 1 /сек.

К следящим системам с высокой точностью относятся спстемы 
гидрокопировальных устройств металлорежущих станков, точ
ность которых, определяемая в данном случае величиной пути, 
проходимого распределительным устройством от нейтрального 
положения до положения, обеспечивающего подвод жидкости в
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полости еплового цилиндра в количестве, пеобходимом для нача
ла перемещения его поршня, достигает значения ±0,005 мм.

Для линейной следящей системы теоретически представляется 
возможным уменьшить ошибку на выходе путем увеличения уси
ления по скорости системы. Однако это увеличение практически 
лимитируется условиями устойчивости системы (см. стр. 490).

При расчетах времени срабатывания (быстродействия) системы 
необходимо учитывать приведенную массу жидкости, влияние 
которой во многих случаях (при длинных трубопроводах н малых 
их диаметрах) значительно (в 5—6 раз) преобладает над влиянием 
массы подвижных частей. Увеличение диаметра трубопровода 
в 2 раза сопровождается уменьшением приведенной массы жидкости 
в 4 раза.

Приведенная масса ж и д ко сти  рассчитывается по выражению

D и d  — диаметры силового цилиндра п трубопровода. .
Зона нечувствительности. Выше было сказано (см. стр. 459), 

что точность воспроизведения в значительной степени определя
ется величиной перекрытия плунжером каналов (окон) питания 
(см. рис. 263 и 264, а —в). Значение этого перекрытия в основном 
определяет величипу так называемой «мертвой зоны» или «зоны 
нечувствительности» гидроусилителя, в пределах которой пере
мещение плунжера распределительного золотника не вызывает 
подачи энергии, а следовательно, не сопровождается движением 
гидродвигателя (силового цилиндра).

Однако величина зоны нечувствительности, а следовательно, 
и точность системы определяются не только величиной перекры
тия, а также люфтами в механизме управления, упругостью эле
ментов системы, нагрузкой гидродвигателя (выхода) п утечками 
ж и дкости  (негерметичностью). Люфты и упругости в механизме, 
связывающем ручку управления с золотником, увеличивают зону 
нечувствительности, поскольку движение задающего устройства 
(входа) до их выборки не будет сопровождаться подачей в систему 
энергии. Нагрузка выхода увеличивает зону нечувствительности, 
поскольку от величины нагрузки зависит перепад давлении жид
кости в распределителе. Нвиду этого величина открытия нагнета
тельного окна, необходимая для начала движения поршня сило
вого цилиндра, должна быть, учитывая влияние неретечек жидкости 
в сливную полость, тем большей, чем большим будет этот пе
репад давления. В равной мере требуемая величина открытия 
окна зависит и от утечек жидкости, увеличиваясь с увеличением по
следних, поскольку для их компенсации требуется дополнитель
ный расход.

В соответствии с этим под мертвой зоной или зоной нечув
ствительности в общем случае понимается зона, в пределах кото

где т. — масса ж и дко сти ;
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рой изменение управляющего сигнала (перемещения входа) не 
вызывает по каким-либо причинам реакции (движения) испол
нительного гидродвигателя.

Минимальное значение зоны нечувствительности в некоторых 
следящих системах (в следящих приводах металлорежущих стаи- 
ков) доведено до ±0,005 мм.

ВЛИЯНИЕ IIA ЧУВСТВИТЕЛЬНОСТЬ РАЗЛИЧНЫХ ФАКТОРОВ

Трение покоя (статическое трение) в золотнике увеличивает 
вону нечувствительности системы, в результате чего оно может 
привести к значительному запаздыванию реакции органов управ
ления на командные сигналы.

При известных условиях увеличение сил трения может при
вести к тому, что слежение на малых скоростях выхода за входным 
сигналом будет ступенчатым и функционирование следящей си
стемы станет, прерывистым.

Для уменьшения трення в распределителях служат средства, 
указанные на стр. 343, наиболее радикальным из которых явля
ется сообщение золотнику возвратно-поступательных или поворот
ных перемещений небольшой амплитуды и высокой частоты (см. 
стр. 348). Благодаря снижению трения рассмотренные осцилли
рующие движения значительно повышают чувствительность сле
дящей системы. При осевых же колебательных перемещениях 
можно также практически полностью устранить зону нечувстви
тельности и уменьшить резкость реакции системы на рассогла
сование: кроме того, при известной величине амплитуды колеба
ний вся гидросистема приходит в возбуждение, благодаря кото
рому уменьшается трение во всех ее элементах.

Не менее важным фактором, влияющим на точность следящей 
системы, являются люфты в кинематической цепи выхода и входа, 
вследствие которых понижается ее чувствительность и увеличи
вается «мертвая зона».

При наличии люфта в цепи выхода движение в начале его вы
борки будет происходить без нагрузки, в результате включение 
ее после выборки люфта произойдет ударно.

В равной мере при наличии люфта в цепи входа движение 
последнего не будет сопровождаться до выборки этого люфта 
Движением выхода, который начнет перемещаться лишь после того, 
как в ведущем входном звене будет выбран люфт. За этот проме
жуток времени вход приобретет некоторую скорость, и лишь 
после выборки люфта вход и выход будут перемещаться вместе.

Аналогичное явление будет наблюдаться и при движении входа
ч сторону первоначального положения, выход в этом случае нач
нет перемещаться, как к в первом случае, лишь после про
хождения входом некоторого пути, соответствующего величине 
люфта,
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Такое же влияние на точность системы оказывает упругость 
ее компонентов. Очевидно, что перемещение выхода после начала 
движения входа начнется лишь после того, как напряжения всех 
упругих элементов, включая жидкость и трубопроводы, достигнут 
8иачения, соответствующего нагрузке выхода.

Учитывая указанное, следует избегать применения в рабочих 
магистралях гидроусилителя мягких трубопроводов (резиновых 
шлангов), деформация которых под давлением жидкости равно
ценна, с точка зрения запаздывания, наличию в цилиндре гидро
усилителя воздуха.

На величину ошибки влияет также нарушение герметичности 
системы. Очевидно, движение выхода при наличии в гидродвига
теле утечек жидкости не начнется до тех пор, пока в рабочие его 
камеры не будет подан объем жидкости, превышающий величину 
утечек при данном перепаде давления (нагрузке).

УСТОЙЧИВОСТЬ ГИДРОУСИЛИТЕЛЯ

Под устойчивостью гидроусилителя понимают его способ
ность возвращаться в состояние установившегося режима после 
прекращения действия источника, нарушившего это равновесие.

На рис. 290, б и в  приведены графики, характеризующие устой
чивость двух систем, одна из которых имеет высокую (рис. 290, б) 
и другая — низкую устойчивость (рис. 290, в). Кривая 1 выражает 
перемещение входа и кривая 2 — перемещение выхода.

Поскольку вопросам математического описапня динамики ги
дроусилителей посвящен ряд специальных работ, в настоящем 
разделе будут рассмотрены лишь вопросы механизма явлений.

Установившийся режим может быть нарушен как изменением 
задающего воздействия (входного параметра), так и внешним воз
мущающим воздействием (изменением выходного параметра).

На устойчивость влияет кинематика механизма привода рас
пределительного устройства. Так, например, при увеличении
передаточного числа ^-дифференциального рычага (см. рис. 263, б)
вероятность потери устойчивости повышается. Практически при
емлемым с точки зрения сохранения устойчивости передаточным
числом этого рычага является ( = ^-  =  3 .

На устойчивость системы большое влияние оказывает упругость 
трубопроводов и жидкости, механических связей рабочих органов 
системы и в частности связей гидродвигателя с нагрузкой, а также 
упругость тех частей машины, к которым крепятся силовые узлы 
гидроусилителя. Исследования и опыт показывают, что упругая 
связь между инерционной нагрузкой и распределителем повы
шает устойчивость системы. Последнее обусловлено уменьше
нием действия на обратную связь инерционной нагрузки. Си
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стемы, в которых обратная связь осуществляется непосредственно 
qt нагрузки без упругого элемента, обычно менее устойчивы.

При некоторых условиях внешнего и внутреннего возмущения 
п при сочетании этих факторов с массовой нагрузкой и упругостью 
система может вступить в незатухающие колебания с высокими 
частотами, при которых могут развиться значительные динами
ческие нагрузки. Вероятность подобных динамических нагру
зок реальна при резонансных колебаниях, могущих возникнуть 
при совпадении частот внешних возмущений и собственных коле
баний выхода.

Факторы, влияющие на устойчивость. Основными причинами, 
могущими нарушить устойчивость системы, являются люфты и 
недостаточная ее жесткость, в особенности при сочетании этих 
условий с высокой чувствительностью распределительного устрой
ства. Следящая гидросистема будет устойчивой против колебаний, 
если энергия, рассеиваемая системой при ее колебательных дви
жениях, будет превышать энергию, аккумулируемую при сжатии 
рабочей жидкости и упругой деформации трубопроводов н прочих 
механических компонентов системы.

При условии сжимаемости жидкости и деформации трубо
проводов жидкость, поступающая от насоса, сжимается в течение 
части колебательного цикла и* расширяет трубопроводы, акку
мулируя энергию; в последующую часть колебательного цикла 
накопленная в жидкости и трубопроводах энергия отдается 
в систему, добавляется к энергии, поступающей.от насоса.

Гидроцилиндр, заполненный жидкостью под некоторым дав
лением, с перекрытыми каналами входа и выхода можно уподо
бить пружине, жесткость которой определится в основном сжимае
мостью жидкости. Нетрудно видеть, что линейная упругость (про
садка) эквивалентной ж и д к о с т н о й  пружппы будет равна

где с — линейная упругость (в см/кГ);
Р — коэффициент сжимаемости жидкости;
V — общий объем запертой (блокированной) ж и д к о с т и  в  ци

линдре;
А — эффективная площадь поршня.

Аналогичное явление «просадки» будет наблюдаться и в схеме 
с гидродвигателем вращательного движения (гидромотором). До
пустим, что золотник герметично перекрывает оба канала запол
ненного жидкостью гидромотора, связанные с входным и выход
ным трубопроводами. Если бы жидкость была несжимаемой, то 
вал гидромотора был бы жестко закреплен (деформацией детали 
Гидромотора и негерметичностью пренебрегаем). Однако поскольку 
Жидкость сжимаема, то вал гидромотора можно будет повернуть 
на какой-то угол, при этом гидромотор будет действовать как



пясоо, повышая давление в одной полостп п понижая в дру
гой. Момент, необходимый для поворота вала гидромотора, 
будет пропорционален перепаду давлений в запертых полостях, 
а угол поворота — изменению объема этих полостей. Принимая, 
что модуль объемной упругости жидкости является постоян
ной величиной, можно считать, что вал гидромотора соединен 
с пружиной постояпной жесткости. Упругость эквивалентной пру
жины равна для этого случая

с ' = % = ^ -  . т  
где с, — угловая упругость (в рад/см • кГ);

<7i и q2 — рабочие объемы гидромотора в см3/рад и см3!об.
Прп этом мы допускаем, что замкнутые объемы жидкости 

в противоположных полостях (всасывания и нагнетания) равны 
между собой.

Очевидно, что в медленно действующих следящих системах 
влияние упругости жидкости обычно мало. Однако при инерцион
ных нагрузках со значительным трением покоя (к примеру, для 
привода стола строгального станка) влияние упругости ста
новится заметным и приводит к прерывистому движению выхода. 
Это обусловлено тем, что через золотник должно пройти некото
рое количество жидкости, прежде чем в полостях гидродвигателя 
будет создан перепад давлений, достаточный для преодоления 
сил трения покоя и инерции. После этого для движения выхода 
с нагрузкой требуются ввиду снижения трения меньшие силы, в 
результате возникает заброс скорости движения, обусловленный 
отдачей энергии сжатой жидкости. После остановки, которая про
изойдет при выравненных давлениях в полостях двигателя, тре
ние движения сменяется трением покоя, и цикл повторится.

Поэтому рассмотренный эффект колебаний движения усугу
бится при применении жидкости с низким модулем упругости и 
при больших объемах рабочих полостей гидродвигателя. По этой 
причине часто (в частности в тяжелых станках) силовые цилиндры 
заменяют гидромоторами, объем полостей которых при той же 
мощности намного меньше объема цилиндров.

Для гидромоторов (гидродвигателей вращательного движения) 
важным, с точки зрения рассматриваемого эффекта, является ве
личина вредного пространства Ve , под которым понимается раз
ность объема рабочих камер гидромотора (с соединительными 
каналами) V и рабочего объема q :

V .= V - g .
Эта величина обычно характеризуется коэффициентом

к  —X  • ~ Т , ’
где q — рабочий объем гидромотора;

Ve — объем вредного пространства.
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! Лучший с этой точки зрения гидромоторы аксиально-поршне
вых типов даже при условии, что соединительные каналы выпол
нены возможно короткими и малого сечения, имеют к = 4, для 
обычных же гидромоторов значения к  — 6 -s- 10 .

Сжимаемость жидкости зависит от количества нерастворенного 
в ней воздуха, наличие которого может привести к потере систе
мой устойчивости.

Источником возникновения колебаний являются также люфты 
в звеньях, включаемых в обратную связь (люфты и цепи сочле
нений от ручки управления до распределительного золотника), 
которые усиливают колебания, вызванные упругостью рычажной 
системы и тяг при приложении к ним нагрузки, или сами являются 
причиной возникновения колебаний.

В частности при наличии люфтов может произойти потеря 
устойчивости вследствие осевой неуравновешенности золотника, 
вызываемой гидродинамическим действием потока жидкости (см. 
стр. 349). Если на входном контуре системы имеется люфт, то 
плуижер золотника под действием колеблющейся гидродинами
ческой силы будет смещаться в пределах этого люфта, что может 
при высокой чувствительности (при малых перекрытиях) золот
ника сопровождаться реверсами потока жидкости и колебаниями 
гидросистемы.

Влияние гидродинамической неуравновешенности может быть 
уменьшено увеличением перепада давления жидкости в золот
нике при том же рабочем давлении, который обычно доводится 
при максимальном расходе до 1/3 рабочего давления.

Трение в движущихся узлах, с одной стороны, демпфирует 
колебания, а с другой — способствует их возникновению, причем 
поскольку трение влияет на запаздывание системы оно может быть 
источником ее незатухающих колебаний.

Влияние трения на механизм колебаний в значительной сте
пени обусловлено разницей коэффициентов трения между сколь
зящими поверхностями в состоянии покоя и движения. При тро- 
гании механизма с места преодолевается трение покоя, в резуль
тате происходит накопление в упругих звеньях системы энергии; 
после смещения системы с места коэффициент трения понижается 
и накопленная в упругих звеньях энергия освобождается, в ре
зультате скорость возрастает скачком.

Одновременно с этим сила трения изменяет знак прп измене
нии направления движения и тем самым противодействует воз
никновению незатухающих колебаний системы.

СПОСОБЫ ПОВЫШЕНИЯ УСТОЙЧИВОСТИ
Наиболее простым способом повышения устойчивости гид

роусилителя является увеличение зоны нечувствительности 
 ̂ (см. стр. 488) н уменьшение усиления системы по скорости. 

Однако этот способ ухудшает качество гидроусилителя по
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быстродействию и точности. Из изложенного выше (см. стр. 459) 
следует, что повышение чувствительности и точности системы 
достигается в основном применением золотника с минимальным 
перекрытием, который к тому же должен обеспечивать при 
малом ходе достаточно большие проходные сечения для жид
кости, тогда как для повышения устойчивости системы против 
колебапий величины перекрытий следует увеличивать, а проход
ные сечения уменьшать. Иначе говоря, точность воспроизведения 
и устойчивость следящего привода взаимно связаны, причем вы
бор параметров привода с более высокой точностью воспроизве
дения приводит к ухудшению устойчивости.

Для повышения устойчивости необходимо тщательно баланси
ровать быстро вращающиеся детали и повышать их жесткость, 
а также избегать совпадения периода собственных колебаний де
талей и узлов системы с периодом возмущающих импульсов. Как 
правило, следует стремиться к уменьшению массы исполнитель
ных органов.

Фактором, стабилизирующим систему, является ее негерме- 
тичность, поэтому для повышения устойчивости часто вводят 
искусственные утечки, которые рассеивают часть энергии системы 
при колебаниях. Демпфирующие свойства утечек обусловлены 
тем, что с повышением их увеличивается зона нечувствитель
ности (см. стр. 488). Однако введение в систему гидроусилителя 
искусственной утечки жидкости повышает влияние на скорост
ные характеристики нагрузки выхода, т. е. снижает жесткость 
характеристики системы. В соответствии с этим введение утечек 
сопровождается повышением погрешности (ухудшением точности 
воспроизведения) и в особенности прп колеблющихся по величине 
нагрузках и малых скоростях движения системы. Ввиду этого при
менение утечек для повышения устойчивости системы можно 
рекомендовать лишь для приводов с высокими скоростями и ста
бильными нагрузками выхода.

Искусственную утечку жидкости в цилиндре обычно создают 
шунтированием через сопротивление (дроссель) полостей цилиндра, 
для чего в его поршне обычно выполняется отверстие диаметром 
0,5—2 мм (рис. 291, а). Это отверстие должно быть таким, чтобы 
обеспечивалось стабильное сопротивление при изменении вяз
кости ж и д к о с т и  вследствие изменения ее температуры. Как из
вестно, преимущества имеют дроссели диафрагменного типа (см. 
рис. 36, а).

Для стабилизации утечкой не рекомендуется использовать 
зазоры, обусловленные производственными допусками на изго
товление деталей, поскольку они могут значительно колебаться 
для разных экземпляров одного и того же изделия.

Фактором, демпфирующим систему и повышающим ее устой
чивость, является сопротивление трубопроводов и местные сопро
тивления, причем в системах с нулевым и положительным пере-
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крытвями золотника сопротивления демпфируют систему неза
висимо от места их включения, а в системах с отрицательным пе
рекрытием демпфирующее действие оказывают лишь сопротив
ления в трубопроводах, соединяющих золотник с цилиндром,

а) 6)
Рис. 291. Схема демпфирования колебания искусственными 

утечками жидкости и применением сопротивлений

сопротивления же во входном и сливном его трубопроводах на 
устойчивость системы влияния практически не оказывают, а лишь 
вызывают потерю давления.

Демпфирование сопротивлением осуществляется путем уста
новки дросселей на входе или на выходе жидкости из силового 
цилиндра или одновременно на входе и выходе (рис. 291, б).

Рис. 292. Золотники со ступенчатым сеченисм проход
ных окон

Золотникн со ступенчатыми проходными окнами. Распростра
ненным способом повышения устойчивости системы является при
менение золотников со ступенчатым сечением проходных окон 
(рис. 292, а). Для этих золотников характерен перелом в стати
ческой характеристике расхода в зависимости от иеремещения
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плунжера (рис. 292, б), причем на первой части его пути окна обыч
но выполняют с неременным по ходу плунжера сопротивлением. 
Ступенчатость достигается тем, что подвод жидкости в начало 
движения плунжера осуществляется не по всему периметру окруж
ности плунжера золотника, а лишь по части его — через узкие 
продольные каналы на поясках плунжера. Наиболее простой фор
мой подобного канала является узкий паз (щель) переменной глу
бины. Практически проходное сечение на части длины т  хода 
золотника (примерно 0,2—0,5 .«.н от нейтральной линии) выпол
няют в виде двух или четырех узких дуговых пазов, имеющих 
переменное сечение по ходу плунжера.

График изменения сечения щели по ходу плунжера, показы
ваю щ ий излом кривой характеристики системы, показан на рис. 

292, б. В первой части хода плунжера после прохода им мертвой 
sou ы с увеличение сечения щели на длине т будет протекать 
по кривой т х и далее на участке п — но кривой /»,. Благодаря 
значительному дросселированию жидкости в подобном золот
нике при подходе его плунжера к нейтральному положению, 
а следовательно, благодаря замедлению при этом скорости дви
жения силового поршня и демпфированию подводимой энергии 
устойчивость гидроусилителя можно значительно повысить.

В практике указанные пазы на плунжере золотника обычно 
выполняют сходящимися на нет по дуге круга (см. рис. 292, а) 
или в виде фасок (см. рис. 292, в). Однако опыты показали, что при 
выполнении трудно обеспечить строгую идентичность диаметрально 
расположенных пазов, в результате возникают неуравновешенные 
радиальные силы давления жидкости на плунжер, повышающий 
его трение. Кроме того, подобный профиль пазов способствует 
попаданию (затягиванию) в радиальный зазор твердых частиц 
загрязнителя, что так же повышает трение.

Вследствие этого пазы целесообразно выполнять постоянной 
глубины (без схода на нет) при применении которых затруднено 
попадание твердых частиц загрязнителя в зазор (рис. 292, г). 
Кроме того, при этом упрощается задача обеспечения строгой 
идентичности лысок, а также в какой-то мере вступает в действие 
рассмотренный выше центрирующий эффект гидростатической раз
грузки от радиальных сил (см. стр. 347).

При выполнении пазов размер перекрытия выбирают столь 
малым (0,05 мм и менее), насколько это позволяют технологи
ческие возможности.

Применение золотников со ступенчатыми проходными окнами 
допустимо лишь в том случае, если это не внесет в характеристику 
конкретного гидроусилителя каких-либо ограничений, в част
ности не вызовет снижения быстродействия.

Устойчивость системы можно повысить также небольшим 
предварением впуска жидкости в цилиндр перед выпуском, ко
торое сказывается на работе гидроусилителя благодаря буфер



ному действию (противодавлению) отводимой жидкости. Послед* 
нее достигается путем введения соответствующей асимметрич
ности в расположение окон питания золотника.

Демпфирование энергии колебании. Наиболее радикальным 
способом гашения колебаний является применение демпферов 
гидравлического сопро-
тивления, с помощью '<'/ / / \ /Z /./ / / / -
которых кинетическая Ш  р
энергия колебаний рас- ^ ‘ \
Свивается в виде тепла. -J |~4 }—{ j~ ' ~ -
Очевидно, что система | | i |  В;
будет устойчивой против U = j ) = ^ |  '/7777^ ^ 77/.
колебаний, если энер- * 1
гия, рассеиваемая демп- г j * > »
фером при колебатель- || '• ,
ных движениях, будет t n  п  • .Гл'Фт г ^ У ^
превышать энергию, по- ^  чГТ~гг!J  issF
тенцнрованную при уп- ^ _____ l i с: ..... ,___I
ругих деформациях ‘р* JL 4 1.'* *
компонентов гидроси- if ^1 Ьгг\

Демпфер устанапли- \{ '  \
вают в колебательной fj
системе между любыми « j
двумя перемещан»щими- j  1 , j \ \
ся одна относительно f / ' Ч' | Т'~Г— " ■Jffil
другой точками (обычно ‘ г г  [)
между перемещающейся
частью распределитель- '.л ;; • • -  -•
ного устройства и его |!>г—М Л •О» -i'll
корпусом). В системах ''
с золотниковым распре- ivyv̂ I E v̂  
делителемдемпферобыч- I I
но соединяется с плун- . ^
Жером, а втулка демп- Рис. 293. Схемы золотниковых расиределите- 
фера — с корпусом  рас- лей с демпфером
пределителя.

Демпфирование начинается при некотором изменении вели
чины ошибки (рассогласования), причем у гидравлического демп
фера тормозное сопротивление является функцией скорости нара
стания ошибки.

Демпфер обычно представляет собой цилиндр, поршень 3 ко
торого (рис. 293, а) связан с плунжером 1 золотника. В поршне 
выполнено дроссельное отверстие 2. При перемещениях поршня 
жидкость вытесняется им через отверстие 2 и радиальную щель 
между поршнем и цилиндром из одной его полости в другую. 
Поскольку сопротивление этой щели в значительной степени
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____ ... v/i ииакостп ж и д к о с т и  и эксцентричности р а зм ещ ен и я
поршня в цилиндре, необходимо для повышения стабильности 
действия демпфера устранять перетекание жидкости через щель. 
Для этого поршень 3 обычно герметизируется в цилиндре с по 
мощью уплотнительного металлического кольца 4.

Сечение дроссельного отверстия 2 в поршне 3 демпфера под 
бирается таким, чтобы демпфирование, с одной стороны, не уве
личивало усилий, необходимых для рабочих перемещений плун
жера, а с другой стороны, чтобы при скоростных вибрационных 
его перемещениях создавалось демпфирование, способное пога
сить силу, возбуждающую колебания. Так, при диаметре поршня 3 
демпфера, равном 30—40 мм, диаметр отверстия 2 обычно состав
ляет 0,5—0,8 мм.

Для надежного заполнения жидкостью рабочих полостей 
демпфера при его колебаниях применяют демпферы с двумя пла
стинчатыми клапанами 2 и 5 (рис. 293, б), нагруженными слабыми 
пружинами 6. При перемещениях поршня 3  один из клапанов за
крывает проточку 4, в результате чего вытесняемая этим поршнем 
жидкость проходит через дроссель 8, а другой клапан, преодолев 
под действием сливного давления усилие пружины 6, открывает 
противоположную проточку и дает возможность жидкости запол
нить камеру демпфера. Регулирование сопротивления осуществля
ется с помощью дроссельной иглы 7.

Конструктивная схема золотника с демпфером иного варианта 
показана на рис. 293, в. Втулка 2  золотника выполнена как одно 
целое с цилиндром 3 демпфера, а плунжер 1 — с поршнем демп
фера. Для регулирования сопротивления применен игольчатый 
вентиль 4.

Расчет гидравлического демпфера сводится в основном к опре
делению сопротивления течению жидкости, проталкиваемой пор
шнем демпфера через дроссельные каналы. Перепад давления Ар 
в полостях цилиндра демпфера, создаваемый сопротивлением 
дроссельного отверстия, выполненного в тонкой стенке (рис. 293,а), 
и расход Q жидкости через него связаны зависимостью [см. вы
ражение (74)1

Коэффициент расхода для круглого отверстия в тонкой стенке 
поршня можно принять ц =  0,62.

Принимая во внимание, что указанный расход равен, при ус
ловии отсутствия утечек жидкости через зазор между поршнем и 
цилиндром, объему, описываемому поршнем демпфера, Q =  vF, 
где v и F — скорость перемещения и площадь поршня демпфера, 
можем написать

(461)
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Ц.-1П

(462)

Величины параметров F , v, /  и Др подбирают так, чтобы уси
лие Р =  F S p , необходимое для перемещения поршня демпфера 
при требуемой максимальной рабочей его скорости v, не превышало 
заданных значений.

В том случае, когда демпфер не имеет уплотнительного кольца 4 
(см. рис. 293, в), следует учитывать перетекание (расход) жидкости 
через радиальный зазор (щель) между поршнем и цилиндром демп
фера.

Расчет демпфера в этом случае рекомендуется проводить в 
следующем порядке. Сначала следует вычислить [по выражению 
(90) — для эксцентричной щели! расход жидкости QUI при задан
ном перепаде давления Др через радиальную щель. Вычитая 
этот расход из объема Q =  vF, описываемого поршнем демпфера 
при заданной его скорости [см. выражение (461)], определяют 
объем, который должен быть вытеснен за то же время при задан
ном перепаде давления Др через дроссельное отверстие:

При этом расходе площадь дроссельного отверстия для обеспе
чения требуемого перепада давления должна быть равна [см. вы
ражение (461)1

В том случае, когда расход жидкости QUf через радиальную щель 
при заданном перепаде давления, вычисленный по выражению 
(90), будет больше значения Q =  vF , т. е. когда демпфер не обес
печивает заданного сопротивления даже без дополнительного 
дроссельного отверстия, необходимо уменьшить радиальные зазо
ры в поршневой паре демпфера или увеличить диаметр его поршня.

Поскольку расход демпфера (Q =  vF) изменяется прямо про
порционально квадрату диаметра поршня, в то время как пери
метр радиальной щели (длина средней окружности щели) увели
чивается пропорционально первой степени этого диаметра, а пе
репад давления при всех прочих равных условиях изменяется 
обратно пропорционально квадрату диаметра поршня, то изме
нением величины последнего можно регулировать соотношение 
рабочих параметров демпфера. С точки зрения надежности и ста
бильности демпфирования целесообразно максимально увеличи
вать площадь F поршня с одновременным уменьшением сечения 
отверстия /  дросселя, минимальное значение диаметра которого, 
однако, должно быть ие меньше 0 ,3—0,5 мм.

vF\ — <?„
(463)
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СТАБИЛИЗАЦИЯ СИСТЕМЫ ВВЕДЕНИЕМ ДОПОЛНИТЕЛЬНОЙ 
ОБРАТНОЙ СВЯЗИ

Стабилизация системы с помощью введения искусственной 
утечки жидкости связана с дополнительным ее расходом, а демп
фирование ограничивает быстродействие системы. Поэтому часто

применяют стабилизацию пу
тем введения в систему до
полнительной обратнойсвя пи 

Наиболее простой схемой 
подобной связи применитель
но к однокаскадной системе 
является схема, в цепь управ
ления которой введен допол
нительный элемент в вило 
подпружиненного поршня / 
(рис. 294, а). Этот поршень 
корректирует с помощью диф
ференциального рычага 3 пе
ремещение плунжера 2 золот 
пика примерно пропорцио
нально его ускорению, в 
результате открытие плун-

Рис. 294. Схемы гидроусилителей с корректорами для 
стабилизации скорости движения

жера золотника 2  корректируется в зависимости от значения пер
вой производной рассогласования по времени.

На рис. 294, 6 приведена схема двухкаскадпого гидроусили
теля, в которой пропорциональное управление по рассогласо
ванию корректируется в целях повышения устойчивости управле
нием по первой его производной (по скорости изменения рассогла
сования).

В этой схеме основной распределительный золотник 1, питаю
щий силовой цилиндр 10 гидроусилителя, приводится в движение 
с помощью поршня вспомогательного силового цилиндра 2, ко-
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рый, в свою очередь. питается от вспомогательного золотпякя б, 
(•вязанного рычагом о с входом.

Корректирование управления по производной осуществля
йся следующим образом. Поршневой шток цилиндра 2, свя
занный с золотником 1, несет на себе поршень 8 цилиндра 9 демп
фера, который связан, в свою очередь, с рычагом 5  обратной связи, 
яо имеет возможность осуществлять осевое перемещение, от кото
рого он удерживается пружиной 4. Перемещение входа (вспомо
гательн ого  золотника 6) вызывает перемещение поршня 7 ци
линдра 2, а вместе с ним и поршня 8  цилиндра 9 демпфера. Однако 
для перемещения поршня 8 необходимо вытеснить из цилиндра 
демпфера через дроссель 3 жидкость из соответствующей его по
лости. В результате при резком перемещении поршня 8, к примеру 
вправо, цилиндр 9 в первое мгновение будет перемещаться вместе 
с этим поршнем, сжимая пружину 4 и тем самым изменяя с помощью 
рычага 5 открытие окон золотника 6 , благодаря чему происходит 
корректирование положения распределительного золотника 1 
в соответствии с входным сигналом.

После того как изменение рассогласования прекратится, пру
жина 4, вытеснив жидкость из правой полости цилиндра 9, врз- 
вратит его по прекращении изменения рассогласования в исход
ное положение. В результате вспомогательный золотник 6, а сле
довательно, и основной распределительный золотник 1 займут 
яадапные положения.

При правильном подборе характеристик пружины и демпфера 
последний при нарушении синхронности движений входа и вы
хода будет соответствующим образом воздействовать на вспомога
тельный золотник 6, способствуя стабилизации системы.

На рис. 294, в приведена схема двухкаскадного усилителя с 
золотником и сопло-заслонкой. Данная схема отличается от рас
смотренной лишь тем, что первый каскад усиления выполнен в ней 
в виде сопло-заслонки а.

СТРУПНЫЕ УСИЛИТЕЛИ

В современной технике, и в частности в автоматике и в системах 
гидравлического управления (см. стр. 505), а также в испыта
тельных установках нашли применение струйные усилители 
(устройства), в которых используется эффект взаимодействия 
потоков жидкости. Эти устройства обладают рядом качеств, поз
воляющих применение их в тяжелых условиях работы.

Благодаря отсутствию в струйных устройствах подвижных 
частей представляется возможным изготовлять их из материалов, 
обеспечивающих работу в таких специфических условиях, как 
очень высокие (1 000°) и низкие (—196° С) температуры, ядерные 
излучения, агрессивные среды, вибрации и перегрузки. Рабо
чими веществами могут быть как жидкости, так и газы любой



выходное давление

агрессивности, причем устройства, спроектированные для работы 
на газах, могут использоваться также для работы на жидкостях.

По быстродействию струйные устройства превосходят кСе 
существующие механические устройства подобного типа. Частота

импульсов при выполнении операций 
струйными системами изменяется от 
нескольких сот до 1 ООО—2 ООО гц- 
максимальная скорость переключе
ния газовых струйных усилитель
ных элементов лежит обычно в об
ласти нескольких к гц. При работе 
на жидкостях (воде) быстродействие 
струйных элементов примерно на 
порядок ниже, чем при работе па 
воздухе, однако находится на уров
не, удовлетворяющем требованиям 
практики. Самые низкочастотные 
промышленные пневматические гене
раторы обеспечивают частоты 2 • 10 1 гц 
н высокочастотные — 1 • 10s гц. Жид
костные генераторы работают в диа
пазоне частот от 1,5 • 102 до
5,5 • 103 гц.

Преимуществом струйных уст
ройств является простота изготов
ления, низкая стоимость, долговеч
ность и способность работать в раз
нообразных условиях внешней среды. 
Срок службы этих усилителей прак
тически неограничен.

Конструктивно струйный усили
тельный элемент (рис. 295, а) со
стоит из канала а питания и двух 
каналов Ьх и Ьг управления, а так
же зоны взаимодействия струи о и 
двух выходных каналов сх и сг, свн 
занных с нагрузкой. В зависимости 

от геометрических форм струйный элемент может выполнять 
непрерывные (устройства пропорционального действия) или дис
кретные (двухстабильные устройства) операции.

Струнный усилитель пропорционального действия

В усилителе пропорционального действия струя, вытекающая 
из канала питания а, делится при отсутствии управляющих сиг
налов, подаваемых по каналам bj и Ь2, поровну между выходными 
каналами сх и сг. При подаче же в один из каналов Ь1 или Ьг унрав-

Правый/*^. Левый
вы* од ' у f  выход

-  О * 
Дифференциальное давление 

управления
Г)

Рпс. 295. Принципиальная схе
ма струйного устройства и ха
рактеристика устройства про

порционального типа
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яякичего сигнала питающая струя отклонится в сторону, проти- 
'„„сложную  этому каналу, в результате мощность на выходе со 

сТороны отклоненной струи превысит мощность на противополож
ном выходе. Зависимость выходного давления от дифференциаль
н о  давления управления приведена на рис. 295, б.

Характеристики такого усилителя зависят от геометрических 
1,0рм и от физических процессов перемешивания и обмена количе
ства движения взаимодействующих струй (потоков).

Отклонение струи осуществляют различными способами и 
в частности с помощью управляющего потока (струи), подаваемого 
через управляющие каналы Ьх и Ьг перпендикулярно оси сопла а 
-mi путем поворота этого сопла.

Для уменьшения чувствительности устройства к изменениям 
сопротивления нагрузки в боковых стенках камеры о выполняют 
каналы  d x и dit соединенные с атмосферой. Когда нагрузочные 
каналы  сх и сг полностью перекрыты, поток через эти отверстия 
может вытекать в атмосферу.

Обозначим через М х =  рм’ю количество движения струи 
жидкости сечением со и плотностью р, вытекающей из сопла а 
со скоростью их. Пусть управляющая струя с количеством движе-' 
ния М ,  направлена под прямым углом к питающей струе с коли
чеством движения М х, значительно превышающим М г. Согласно 
теореме о сохранении количества движения питающая струя под 
действием на нее управляющей струи отклонится на угол

Если соосно с питающим каналом поставить приемный, то при 
нулевом управляющем сигнале питающая струя попадет в этот 
канал. При возрастании управляющей струи питающая струя бу
дет отклоняться, и по мере повышения управляющего давления 
вся меньшая часть питающего потока будет попадать в приемный 
канал. Опыт и расчет показывают, что незначительное отклоне
ние управляющей струи (потока) вызывает значительные изме
нения в разности расходов через выходные (приемные) каналы уси
лителя.

Следует отметить, что геометрия камеры пропорционального 
усилителя, в которой взаимодействуют управляющие и питающий 
потоки, должна быть выполнена таким образом, чтобы поток пи
тания не подвергался воздействию ее стенок (см. стр. 509).

Коэффициент усиления струйного пропорционального уси
лителя, работающего по принципу отклонения струи, определя
ется как отношение изменения выходной величины к соответству
ющему изменению входной величины. Путем последовательного 
соединения струйных элементов коэффициент усиления можно по
высить до требуемого значения. В системах управления часто при
меняется цепочка из шести и более последовательно соединенных
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усилителен этого типа. В одном каскаде усилителей с вялимо, 
действием потоков достигаются коэффициенты усиления по мощ. 
ности порядка 10 и коэффициенты усиления по давлению от 5 до 7 

Исследования показали, что при соосном расположении камер 
(рис. 296, а) и соответствующем конструктивном вынолнении пи
тающего а и приемного Ь сопел потери передаваемой энергии со
ставляют (при управляющем давлении p yiip =  0) относительно ни. 
большую величину. Так, при подводимом давлении р, =  100 кГ/с.чг 
потери давления при расстоянии h  между срезами указанных 

р т() сопел 3—5 мм  не превышали
кч ч \\\ч \\м |1Г’~- д м  3—4 кР/смг (испытания провс-

депы на жидкости АМГ-10 с сон- 
р лами, диаметр среза которых 

А~^Г  ̂ составлял: питающего — 1 мм
3 11 приемного — 1,5 мм).

Р,кГ/с»>
Давление Давление

f i  S)
Рис. 296. Схема (а) и характеристики (б н «) онытиого образца 

струйного устройства

Л/lUh

ЦОкГ/см*

Потерн давления зависят от расстояния между срезами сопел. 
На рис. 296, б приведены кривые зависимости выходного давле
ния р2 от входного р х для различных значений расстояния h между 
соплами. Минимальные потери энергии ири течении жидкости 
в конически сужающемся канале (конфузорном сопле) имеют место 
при углах конусности порядка а , =  13 -г - 15° и в расходящемся — 
прн а г =  6 -г- 8°. Чистота поверхности канала должна быть но 
ниже 7-го класса.

На рис. 296, в приведены опытные кривые (сплошные линии) 
расхода жидкости на выходе из приемного сопла Ь в зависимости 
от давления р 2 нагрузки для различных значений подводимого 
давления рх прн расстоянии между срезами сопел А =  6 мм.

В соответствии с изменением расхода, обусловленным изме
нением нагрузки (давления р 2), будет изменяться также и мощ-
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рость, достигая максимального значения при определенном зна
ч е н и и  нагрузки. Кривые указанной зависимости мощности в функ
ции давления (нагрузки) р г для рассматриваемых условий приве
дены иа рис. 296, в пунктирными линиями.

С увеличением расстояния между соплами нелинейность рас
хода в функции нагрузки повышается, причем характер измене
ния аналогичен нелинейности, имеющей место при проливке при 
переменном перепаде давления дросселей постоянного сечения. 
О чевидно, если приемное сопло нагрузить гидравлическим двига
телем (силовым цилиндром), то зависимость выходной скорости 
последнего будет иметь вид этих кривых.

Рассматриваемые устройства пропорционального действия ши
роко применяют в гидропневмоавтоматике, а также в качестве

Рис. 297. Схемы систем со струйной трубкой

распределительных устройств в гидравлических усилителях сле
дящего типа и пр. Отклонение струи осуществляют в последнем 
случае (рис. 297, а) путем поворота питающего сопла (трубки) 2, 
через которое подводится жидкость (питающий поток) к прием
ным каналам (отверстиям) 4 силового цилиндра 5. Трубка 2 шар
нирным концом 1 соединена с источником питания системы жид
костью, которая при выходе из сопла 3 поступает в два располо
женных рядом приемных капала 4 распределительного блока си
лового цилиндра 5, каждое из которых соединено с соответствую
щими полостями последнего. Кинетическая энергия струи жид
кости на выходе из трубки преобразуется в удельную энергию 
давления в полостях силового цилиндра 5.

Е сл и  сопло струйной трубки расположено симметрично от
н оси тельн о  каналов отверстий 4, то давления в обеих полостях 
Цилиндра 5 будут равны и его поршень будет находиться в покое. 
П ри  смещении же трубки 2 относительно приемных отверстий 
Давление в одной полости цилиндра 5 превысит давление в другой, 
в р езу л ь т а т е  поршень будет смещаться. Для повышения скорости

505



потока с целью увеличения запаса кинетической энергии трубка 
обычно выполняется в виде конического насадка (сопла). В си
стемах автоматики давление обычно не превышает 8 —10 к Г  /см \ 
однако во многих случаях эти устройства работают при давле
ниях 200 кГ1смг и выше.

В следящей схеме с фиксированным поршнем (рис. 297, б) 
цилиндр будет перемещаться в сторону смещения трубки до тех  
пор, пока не восстановится нарушенная симметрия (не будет 
устранено рассогласование) положения сопла относительно при
емных каналов.

Рабочий ход силового цилиндра (гидродвигателя) определя
ется в этой схеме смещением конца трубки (сопла).

Положение трубки относительно шарнира обычно задается 
взаимодействием пружины и входного сигнала, передаваемого 
через толкатель, в результате чего смещение трубки пропорцио
нально моменту задающего импульса. Входной сигнал в большин
стве схем нодается от электродатчиков в виде напряжения электри
ческого тока.

Преимуществом рассмотренного устройства является то, что 
связь между его звеньями осуществляется лишь струей жидкости, 
благодаря чему на трубку не влияют рассмотренные выше неурав
новешенные силы, действующие в золотнике. Кроме того, этот  
распределитель отличается малой инерцией н трением подвижных 
частей, что увеличивает быстродействие и чувствительность сле
дящей системы.

Зона нечувствительности системы со струйной трубкой обычно 
составляет 0,01—0,02 мм. Распределитель этого типа допускает 
до 100 переключений в секунду. Усилие для перемещения трубки 
среднего размера составляет 3—5 Г , максимальная сила тока для 
управления не превышает 15 ма. Давление в исполнительном дви
гателе (в силовом цилиндре) составляет около 90% входного дав
ления (давления, подводимого к трубке).

Для уравновешивания струйной трубки от сил, действующих 
по ее оси, применяют двухтрубчатую схему (рис. 297, в), в которой 
жидкость подается через два сопла, расположенные диаметрально 
противоположно.

Применяются также двухкаскадные схемы с золотником 2, 
расположенным между струйной трубкой 1 и силовым цилиндром 
(гидродвигателем) (рис. 298, а). Приемные каналы (отверстия) 
в этой следящей схеме выполнены на поршне 4, связанном с плун
жером 3 основного распределительного золотника, благодаря 
чему последний «следит» за трубкой. Приведенная схема анало
гична схеме с двухступенчатыми золотниками (см. стр. 354), 
причем функцию вспомогательного золотника выполняет струйная 
трубка и основного распределителя — цилиндрический золотник.

Схема применения струйного распределителя в качестве пер
вой ступени золотникового распределителя показана на рис. 298, б.
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Потеря энергии иа управление составляет в однокаскадной 
с и с т е м е  15—18% мощности, подведенной к усилителю. В двух- и 
т р е х к а с к а д н ы х  схемах эта потеря, будучи отнесена к выходной 
м о щ н о с т и  гидродвигателя, составляет доли процента его мощ
н о с т и .

В ы б о р  р а б о ч и х  параметров струйного распределителя. Отно
ш е н и е  диаметра d0  приемных отверстий в распределительном 
б л о к е  (см. рис. 297, а) к диаметру dc выходного отверстия сопла 
о б ы ч н о  равно 1:4. Расстояние к между срезом (торцом) сопла и 
п р и е м н ы м и  отверстиями в распределительном блоке для гидрав
л и ч е с к и х  устройств обычно равно 4dc. При уменьшении этого 
р а с с т о я н и я  степень использования кинетической энергии струи

Электромагнит 
к двигателю

В бак От насоса

О)

в  бак
насос

6)
Рис. 298. Схемы двухкаскадных распределителей 

со струйной трубкой

в гидравлических устройствах практически не повышается, од
нако увеличивается удар по трубке струи жидкости, вытекающей 
из нерабочей полости исполнительного механизма (гидродвига
теля). Кроме того, при слишком близком расположении сопла 
рассматриваемое устройство теряет одно из своих преимуществ — 
нечувствительность к загрязнениям жидкости.

Диаметр приемных отверстий равен в большинстве конструк
ций d0 =  2 -т- 2,5 .н.и и диаметр среза сопла dc =  1,5 -f- 2 мм. 
Расстояние s между приемными отверстиями должно быть мини
мальным; в большинстве конструкций оно составляет s =  0,2 -f- 
0,5 мм. При указанных соотношениях размеров сопло в среднем 
(нейтральном) положении трубки не перекрывает приемных от
верстий. В некоторых же конструкциях принята зависимость

• 2d0 +  s < :d c,

т. e. при среднем (нейтральном) положении трубки струя пере
крывает оба приемных отверстия.

Перемещение конца трубки (сопла) от среднего положения 
1,5—2 мм\ длина трубки обычно равна 130—170 мм; внутренний
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со диаметр dT =  4 Ч- 5 мм; размер выходного отверстия сопл л 
выбирают с учетом обеспечения требуемой мощности устройства, 
причем в двухкаскадных устройствах минимальный размер от
верстия обычно не превышает долей миллиметра (0,3—0,5 мм).

Скорость и жидкости на выходе из сопла в среду с атмосфер 
ным давлением можно определить по выражению

“ = 7 r = r } / ' f ^  <4 И <

где Ро — давление на входе в трубку;
F nd‘

т = -р г---- отношение площадей сечений сопла Fe =  —~
n d  1

и трубки FT =  —̂ t .
Соответствующий этой скорости секундный расход ж и д к о с т и  

и з  сопла

(4б5)

Истечение рабочей жидкости из сопла может происходить в 
атмосферную среду и в жидкостную (под уровень жидкости), при
чем в последнем случае устраняется засорение жидкости возду
хом и струя лучше, чем в нервом случае, сохрапяет свою компакт
ность. Учитывая это, рекомендуют конструктивно устранять про
никновение (подсос) воздуха в движущуюся рабочую жидкость 
при выходе ее из насадка.

Изменение перепада давлений в силовом цилиндре при неболь
ших отклонениях струйной трубки от среднего положения будет 
практически линейным, поэтому можно считать, что этот перепад 
давлений, под действием которого перемещается поршень сило
вого цилиндра, пропорционален отклонению струйной трубки or 
среднего (нейтрального) положения.

С целью исключения влияния на характеристики усилителя 
реакции струи необходимо, чтобы центр поворота трубки нахо
дился на ее оси.

Преимуществом системы со струйной трубкой является прак
тическая нечувствительность к загрязнениям жидкости, а также 
относительно высокая устойчивость против автоколебаний, ко
торая сохраняется даже прн относительно высоких давлениях 
рабочей жидкости (100 кГ!смг). Практика показывает, что 
частицы загрязнителя, могущие нарушить работу иных распре
делителей, и в частности распределителя типа сопло — заслонка 
(см. стр. 4В9), легко проходят через струйную трубку. Однако сле
дует иметь в виду, что повышение давления выше 100 кГ/см1 
может вызвать появление колебаний трубки, интенсивность ко
торых может возрасти настолько, что их амплитуда достигнет



величин, соизмеримых с входным сигналом, в результате чего си
стема потеряет устойчивость.

При использовании распределителей со струйной трубкой 
в большинстве случаев можно обойтись без вибрационных дви
жений, которые обычно применяются в золотниковых распреде
лителях для устранения сил статического трения. Разбрызгивание 
жидкости, отражающейся от распределительного блока струйного 
усилителя, вызывает появление возмущающих сил, действующих на 
струйную трубку, что заменяет преднамеренно вводимую вибрацию.

Струйный усилитель (устройство) дискретного типа

Для распределения потоков жидкости применяются также 
струйные устройства дискретного (прерывистого) действия, яв
ляющиеся по существу некоторой конструктивной модификацией 
рассмотренного устройства пропорционального действия. В этом 
устройстве струя имеет лишь два устойчивых положения (рис. 299), 
т. е. усилитель является двух
стабильным. Существенным 
конструктивным отличием по
следнего усилителя от рас
смотренного усилителя про
порционального действия яв
ляется сближение боковых 
стенок, образующих камеру 
смешения о, благодаря чему 
обеспечивается возможность 
«прилипания» струи к одной 
из стенок этой камеры.

Принцип действия дис
кретного струнного усилите
ля основан на свойстве погра
ничного слоя свободного по
тока «прилипать» к приле
гающей поверхности (стенке)
(эффект Коанда), причем в 
этом «прилипшем» положении 
поток остается также и после исчезновения управляющего сиг
нала (управляющего расхода жидкости).

Механизм явления «прилипания» можно иллюстрировать прин
ципиальной схемой, показанной на рис. 299, б и в. Положение 
струи между стенками, образующими камеру смешения (рис. 299, б) 
является неустойчивым. Вытекающая из канала питания струя 
жидкости увлекает окружающую среду в направлении потока. 
Эта увлеченная среда должна восполняться вторичным потоком, 
возникающим вдоль расходящихся стенок в направлении, проти
воположном направлению основной струи.

*)
Рис. 299. Принципиальные схемы уст
ройства и действия струйного устрой

ства дискретного типа



Если вблизи отклонившейся струи окажется с одной стороны 
стенка, поток возмещения с этой стороны задерживается, что 
приведет к возникновению разности давлений с обеих сторон 
струи: вблизи сгенки образуется область пониженного давления 
возмещающего потока жидкости, в результате чего струя примкнет 
(«прилипнет») к стенке (рис. 299, в). Иначе говоря, если струн 
проходит вблизи стенки, она как бы притягивается к ней п, 
будучи притянутой, удерживается в контакте с ней значительной 
силой. При этом устанавливается равновесие между силой, 
стремящейся выпрямить струю в первоначальном направлении, 
и силой, возникающей в разделительной зоне Ь пониженного 
давления, искривляющей траекторию частиц жидкости в струе 
по направлению к стенке.

Переброс (переключение) струи с одной стенки на другую 
происходит, когда это равновесие нарушается, т. е. когда давле
ние в разделительной зоне Ь настолько возрастает, что произойдет 
отрыв струи от стенки. Для этого необходимо подать в эту разде
лительную зону Ь некоторое количество жидкости под давле
нием.

Практически это будет достигнуто, если увеличить расход из 
правого управляющего канала; разделяющий вихрь при этом 
увеличивается и точка а прилипания смещается по направлению 
потока. После того, как точка а переместится к концу стенки, 
струя оторвется от правой стенки и перебросится на левую. Пе
реброс струи обусловлен тем, что через правое управляющее от
верстие поступает достаточный расход, чтобы восполнить убыль 
среды, отсасываемой правым краем струи, тогда как с противопо
ложной стороны левым краем струи увлекается больше среды, 
чем поступает через управляющее отверстие, в результате дав
ление с левой стороны понизится и струя, перебросившись, «при
липнет» к левой стенке.

Ввиду направленности струи перетечкп сигнала из одного 
входного канала в другой будут очень невелики, если только вы
ходной канал не блокирован. Для того чтобы устранить это пере
текание также и в случае блокирования (перекрытия) питаемого 
выходного канала (при большой нагрузке), применены соединен
ные с атмосферой боковые отверстия dx и dt  (см. рис. 299, а), рас
положенные в приемных каналах в области высоких скоростей. 
Через одно из этих отверстий струя в этом случае будет направ
ляться в атмосферную среду вместо того, чтобы перетекать в дру
гой входной канал.

При соответствующей конструкции приемной камеры о и вы
ходных каналов b и с (рис. 299, а) можно создать такой «запираю
щий вихрь», который полностью устраши непроизвольный по
ворот потока из одного выходного канала в другой при всех ус
ловиях нагружения выходных каналов b и с, даже если они пол
ностью перекрыты (поток будет вытекать и этом случае через
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одно из отверстий dt или d2 в атмосферу). Изменить направление 
потока и заставить его отклониться к противоположному выход
ному каналу можно лишь приложением противоноложного по 
знаку управляющего потока.

Во всех случаях, когда поток направлен, к примеру, в нагру
зочный канал 6, давление в парном нагрузочном канале с ниже 
давления окружающей среды, так что открытие или закрытие 
канала с не будет оказывать влияния на расход и давление 
в канале Ь.

На рис. 300, а приведены характеристики рассматриваемого
устройства по отношению в функции , где рв и р п —

Рп V»

Рис. 300. Характеристики струйного устройства дискретного
типа

выходное давление и давление питания, a Qe и Qn — выходной 
расход и расход питания.

На рис. 300, .6  представлена характеристика по мощности 
(или коэффициенту полезного действия) устройства для различ
ных давлений р п питания.

Максимальное значение к. п. д. имеет место при отношении — ,
Рп

равном от 50 до 55%.
Необходимо отметить, что уровень давления питания и давле

ния на выходе (на нагрузке) оказывает незначительное влияние 
на величину потребного расхода на управление.

Для усилителя, работающего па воде, был получен максималь
ный коэффициент усиления по давлению, равный значению 12; 
коэффициент усиления по давлению при работе на глухую камеру 
оказался равным 7,8, а максимальные значения коэффициентов 
усиления по расходу и по мощности были соответственно равны 
9,9 и 6,9.

Расход Q]t на управление для переключения рассматриваемого 
Дискретного усилителя, работающего на воде, практически не



зависит от отношения р* и равен ~J>- =  0 , 0 8 0 ,0 9 .  Максима.ц,-
Р» V»!

ное отношение расходов -Х * = ~ 9 0 % .Y«
Интервал времени между подачей управляющего импульса 

и появлением выходного сигнала на выходе элемента (время 
реакции) зависит от конструктивных особенностей и размеров 
устройства, а также от отношения давлений управления и пи
тания.

При миниатюрных устройствах это время для газов дости
гает значения 40—50 мк/сек; для воды и рабочих масел быстро
действие в 12—15 раз ниже.



Т Р А Н С П О Р Т И Р О В А Н И Е  И Ф И Л Ь Т Р А Ц И Я
А_ жидкости

И Г Е Р М Е Т И З А Ц И Я  Г И Д Р О А Г Р Е Г А Т О В

Глава IX

ТРУБОПРОВОДЫ II ПРИСОЕДИНИТЕЛЬНАЯ 
АРМАТУРА

Трубопроводы, к которым относятся как жесткие трубопро
воды, так и гибкие рукава и прочие подвижные сочленения труб, 
являются по ответственности выполняемых функций и по количе
ству отказов в работе одними из основных компонентов гидро
системы.

Ввиду того, что трубопроводы служат каналами, по ко
торым энергия от гидрогенераторов (насосов) поступает к испол
нительным гидродвигателям,, разрушение трубопровода неиз
бежно выводит из строя гидросистему или ее часть.

Жесткие металлические трубопроводы

В качестве трубопроводов гидросистем машин в основном при
меняют бесшовные стальные цилиндрические трубы и реже трубы 
из цветных металлов и трубы из пластмасс. Для сверхвысоких 
давлений (5 000—7 ООО кГ/смг) применяют трубы из специальных 
легированных сталей с механической обработкой внутренней по
верхности.

Расчет труб на статическую прочность. Прочность прямых с от
крытыми концами отрезков тонкостенных труб, нагруженных 
внутренним статическим давлением, при котором можно пре
небречь дополнительными напряжениями, возникающими вслед
ствие овальности (эллиптичности) сечения трубы, может быть про
верена на продольный разрыв по формуле

° р — Допустимое напряжение разрыва материала тру
бы (по окружности), которое обычно выбирается 
равным 30 —35% величины временного сопротивле
ния;

Р — максимальное давление жидкости в кГ1с.чг\
о и * — наружный диаметр и толщина стенки трубы в см.
17 Т. М, Башта ш



Под тонкостенными понимают трубы, в 'которых отношение 
наружного диаметра d трубы к толщине s ее стенки удовлетворяет 
условию

< = 4 - ^ 1 6 .

При расчете прочпости труб за толщину стенки принимают 
фактическую либо минимально возможную толщину с учетом при
нятого допуска на возможные колебания размеров.

Толщину стенки с учетом отклонения в размерах диаметра и 
толщины стенки вычисляют по выражению

г I .

где то = 0 ,3  — отклонение по диаметру трубы в мм (ГОСТ 8734— 
58);

п =  0,9 — коэффициент, учитывающий отклонение по тол
щине стенки трубы (ГОСТ 8734—58).

Для толстостенной трубы (i =  d/s ^  16), в которой напря
жение изменяется от максимального значения на внутренней 
стенке до минимального на наружной стенке, применяют формулу 
Ляме:

d* -j- 2s -f- 2s* / / pq.
а Р =  Р ~ 2 Г ( Т = 1 Г -  <4 6 8 )

Минимальную толщину стенки вычисляют по выражению

При расчетах на прочность трубопроводов и силовых цилин
дров следует иметь в виду, что в случае мгновенного смещения 
управляющего устройства (распределительного золотнпка) заброс 
давления в напорной полости цилиндра и в трубопроводе может 
превышать давление в гидроаккумуляторе в 2 раза.

Усталостная прочность трубопроводов и их соединении. Тру
бопроводы многих машпн подвергаются одновременно нагрузкам 
статического и динамического характера. К первым относятся рас
смотренные статические нагрузки, обусловленные внутренним 
давлением жидкости, и нагрузки, развивающиеся при монтаже 
трубопровода, а также нагрузки, возникающие в результате тем
пературных деформаций трубопроводов и элементов конструк
ции машины, к которым крепятся трубы. Ко вторым относятся 
нагрузки, возникающие при частотпых деформациях (колебаниях) 
трубы, обусловленных пульсацией давления жидкости, гидравли
ческими ударами, а также колебаниями (вибрацией) самих трубо
проводов, вызываемыми внутренними и внешними причинами. 
Напряжения, возникающие в материале трубопровода, создаются 
суммой перечисленных составляющих, причем основное место в
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этой сумме занимают составляющие, обусловленные динамичес
кими факторами, и в особенности при частотной их повторяемости.

Наиболее существенным из этих факторов являются колебания 
(пульсации) давления жидкости, обусловленные кинематикой и 
особенностями режима работы насосов, а также забросы давлений, 
могущие возникнуть по многим причинам, наиболее вероятными 
нз которых являются гидравлические удары, наблюдающиеся при 
мгновенном срабатывании различных калапапов, и высокочастот
ные колебания давления, возникающие при работе насоса в 
режиме кавитации (см. стр. 110).

Пульсирующие давления жидкости, возбуждаемые в трубо
проводах, могут вызвать значительные вибрации трубопроводов, 
причем особенностью вибрационных нагрузок, вызываемых пуль
сирующим давлением, является высокая их частота, достигающая 
нескольких сотен и даже тысяч герц.

Влияние овальности сечения трубопровода. Наблюдения пока
зывают, что значительное число случаев разрушений трубопро
водов, н в особенности при пульсациях давления, вызвано нару
шением цилиндричностИ поперечного сечения (наличием оваль
ности) последних. В этом случае в отличие от деформации под 
давлением трубы круглого сечения, которая происходит лишь за 
счет удлинения периметра ее сечения, деформация овального се
чения происходит в основном за счет изменения его формы, которая 
из овального сечения стремится под действием внутреннего дав
ления жидкости к круглому, хотя не все точки периметра строго 
следуют этому закону. Ввиду этого в точках наибольшей кривизны 
овального сечеття возникают высокие напряжения, величина ко
торых зависит от сплющенпостн (овальности) поперечного сечения
и характеризуется отношением к  =  ^ -  или К  =  —у — • 100%, где
а и b — размеры малой и большой осей овала.

В соответствии с этим овальность сечения в условиях пульси
рующего давления значительно снижает срок службы трубопро
вода; так, при к  =  0,8 долговечность трубы при пульсирующем 
давлении может быть уменьшена в 10 раз и более но сравнению 
с круглой трубой (к  =  1). Трубы из легированных сталей, как 
правило, допускают меньшую величину овальности, чем нз угле
родистых сталей.

На основании данных испытания, а также опыта эксплуатации 
установлено, что предельно допустимым значением овальности 
для стальных трубопроводов распространенного размера явля
ется к' = 4  -ь 5%; для труб из нержавеющей стали Х18НЮТ 
принимают к' =  3,5 +  4%.

В равной мере на прочность трубы влияет кривизна изгиба. 
Изогнутый трубопровод под действием сил давления жидкости 
стремится распрямиться, в результате чего в месте максималь
ной его кривизны могут возникнуть значительные напряжения,



приводящие при частотных колебаниях давления к усталостным 
разрушениям. Поскольку в зоне максимальной кривизны обычно 
имеет место максимальная сплющенность (овальность) сечения 
трубы, эта зона является наиболее вероятным местом разрушения.

По данным опыта на участках гидромагистрали, работающих 
в условиях высоких пульсирующих давлений, рекомендуется при
менять радиусы гиба R  >  3d, где d и R  — внешний диаметр тру
бопровода и радиус гиба его осп.

Сопротивляемость трубопровода усталостным нагрузкам зна
чительно снижается при наличии монтажных напряжений, кото
рые возникают в основном вследствие несовпадения осей сечении, 
в которых закрепляются трубы с узлами их крепления, а также 
вследствие несоблюдения размерной точности. Монтажные на
пряжения могут также возникнуть в результате температурных 
деформаций.

На величину предела усталости деталей из труб оказывают 
влияние также качество и механические дефекты их поверхности 
(риски, волосовины, закаты, вмятины), которые обычно являются 
концентраторами напряжений и понижают предел усталости, 
причем у труб из высокопрочных сталей это влияние сказывается 
сильнее, чем у низкопрочных.

Расчет усталостной прочности труб. Результаты испытаний 
показывают, что усталостная прочность труб значительно ниже 
прочности соответствующего материала, из которого изготовлены 
эти трубы. В общем случае допустимое напряжение для труб, 
работающих в условиях усталостных нагружений пульсирующим 
давлением с амплитудой пульсации 40 50% рабочего давле
ния, должно быть снижено примерно в 2 раза в сравнении с допу
стимым напряжением для труб, работающих в условиях статиче
ского нагружения.

Учитывая это, приближенные расчеты стальных труб можно 
производить для распространенных условий нагружения и каче
ства изготовления труб по приведенным выше выражениям (466), 
(468) с 50%-ным снижением допустимых напряжений. Практически 
при расчетах можно принимать, что предельно допустимое уста
лостное напряжение стандартной бесшовной трубы из углероди
стой стали «20» равно ~  1800 кГ!смг и нержавеющей стали 
2100 кГ!см2.

Резонансные колебания трубопроводов. Рассмотренные вопросы 
усталостной прочности трубопроводов тесно связаны с их изгиб- 
ными колебаниями и в особенности с резонансными колебаниями, 
из которых наиболее вероятными и опасными с точки зрения раз
рушения являются изгибные колебания. Эти колебания могут 
возникать в результате вибраций и относительного перемеще
ния частей машины, к которым крепятся трубы, а также в резуль 
тате воздействия па изогнутый трубопровод рассмотренных выше 
сил давления жидкости upu пульсирующем их характере.
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В озникновение изгибных колебаний в результате пульсации 
д ав л ен и я  ж и д к о сти  обусловлено тем, что изогнутая труба будет 
стр ем и ться  под действием давления жидкости распрямиться; 
в результате при пульсирующем давлении ж и д к о с т и  изогнутый 
участок  трубы может вступить в изгибные колебания. При сов
падении частоты пульсаций давления в гидросистеме с собствен
ной частотой колебаний ( и л и  о д н о й  и з  ее гармоник) рассматривае
мого участка трубопровода возникнут резонансные колебания пос
ледн его , амплитуда которых может достигать 10—15 мм  и более.

Частота собственных колебании какого-либо участка трубо
провода зависит от ряда факторов п в частности от характера за
делки его концов. При жесткой заделке обоих концов, что соот
ветствует распространенному в практике способу крепления 
трубопроводов, эту частоту собственных колебаний прямолиней
ного стального трубопровода можно определить с учетом веса 
заполняемой его жидкости по выражению

<4 7 0 >

где L  — расстояние между опорами в см;
Е  — модуль упругости материала в кГ/см2;
J  — момент инерции сечения трубы в см*; 
g — ускорение силы тяжести в см/сек2;

GT п Сж — вес  ̂погонного сантиметра трубопровода н жидко
сти в кг 1см.

Частота собственных колебаний изогнутого участка трубопро
вода выше при всех прочих одинаковых условиях частоты прямо
линейного участка, причем это превышение зависит от радиуса 
изгиба трубы. На частоту собственных колебаний трубопровода 
несколько влияют величины внутреннего давления и скорости 
течения жидкости. С учетом влияния этих факторов выражение 
для вычисления частоты собственных колебаний примет вид

Ш1 = “  ) / " 1 ~  j r - p г Ч • _ (471>

где P =  pf  +  m ^  кГ>

РКр =  —■£ /  — значение критической силы по Эйлеру в кГ;
Р — давление жидкости в трубопроводе в кГ/см2;
/  — площадь внутреннего сечения трубопровода в см2;

т — масса ж и д к о ст и  н а  единицу длины в кг-сек2/см;
и — скорость течения жидкости в трубопроводе в см/сек.

Наблюдения показывают, что частота рассматриваемых коле
баний труб гидросистем машин обычно превышает 100 гц и соот
ветствует порядку частот возмущающих импульсов, действующих 
D гидросистемах.
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Стойкость трубопроводов против колебаний и соответственно 
против усталостных разрушений повышается прн внешнем демп
фировании энергии колебании, при применении которого ампли

туда колебаний и соот
ветственно внбронапряж!- 
ния в трубопроводе сни
жаются.

Возможность попада
ния какого-либо участка 
трубопровода в резонанс
ный режим колебаний за
висит, как известно, от 
массы трубопровода, а так
же от его геометрических 
и упругих характеристик. 
В частности расстояние 
между углами крепления 
трубопровода должно быть 
возможно малым.

На рис. 301 приведены 
графики зависимости ча

стоты собственных колебаний трубопроводов от расстояния 
между опорами.

Д ля демпфирования энергии колебаний в зажимах труб при
меняют прокладки из материала, который хорошо поглощает 
(рассеивает) энергию колебаний. В частности применяют про
кладки из пористой резины, выполняемые обычно в виде резино
вых втулок, посаженных на трубу.

Соединение труб и соединительная арматура

Д ля соединения труб применяют как неразборные, так и раз
борные соединения.

Неразборные соединения. Для трубопроводов, не п одл еж ащ и х  
демонтажу, имеют преимущество неразборные соединения со спе
циальными переходными втулками (муфтами) (рис. 302, а) с пай
кой труб твердым припоем или сваркой.

Применяют как прямой, так и косой обрез втулки (рис. 302, б), 
причем последний предпочтительнее прямого вследствие пониже
ния напряжений в поверхностном слое трубы за счет распределе
ния их на большую длину. Длина втулки обычно равна 50—80.и.м. 
Трубы монтируются во втулке с зазором между торцами, равным 
толщине стенки трубы.

Применение неразборных соединений позволяет з н а ч и т е л ь н о  
(на 25—30%) уменьшить вес трубопровода в сравнении с раз
борными соединениями.

гц  
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I -  
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О ____
300 500 700 мм

Расстояние между опорами
Рпс. 301. Зависимость частоты колебания 

трубы от расстояния между опорами.
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П ряде случаев вместо муфгы применяют раздачу конца одной 
из rpyf» (рис. 302, в) на двойную толщину стенки трубы; длина 
раструба  должна быть равна ~  50—60 мм.

На рис. -Ю2, г показана схема одного из возможных соедине
ний труб пайкой с применением самофлюсующегося припоя в среде 
ар го н а . В конусных концах муфты выполнены отверстия, против

D
Рпс. 302. Неразборные соединения труб

: —т

3

которых на внутренней цилиндрической поверхности муфты про
точены кольцевые канавки, в которые закладывается припой. 
Диаметральный зазор между внутренним диаметром муфты и на
ружным диаметром трубы выбирается в пределах 0,05—0,1 мм. 
Подлежащие пайке концы труб зачищают и вводят в муфту, затем 
место соединения^ нагревается 
в среде аргона до температу
ры плавления припоя. Для 
этого применяют индукцион
ный нагрев в высокочастотном 
поле, благодаря чему зона 
нагрева трубопровода может 
быть сведена к минимальной 
величине. В качестве припоя 
обычно используется сплав 
из 71,8% серебра, 28% меди 
и 0,2% лития.

Для замены какого-либо 
участка трубопровода в экс
плуатационных условиях со
ответствующие муфты нагре- 
ваютдо расплавления припоя, 
после чего поврежденную секцию удаляют и впаивают новую, 
используя те же муфты.

Разборные соединения. Трубы с внутренним диаметром более 
40 мм обычно соедиияют при помощи круглых или квадратных 
фланцев (рис. 303).

Уплотнение фланцев обычно осуществляют с помощью мягких 
(медных или алюминиевых) прокладок (колец) (рис. 303, а),

О)

Рис. 303. Системы уплотнении фланце
вых соединении труб с помощью резн- 

_________  новых колец
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а также с помощью уплотпптельных О-образных п прямоугольны* 
резиновых колец (рис. 303, б).

Для промежуточных соединений тонкостенных труб небольших 
диаметров (до 30—35 л.н), а также для присоединения их к агре
гатам гидросистем в основном применяют арматуру под разваль-

Рис. 304. Схемы соединения труб развальцовкой

цовку труб (по наружному конусу) (рис. 304, а), которые в этом 
случае должны быть изготовлены из ковкого металла, допускаю
щего развальцовку в холодном состоянии. Распространены углы 
развальцовки от 30 до 90° (в СССР 60°, в Англии 30° и в США 37“).

Сочетание штуцеров и труб с 
разделкой под различными уг
лами недопустимо.

Соединение с развальцовкой 
трубы отличается простотой, 
но может быть рекомендовано 
для стальных труб лишь для 
давлений 200—300 кГ!смг.

Они допускают при стальной 
трубе и арматуре повторные де
монтаж и монтаж без снижения 
прочностных характеристик и 
потери герметичности, а также 
пригодны для работы в широком 
диапазоне температур и дав
лений.

Выносливость соединения и 
значительной мере зависит от 

зазора s между внешним диаметром трубы и внутренним диаметром 
ниппеля (рис. 304, б), увеличиваясь с уменьшением последнего. 
Ввиду этого для повышения усталостной прочности соединений  
трубопроводов в ряде случаев применяют соединения с обкатан
ными для устранения зазора ниппелями или с ниппелями с конус
ной наружной поверхностью, посаженными в накидную гайку 
с натягом. Предел усталости повышается также при выполнении 
на хвостовике ниппеля фаски (рис. 304, а).

При более высоких давлениях (300—400 кП см 1) р асп р о ст р а 
нено ниппельное (шаровое) соединение (рис. 305), которое целе

Рис. 305. Ниппельное (сферическое) 
соединение труб
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сообразно также применять в трубопроводах, подвергающихся 
частому демонтажу. Герметичность этого соединения обеспечи
вается плотным контактом поверхности стального шарового нип
пеля с конической поверхностью штуцера. Сварка сферического 
ниппеля с трубкой производится встык (рис. 305, а) и с заделкой 
трубы в расточке ниппеля (рис. 305, б). Усталостная прочность 
и надеж ность при сварке вторым способом значительно (примерно

Ниппель

Рис. 306. Герметизация соединения с помощью твердого металлического
кольца

в 2—3 раза) выше, чем при сварке по первому способу. Сварку 
рекомендуется производить токами высокой частоты.

Применяются также прочие соединения труб, в частности рас
пространенны* соединения с уплотнительными резиновыми коль
цами круглого сечения.

Для работы в условиях высоких температур применяется сое
динение, представленное на рис. 306. При затяжке накидной гайки 
ниппель под действием конусной части штуцера острым своим 
концом врезается в трубу, герме
тизируя стык. Одновременно с этим 
ниппель выпучивается, создавая 
контакт с внутренней конической 
поверхностью штуцера. Благодаря 
пружинящему действию ниппеля 
обеспечивается плотный контакт 
соединения при температурных де
формациях деталей. Соединение 
пригодно для работы при дав
лениях до 8 0 0 -1 0 0 0  к П с м \  К 
недостаткам этого соединения от
носится невозможность повторного монтажа, а также зависимость 
усталостной прочности от температуры.

В  штуцерах, которыми трубопроводы присоединяются к гид
роагрегатам, применяют цилиндрическую и конусную резьбы. 
Последняя имеет преимущество перед первой, так как не требует 
применения уплотняющих прокладок. Однако при конусной резьбе 
тРУДно обеспечить заданное угловое положение штуцеров с от
водами.

Рис. 307. Схемы соединении и 
герметизации штуцеров
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С этой топки зренпя имеет преимущество соединение, допу
скающее установку штуцеров с отводами в любом заданном по
ложении. Уплотнение такого штуцера для давления до 280 кГ1см2 
показаны на рис. 307, б. Уплотнение подобных соединений 
обычно осуществляется с помощью О-образного и опорного колец 
(рис. 307, а и б).

Соединения труб для работы в условиях переменного теплового 
режима. В ряде случаев соединение труб подвергается резким 
нагреву и охлаждению. Очевидно, если участок гидросистемы, 
расположенный в горячей зоне, работает периодически, то темпе
ратура узла соединения (вместе с заключенной в нем покоящейся 
жидкостью) может достигнуть температуры окружающей среды. 
Поскольку температура рабочей жидкости в общей гидросистеме

2 >

Рис. 308. Соединение труб высокотемпературных гидро
систем

может быть значительно ниже температуры окружающей среды, 
то при подаче жидкости в этот участок (при включении рассмат
риваемой системы в действие) детали соединения трубопровода 
подвергнутся резкому и неравномерному охлаждению, в резуль
тате герметичность вследствие неравномерного теплового расшире
ния и расслабления стыка может быть нарушена.

Возможность потерн герметичности в этом случае будет осо
бенно реальной при применении в соединительном узле деталей 
с разными коэффициентами температурного расширения. К таким 
случаям относится применение штуцеров и накидных гаек из обыч
ной углеродистой стали и труб из нержавеющей стали или сталь
ных штуцеров и дюралевых или медных труб.

Для работы в условиях резких колебаний температуры приме
няют ниппельное соединение с упругим элементом, могущим ком
пенсировать ослабление контакта, обусловленное разницей в теп
ловом расширении деталей уплотнительного узла.

Принципиальная схема одного из подобных соединений пока
зана на рис. 308, а. При монтаже трубы упругий элемент 2 нип
пеля деформируется, обеспечивая требуемое контактное д ав л е
ние соединения, которое будет возрастать пропорционально дав
лению жидкости.

Для изготовления упругого элемента необходимо п р и м е н я т ь  
сталь, обладающую пружинными свойствами и со х р ан яю щ у ю  их
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в рабочих условиях. В частности применяют стали ЭИ961 и 
Х17Н2.

Толщина деформируемого упругого элемента 2  обычно равна 
0,5—1 мм. Применение более толстых элементов влечет за со
бой повышение момента, необходимого для затяжки накидной 
гайки 1.

Описываемое соединение показало удовлетворительные резуль
таты при давлении 100 кГ /см г в условиях резкого повышения тем
ператур от 0 до 340° С.

Схема соединения с упругим элементом ипого типа приведена 
па рис. 308, б. Герметизация соединения достигается с помощью 
упругого хвостовика (юбки) 6 ниппеля 4 , который с натягом входит 
в отверстие штуцера 1, обеспечивая тем самым герметизирующий 
контакт без давления жидкости. При наличии давления плотность 
контакта упругого элемента повышается пропорционально вели
чине давления, которое распирает упругий элемент, прижимая его 
к поверхности отверстия штуцера. Труба 5  соединена с ниппелем 4 
пайкой.

После сборки соединения фиксируются в накидной гайке 2 
с помощью металлического кольца 3.

Чистота обработки уплотняющих поверхностей отверстия 
ниппеля и упругого хвостовика должна быть выполнена по 
классу V8.

Подвижные соединения труб

Так как при высоких давлениях в гидросистеме гибкие шланги 
не могут обеспечить требуемой надежности, применяют подвижные 
соединения поворотного и поступательного типа, а также различ
ные жесткие пружинящие соединения из стальных труб.

Поворотные (шарнирные) соединения труб. Шарнирные соеди
нения могут иметь одну, две и более степеней свободы.

На рис. 309, а представлено двухканальное шарнирное соеди
нение с одной степенью свободы, а на рис. 309, б — схема приме
нения его в системе поворотного силового цилиндра. Допускае
мое давление — до 2Q0 кГ/см2; число оборотов — 1000 об/мин. 
Уплотнение может быть осуществлено также с помощью круглых 
резиновых колец с кожаными проставками (рис. 309, в), допускае
мое давление в этом случае около 400 кГ/см 2.

На рис. 309, г представлена схема шарнирного соединения 
с двумя степенями свободы. Оба подвижных звена снабжены ша
рикоподшипниками.

Соединения такого типа успешно применяют при давлениях 
порядка 300 кГ1см2.

На рис. 309, д представлена схема уплотнительного узла по
воротного соединения труб для работы в условиях высоких тем
ператур, состоящего из металлического пружинно-кольцевого уп- 

отнения а ц шарикового радиального подшиииика 6, заделанных
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в общий узел с помощью завальцовкп борта его корпуса. В под
шипник закладывается коысистеитная смазка.

Рпс. 309. Однокаиальные шарппрвые соединения 
труб

Для улучшения герметизации при высоких температурах в по
добных соединениях применяют двухступенчатые уплотнения (см. 
стр. 571), состоящие из первичного металлического и вторичного 
эластичного элементов (см. рис. 309, е). Первичный элемент
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обы чно состоит из двух разъемных металлических колец а со сту
п енчаты м  стыком (замком) и О-образного кольца b нз термостой
кого эластичного материала, снабженного защитным кольцом 
с треугольного сечения из фторопласта.

Рпс. 310. Двухканальные шарнирные соединения труб

Подобное уплотнение показало удовлетворительную работу 
при температурах до 315° С при давлении 280 кГ/см2. Соединение 
снабжено шарикоподшипниками.

Конструктивные варианты подобных двух канальных соедине
ний представлены на рис. 310, а и б. Шарнирные соединения, 
снабженные* шарикоподшин*
никами (рис. 310, б), приме- ____  У тр | -*'л
няют в том случае, если тре- ^

Рис. 311. Шаровое шарппрное Рис. 312. Схемы подвижиых в осевом 
соединение труб направлении соединений труб

буется обеспечить подвод жидкости через подвижное соединение 
при высоких скоростях (до 2000 об/мин).

На рис. 311 представлена схема шарового шарнирного соеди
нения с уплотнением по сфере с ограниченным углом поворота 
( ±  25°), которое обычно применяется при небольших угловых 
скоростях. Уплотнение сферы осуществляется с помощью пласт
массовых колец а, внешние поверхности которых, контактирующие
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с неподвижпымп деталями, покрыты резиной. При соответст
вующем выборе материалов для изготовления элементов соедине
ние пригодно для работы в широком диапазоне температур от 
-1 6 0  до +270’ С.

На рис. 312, а представлена схема подвижного в осевом на
правлении соединения двух труб. Величина перемещения опреде
ляется длиной рабочей части втулки а. На рис. 312, б представ 
лена схема телескопического соединения двух труб.

ГИБКА ТРУБОПРОВОДОВ

Гибка труб из стали обычно производится в холодном состоя
нии.

В процессе гиба на наружной поверхности изогнутого участка 
трубы возникают растягивающие, а на внутренней сжимающие 
напряжения, в результате чего толщина наружной стенки изогну
того участка уменьшится и внутренней увеличится. Изменение

толщины стенок трубы при 
изгибе большой кривизны 
по сравнению с первоначаль
ной толщиной 1,2 мм пока
зано на рис. 313.

Толщину стенки трубы ир 
в растянутой зоне рекомен
дуется проверять (выбороч
ный контроль) по формуле

Sp~  i+  JL+ L ’
при изгибе ZR-f-d

где d — внешний диаметр трубы в мм;
s — номинальная толщина стенки трубы в мм;

R  — радиус гиба трубы по внутренней поверхности в мм.
Утоныпение стенки в растянутой зоне гиба не должно превы

шать 15—20% сверх минимального допуска на ее толщину.
При известных условиях технологии гиба на внутренней стенке 

трубы могут образоваться в результате потери устойчивости при 
сжатии гофры. Кроме того, при близком расположении конца 
(обреза) трубы от изогнутого участка возможно смещение наруж
ной части среза трубы относительно внутреннего (см. рис. 313).

Особую трудность представляет гиб тонкостенных труб (тол
щина стенки 0,5—1 мм) с большими поперечными сечениям и  
(диаметр 25—50 мм). Степень сложности указанной операции за
висит от величин отношения диаметра трубы к толщине ее стенки  
и от кривизны изгиба, повышаясь с увеличением диаметра и 
с уменьшением юлщииы стенки и кривизны изгиба.

Смешение/^

Рис. 313. Изменение толщины стенок 
стальной трубы вследствие вытяжки
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В  современной практике гпб труб производится преимущест
венно с заполнителем и реже без такового. К недостаткам гиб труб 
без заполнителя относится то, что при известных соотношениях 
толщ ины  стенки трубы, диаметра поперечного сечения и радиуса 
и зги ба цилиндричность трубы в месте изгиба может значительно 
и с к а зи т ь с я  и на поверхности внутренней ее стенки могут образо
ваться складки (гофры).

Более совершенной является гнб с заполнителем, при примене
нии которого повышается качество деталей и допускается гибка 
с большей для данного отношения толщины стенки к диаметру 
кр и в и зн о й  гиба (с меньшим радиусом).

Ниже приведены рекомендуемые значения радиуса гиба с за 
полннтелем:
Наружный диаметр трубы в мм 4 6 8 10 12 16 20 22 25 30
Рекомендуемым радиус гиба в мм 35 40 50 50 50 75 75 75 90 100

Применять песок в качестве заполнителя не рекомендуется 
ввиду трудности надежного удаления его нз трубы.

Наиболее распространенным заполнителем является канифоль 
и селитра и легкоплавкие металлы (сплавы «Вуда» и др.), зали
ваемые в трубу в расплавленном состоянии.

При массовой гибке труб в качестве заполнителя применяют 
различные эластичные металлические оправки, наиболее распро
страненный тип которых (шарнирный) показан на рис. 314, а. 
Оправка состоит из внешних и внутренних сегментов 2, надетых 
на трос 3 и сжатых при помощи пружины 4, которая обеспечивает 
сохранение плотности набора сегментов во время гиба. Длина 
упругой части оправкн для гиба труб 1 с толщиной стенок 0,6—
1 мм должна быть примерно в 2 раза больше наружного диаметра 
трубы; диаметр внешних сегментов — меньше диаметра оправкн 5  
на 0,07—0,08 мм. Сегменты 2 изготовляют из закаленной стали 
и латунируют по рабочей поверхности.

Гибку производят путем наматывания зажатой в патроне 2 
трубы 1 (рис. 314, 6 и в) на ролик (блок) 3, на внешней поверхности 
которого проточен желобок с профилем сечения, соответствующим 
внешнему поперечному сечению трубы, благодаря чему труба со
храняет при гибе цилиндричность сечения. Кривизна изгиба при 
гибке с этой оправкой определяется формой блока 3, нри повороте 
которого зажатая в патроне труба наматывается на блок, стяги
ваясь с неподвижной оправки. Описанный способ гиба позволяет 
получать гпбы с радиусом кривизны, равным <~1,5 диаметрам 
трубы.

В качестве заполнителя применяют также плотно посаженные 
в трубу прутки из пластических масс.

Более совершенным является гиб труб с жидким заполните
лем, в качестве которого обычно применяют вязкие минераль
ные масла.
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Д ля предотвращения при гибе искажения (сплющивания) по
перечного сечения и образования гофров необходимо, чтобы напря
жения в металле трубы, возникающие при гибке, уравновешива
лись внутренним давлением жидкости в трубе. Последнее обес-

Рис. 314. Схема гибки трубы с металлическим эластпчиым 
заполнителем

печивается созданием внутри трубы давления, величина которого 
может быть подсчитана по выражению

P =  50s0 ( o 0 +  - ^ ) - L  +  ^ - кГ /см2, (473)

где s0 — толщина стенки трубы в мм;
о„ — экстраполированный предел текучести в кГ1мм2;
П  — модуль упрочнения в кГ /м м 2;
D  — наружный диаметр трубы в мм;

R t — радиус наружной (растянутой) зоны изогнутой трубы 
в мм.

Рекомендуемые давления жидкости при гибке труб из стали 
Х18НЮТ приведены в табл. 11 и из материала АМгМ в табл. 12.

Гибка трубы с жидким наполнителем производится в следую
щем порядке. Заготовку трубы, отрезанную по размеру, равному 
развертке детали (без технологического припуска), развальцовы
вают по концам, предварительно снабдив ее съемной присоедини
тельной арматурой. При этом следует учесть возможность смеще-
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нпя внешнего среза конца трубы относительно внутреннего (см. 
рис. 313). К одному концу трубы 3 (рис. 315) присоединяется не
большой газогидравлическии аккумулятор 4 для поддержания 
в  трубе в процессе гибки 
заданного давления, а дру
гой конец через переходный 
штуцер 2  с обратным кла
паном соединяется с источ
ником питания 1. После за
рядки трубы требуемым дав
лением (см. табл. 11—12) 
она отсоединяется от источника питания и подвергается гибу, 
причем присоединенный к трубе газогидравлический аккуму
лятор поддерживает в трубе заданное давление.

Т а б л и ц а  11
Давления, применяемые при гибко стальных труб с жидким заполнителем

Размер сечения тру
бы В М . Н ................ 6x4.8 6X4 8x6,7 8 x 6 10x8.5 10X8,5 12x10.2

Давление Ъ кГ/смг 500 800 400 650 400 500 300

Размер сечения тру
бы В .4 .1 1 ................ 12x10 15x12.8 15x13 16X14 20x18 22x20 25x23

Давление в кГ/см* 385 380 350 310 310 300 250

Т а б л и ц а  12
Давления жидкости прн гибке труб нз материала АМгМ с жидким заполнителем

Размер сеченпя трубы в .«.и 8 x 6 10x8 12X10 14x14 16x14

Давление в кГ/см* ................. 100 100 90 80 70

Размер сечения трубы в мм 18x16 20x18 22x20 25x23 27x25

Давление в кГ/ем1 .............. 70 70 70 70 60

Гибкие (эластичпые) трубопроводы

В том случае, когда имеет место перемещение двух частей 
машины, к которым крепятся концы трубопровода, применяют 
соединения, допускающие подобные перемещения. Одним из таких

Рис. 315. Схема установки для гпбкп 
труб с жидким заполнителем
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соединений является, помимо рассмотренных выше подвижных 
соединений (см. стр. 523), соединение с помощью гибких трубопро
водов — резинотканевых шлангов и гибких металлических ру
кавов.

Резинотканевые шланги. Основой гибкого шланга в большин
стве случаев является резина. Шланги с этой основой пригодны 
для температур до 135° С. В случае, если шланг предназначен 
для работы в среде агрессивных жидкостей или высоких темпера
тур, применяют специальные основы. Так, например, на базе ре
зиноподобных материалов изготовляют шланги для температур от 
—70 до +260° С.

Шланг состоит из внутренней эластичной герметичной трубки, 
которая в случае необходимости упрочняется внешней хлопчато
бумажной или металлической оплеткой, а в некоторых случаях 
внутренними хлопчатобумажными и металлическими каркасами.

Распространенные размеры внутренних диаметров шлангов — 
3—50 мм. Шланги больших сечений обычно выпускают для дав
лений 75—100 кГ1см2 и реже для давлений 130 кГ/сма. Шланги 
с двойной и тройной оплеткой диаметром 32 мм  выпускают для 
давления 280 кГ/смг. Шланги малых размеров (внутренний диа
метр 4 мм) с двойной металлической оплеткой выпускают для 
давления 650 кГ/см* и выше. Некоторые зарубежные фирмы вы
пускают шланги с тройной внутренней оплеткой (каркасом) для 
давления 800 кГ1смг при диаметре 4 мм  и для давления 450 кГ/с.чг 
при диаметре 10 мм.

Т а б л и ц а  13
Характеристики серийных шлангов с двойном оплеткой 

для высокого давления

Внутренний
диаметр

НаружпыЛ
диаметр

Рабочее
давление

Разрушающее
давление

Минимальный 
радиус гиба

в в в в п в в дмЛРоЛмах в мм дюймах В ММ фн/дм* кГ/см1 фн/дм ‘ к Г/см1 И М М

ч* 6.35 и /м 17.46 3600 252 18 000 1260 4 101.6
*/» 9.52 я / и 21.43 2800 196 14 и !(> 980 5 127.0

• ■/» 12.7 * '/« 2.0 2400 168 12000 840 7 177.8
19.0 1'/« 31.75 1800 126 9000 6.30 9‘/ . 241.3

1 25.4 39.68 1500 105 7500 525 II 279.4
>'/« 31.75 2 50.8 1300 91 6 500 455 16 406.4
1'/» 38.1 2»/4 57.15 1000 70 5 000 350 20 508.0
2 50,8 2*/« 69,8 800 56 4 000 280 22 558.8

Наименьший радиус гиба шлангов с двойной оплеткой обычно 
выбирается не менее 12—15 внутренних диаметров и с т р о й н о й  
оплеткой — не менее 15 диаметров.
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Однако в некоторых случаях принимают минимальный радиус 
изгиба, равный 8—12 диаметрам для шлангов с двойной оплеткой 
н 9—15 диаметрам для шлангов с тройной оплеткой, причем более 
высокие значения изгиба соответствуют шлангом малого диа
метра.

Выпускают также шланги с основой (внутренней трубкой) из 
фторопласта, которые пригодны для работы в диапазоне темпера
тур  от —55 до +230° С. Эти шланги малых размеров выпускают 
для давлений до 400 кГ/см 2 и выше. Для повышения гибкости фто
ропластовых шлангов большого диаметра нх внутреннюю трубку

Рис. 316. Способы заделки резнно-ткапевых шлангов в ар
матуре

гофрируют. Минимально допустимый радиус изгиба таких шлан
гов в эксплуатации должен быть в 3,5—4 раза больше внешнего 
их диаметра.

В табл. 13 приведены характеристики шлангов для высокого 
давления с двойной оплеткой, применяющихся в промышленности 
США.

На рис. 316, а представлен распространенный способ заделки 
шланга в арматуре, применяемый при давлениях 100—150 кГ!смг. 
Заделка осуществлена при помощи зажимной обоймы 1 (наконеч
ника) и соединенного с ней при помощи резьбы ниппеля 2, который 
в Данном соединении является общей деталью с присоединитель
ным штуцером.

Хвостовик обоймы имеет внутреннюю нарезку большого шага. 
При монтаже шланг 3  ввинчивается в наконечник 1 до упора, 
после чего в наконечник ввинчивается ниппель 2  (до прихода 
т°рца шланга к торцу наконечника), который своим коническим

Внутренняя
уОплстка
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хвостовиком вминает шланг в каплвкп резьбы наконечника п уп
лотняет соединение.

На рис. 316, б приведен типовой шланг оплеточной конструкции 
для рабочего давления до 150 кГ/см2, заделанный в наконечник 
с внутренним и наружным конусами у ниппелей, и на рис. 316, в ~  
шланг с металлической оплеткой, заделанный (закатанный) в про
фильный наконечник. Наличие в заделке (рис. 316, б) внешнего 
раструба на конце обойм обеспечивает плавный перегиб шланга.

Гибкие металлические рукава. Для работы в условиях высоких 
и низких температур находят применение гибкие трубопроводы 
(рукава) с металлической гофрированной бесшовной внутренней

Рпс. 317. Схемы гибких металлических рукавов (а и б) 
п конструкция узла заделкп рукава в арматуре

металлической трубкой с параллельным (рис. 317, а) или спираль
ным (рис. 317, б) гофрами, заключенной в проволочную оплетку 3 
(рис. 317, в).

По сравнению с резинотканевыми шлангами эти рукава, и 
в частности рукава из нержавеющей стали, обладают высокой гиб
костью; к тому же рукава больших сечений (начиная с внутрен
него диаметра 15 мм) имеют меньший вес, чем резинотканевые 
шланги тех же размеров.

Рукав представляет собой гофрированный трубопровод, изго
товленный из цельнотянутой трубы и л и  и з  п ро ф и л и р о ван н о й  
стальной ленты, свернутой в спираль с паяным (рис. 317, д и е) 
или сварным (рис. 317, г) швом. Для изготовления рукавов 
обычно применяют ленту из нержавеющей стали 1Х18Н9Т толщи
ной 0,15—0,4 мм  и реже ленту пз углеродистой стали, л ату н и , 
бронзы, монель-металла, никеля и титана. Оплетку и зго то в л яю т 
из проволоки того же материала диаметром 0,3—0,5 мм.

На рис. 317, в показан один из способов заделки рукава в при
соединительный штуцер. Штуцер имеет трубчатый цилиндриче
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ский  хвостовик 2 с прорезаннммп окнами, в который введен конец 
рукава вместе с оплеткой, предварительно припаянной на участке 
заделки к гофрированной металлической трубке. После этого 
вставленный конец рукава пропаивают но периметру окон 1 
и обрезу хвостовика. Д ля этой же цели применяют также 
сварку.

Металлические рукава выпускают для работ в условиях темпе
ратур от —200 до 4-540° С и для рабочих давлений при малых 
диаметрах сечения (до 6 мм) до 350—400 кГ/см г и выше. Рукав 
выпускают внутренним диаметром 2—100 мм, причем рукава 
последнего размера пригодны для работы на давлениях р  =  
=  70 кГ/см*. Для испытательных установок выпускают рукава 
диаметром до 250 мм  и выше с соответствующим понижением допу
стимого давления. Некоторые фирмы США выпускают рукава 
диаметром 25,4 мм (1” ) на давление 350 кП см 2 (5000 фн/дмг).

При нагружении рукава пульсирующим давлением он может 
подвергнуться усталостному разрушению, причем срок службы 
(выдерживаемое число циклов нагружения) зависит в основном 
от амплитуды колебаний давления. При амплитуде в пределах 
20% номинального давления (при колебаниях давления от 80 до 
100% номинальной величины давления) рукава выдерживают 
число циклов нагружения 10-10®. При колебаниях от 50 до 100% 
номинального давления число циклов нагружения снижается до 
10-104.

Допустимый радиус изгиба рукава — не менее 10 диаметров 
его внутреннего сечения. При меньших значениях радиуса изгиба 
допустимое рабочее давление должно быть уменьшено; радиус 
изгиба следует также уменьшать, если рукав в эксплуатации под
вергается перегибам, причем для больших углов перегиба это 
уменьшение должно быть более значительным. Эту зависимость 
можно принять изменяющейся по линейному закону в зависимо
сти от угла перегиба; для угла 180° уменьшение должно состав
лять 1,5.

Резервуары (баки) для жидкости

Бак служит для размещения рабочей жидкости, используемой 
в гидравлической системе. Минимальная емкость бака опреде
ляется изменением емкости агрегатов гидравлической системы, 
в процессе работы, которое, в свою очередь, определяется:

а) изменением емкости гидросистемы в процессе зарядки и 
разрядки аккумулятора AW t =  Wmax — M'minl это изменение 
равно количеству жидкости в аккумуляторах при максимальной 
их зарядке;

б) изменением A объема при работе силовых цилиндров, 
обусловленных разностью их рабочих объемов при подаче жидко
сти в полости со стороны штоков и в полости, противоположные 
Штоку;
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в) изменением \ W 3 объема жидкости в гидросистеме, обуслов
ленным температурным ее расширением:

ДИ'|  =  р<И'жА/,

где р, — коэффициент температурного расширения жидкости;
для минерального масла р^^ЛО '3 —

W 3 — объем жидкости в гидросистеме;
Д< — изменепие температуры.

Помимо этого, необходим некоторый запас W 3 жидкости д л я  
компенсации утечек, а также создания некоторого превышения 
уровня жидкости над заборным каналом, для того чтобы при м а к 
симальном расходе не могла образоваться воронка у заборного

Рис. 318. Схемы жидкостных резервуаров (баков)

канала; практически это превышение уровня должно быть не м е 
нее 50 мм.

Для уменьшения возможности образования воронки на в с а с ы 
вающий канал устанавливают крупноячейковый сетчатый фильтр, 
сопротивление которого должно быть возможно небольшим.

В соответствии с этим объем жидкости, на который д ол ж ен  
быть рассчитан бак, равен сумме перечисленных выше объемов:

W  =  Д И 7,  +  A W t -f Ш 3 +  W ,. (474)

Кроме того, следует предусмотреть также некоторый в о зд у ш 
ный объем W eoa бака при максимальном его заполнении, н еоб хо
димый для предотвращения попадания жидкости в дренажную 
систему и в воздушный фильтр. Величина W e03 обычно в ы б и р ается  
равной 10—15% объема ж и д к о сти , вычисленного по в ы р аж ен и ю  
(474).

Емкость бака часто выбирают равной 2—3-минутной п р о и зв о 
дительности насоса.

Бак должен быть сконструирован так, чтобы в  нем обесп ечи 
вался отстой ж и д к о с т и ;  для этого циркуляция жидкости в  н е м
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должна быть сведена к минимуму. Ввод жидкости в бак не 
должен вызывать вспенмиапия и завихрения ее; для этого ввод 
должен быть осуществлен ниже уровня жидкости в баке. На ввод
ном канале рекомендуется устанавливать сетчатое устройство 
(рис. 318, а) для дробления струи жидкости. Минимальный уро
вень жидкости в баке должен быть выше всасывающего трубопро
вода, идущего к насосу, более чем на 50 мм.

Расположение и конструкция бака должны обеспечивать лег
кий контроль уровня жидкости и пополнение ею. Для контроля 
количества жидкости рекомендуется применять указатели уровня.

Бак должен иметь в верхней части дренажное отверстие (тру
бопровод) диаметром 2—5 мм. Для устранения попадания в бак 
пыли вместе с воздухом, поступающим в него при изменениях 
уровня жидкости, дренажные отверстия должны быть снабжены 
воздушными фильтрами, улавливающими механические частицы 
(пыль) и влагу. Более совершенным способом предохранения бака 
от попадания пыли является применение наряду с фильтрами 
жидкостного пылеуловителя (рис. 318, б).

Концы всех труб, соединенных с баком, должны находиться 
ниже минимального уровня жидкости на величину не менее трех 
диаметров трубы. Срез всасывающей трубы насоса должен отстоять 
от дна бака на расстоянии не менее двух диаметров трубы. Слив
ные магистрали должны быть подсоединены к специальным отсе
кам бака, удаленным от отсеков, соединенных с всасывающими 
магистралями. Для улучшения условий выделения из жидкости 
воздуха необходимо всасывающую трубу отдалять от сливной, что 
обеспечивается перегородками (рис. 318) с высотой, равной г/я вы
соты минимального уровня жидкости в баке. Применяют перфо
рированные перегородки, которые создают равномерную скорость 
течения вдоль нижней части бака, благодаря чему облегчается 
выделение пузырьков воздуха из жидкости и опускание частиц 
грязи на дно бака.

В стенку бака рекомендуется ввертывать магнитную пробку 
для улавливания продуктов износа стальных деталей.

В ряде случаев применяют так называемые закрытые гидро
системы, в которых жидкость не контактирует с атмосферным воз
духом. Баки в этом случае либо заполняются каким-либо инерт
ным газом (азотом) под некоторым небольшим давлением, либо 
снабжаются разделительными устройствами мембранного или 
поршневых (см. рис. 15) типов. При применении их улучшается 
заполнение насоса жидкостью, а в поршневом насосе может быть 
обеспечено принудительное ведение его поршней.

Для охлаждения жидкости в резервуарах (баках) часто раз
мещается радиатор, через который пропускается охлаждающая 
жидкость или воздух (см. также стр. 118).



Глава X

Ф И Л Ь Т Р А Ц И Я  Р А Б О Ч Е Й  ж и д к о с т и

Загрязнение жидкостей различными примесями снижает на
дежность и срок службы гидравлических агрегатов, причем влия
ние качества очистки (фильтрации) жидкостей на работу гидро 
агрегатов столь велико, что без преувеличения можно утверждать, 
что срок службы гидроагрегатов может быть увеличен или понижен 
в несколько (до десятка) раз. Загрязнения, как правило, повы
шают трение и увеличивают износ рабочих поверхностей скользя
щих пар и могут привести к заклиниванию подвижных деталей 
гидроагрегатов и в частности гидроагрегатов системы автоматики, 
а также быть причиной скачкообразного движения привода при 
плавном изменении сигнала управления.

Влияние загрязнения жидкости особенно велико в гидроси
стемах высокого давления с плунжерными агрегатами, величина 
радиального зазора в которых обычно колеблется от 2 до 4 мкм.

В связи с указанным следует отметить, что лучшие из при
меняемых в настоящее время фильтров очищают жидкость от 
твердых частиц размером не менее 5 мкм, а следовательно, в ра
бочей жидкости неизбежно присутствуют частицы меньше этого 
размера.

Под словом «фильтр» понимают устройство, в котором жид
кость подвергается очистке от загрязняющих примесей (частиц), 
попадающих в гидросистему из вне, а также частиц, образонан- 
шихся в результате износа и окисления деталей гидроагрегатов 
и продуктов окисления рабочей жидкости (масла).

Помимо этого, сами рабочие жидкости (масла) в состоянии 
поставок часто имеют недопустимо высокую для данного случая 
применения загрязненность.

И з твердых частиц наиболее разрушительными для ги д р о агр е 
гатов я в л я ю т с я  ч а с т и ц ы ,  входящие в состав атм осф ер
ной пыли, которая попадает в баки гидросистем через зал и вн ы е 
горловины и прочие каналы.

Основным источником загрязнений в гидросистемах машин 
работающих в пыльных условиях (сельскохозяйственных, доро/К-
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пых. строительных и прочпх) являются частицы, попадающие 
в бак  с воздухом, причем интенсивность загрязнений зависит от 
степени колебания объема (изменения уровня) жидкости в баке 
при работе гидросистемы.

Изменение уровня жидкости в баках в основном обусловлено 
разн остью  объемов полостей силовых цилиндров, которые, как 
п рави л о , имеют односторонние штоки, а также работой (зарядкой 
и разрядкой) газогидравлических аккумуляторов. Нетрудно ви
деть, что при подаче жидкости в полость силового цилиндра со 
стороны , противоположной штоку, объем жидкости, забираемой 
насосом из бака, будет превышать объем жидкости, отводимой 
в бак  из нерабочей полости цилиндра, а следовательно, для уст
ран ени я  вакуума в баке к нему должен поступить воздух в объеме

где d и h — диаметр и ход поршневого штока цилиндра.
При обратном движении поршня силового цилиндра воздух 

будет вытесняться из бака.
В том случае, если одновременно работают несколько цилинд

ров, объем воздуха, поступающего в бак, будет равен сумме не
скомпенсированных расходов жидкости, вытесняемой п забирае
мой ими из бака.

Загрязнитель может попасть в гидросистему прп заправке и 
дозаправке гидросистемы жидкостью. Для устранения возмож
ности попадания загрязнений в гидросистему при заправке, и 
в частности при заправке гидросистем самолетов в полевых усло
виях, заправку осуществляют закрытым способом: жидкость вы
тесняется сжатым газом через фильтр тонкой очистки из заправоч
ной емкости непосредственно в гидросистему. Заправка и дозап
равка закрытых гидросистем должны производиться закрытым 
способом с помощью ручного насоса через фильтр тонкой очистки.

Очевидно, достигнуть абсолютной чистоты жидкости сущест
вующими методами очистки жидкостей не представляется возмож
ным, и к ней можно лишь приближаться. Ввиду этого в техниче
ских требованиях устанавливаются нормы допустимой загрязнен
ности, которые зависят от назначения гидросистемы и ответствен
ности выполняемых ею функций, а также от чувствительности 
гидроагрегатов к загрязнениям. К примеру, американским стан
дартом установлено 11 классов загрязненности. Для гидросистем 
же ракет дополнительно введен труднодостижимый нулевой класс.

“ Виду того, что современные знания по вопросам влияния 
размера и происхождения твердых частиц и их формы на износ 
Деталей гидроагрегатов недостаточны, при решении вопроса о ка
честве (тонкости) фильтрации приходится руководствоваться опыт
ными данными.



Фильтрацию считают качественной, еслп размер капиллярных 
каналов фильтрующего материала но превышает половины наи
меньшего зазора в скользящих парах гидроагрегата, для которого 
предназначен фильтр. Однако ввиду трудности выполнения этого 
требования часто считают фильтрацию удовлетворительной, если 
размер капиллярных каналов фильтрующего материала не превы 
шает величины наименьшего зазора в скользящих парах гидро 
агрегата, для которого предназначен фильтр.

Т а б л п ц а  14 
Количество частиц в штуках на 100 см3 пробы

Класс Гранулометрический состав прпмссей в мкм
систем 

по чистоте 5-10 10-25 25—20 50—103 t00 и волоки,,

I 675 125 50 25 0

II п III 25000 5000 1500 225 20

В табл. 14 приведены данные по допустимому содержанию в ра
бочих жидкостях механических примесей по гранулометрическому 
составу и зависимости от класса агрегатов (с учетом величины 
зазоров), принятые в ответственных гидросистемах ряда машин.

РАСЧЕТ ФИЛЬТРА

Расчет фильтра в основном сводится к определению расхода 
жидкости и величины гидравлических потерь на единицу поверх
ности фильтровального материала.

Ввиду сложности пористой структуры большинства фильтро
вальных материалов, состоящей нз соединенных между собой пор 
и сложной сети каналов (капилляров) различной формы и разме
ров, которые к тому же в ряде случаев изменяются под действием 
перепада давления, установить для большинства фильтровальных 
материалов закономерность и дать аналитическое выражение для 
характеристики потока жидкости практически невозможно. По
этому гидравлические характеристики фильтровального материала 
определяются, за исключением отдельных случаев, эксперимен
тальным путем.

Расход фильтра может быть выражен в общем случае зависи
мостью, вытекающей из закона Пуазейля (см. также стр. 08):



где q _  расход (пропускная способность) в единицу времени 
через единицу площади фильтровального материала;

ji — коэффициент динамической вязкости фильтруемой жид
кости;

Др  — перепад давления на фильтре;
F — площадь поверхности фильтрующего элемента;
к  =  — коэффициент пропорциональности, представляю

щий собой удельную пропускную способность единицы 
площади поверхности фильтровального материала при 
перепаде давления 1 кГ/см2 и вязкости жидкости 1 пз 
(обычно выражается в л!смг).

Опыт показывает, что коэффициент к  для поверхностных 
фильтров сохраняется при всех прочих равных условиях практи
чески постоянным в широком диапазоне расходов и перепадов 
давления, благодаря чему представляется возможным использо
вать его в качестве сравнительной характеристики гидравличе
ского сопротивления фильтровального материала.

Практические значения коэффициента к  (в л!с.чг) для распро
страненных фильтровальных материалов поверхностного типа 
следующие:

Металлическая Фильтровальная ьсетка St h бумага н

01 11,24 АФБ-2 0,036
009 9.91 АФБ-1К 0,03

0071
006

6.93
6,06 АФБ-1 0,015

0045 2,27 Фильтровальная 0,013
002 i,16 ткань (капрон)

П р и м е ч а н и е .  Номер сетки одновременно показывает величину 
стороны ячейки в свету в миллиметрах.

Значение коэффициента к  для фильтровального материала глу
бинного типа, в частности из спеченных металлических шариков, 
зависит от плотности (пористости) и толщины этого материала. 
Для условной толщины материала, равной 1 л л , значение этого 
коэффициента можно приближенно принимать (по данным различ
ных источников для шариков из броизы):

Д и ам етр  гранул в мм 0,2 0,15 0,03 0,02 0,01 0,05.
*, .....................................  0,012 0,0105 0,0017 0,0014 0.0008 0,00072

Пренебрегая возможной неравномерностью плотности (пори
стости) по толщине материала (см. стр. 552), получим приближен
ное выражение, характеризующее расход фильтроэлсмента, отне
сенный к единице толщины материала:

п  — ьI  Vi — *i .
где h — толщина материала.
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В практике коэффициент кх для этого случая принято называть 
коэффициентом проницаемости.

Допустимость подобного приближения подтверждается опы
том, который показывает, что при увеличении толщины металло
керамического материала с 2 до 3 мм  расход жидкости (вязкостью
2,5 сст) уменьшается в 1,5 раза.

Тонкость очистки (фильтрации). Материал фильтрующих эле
ментов должен быть максимально проницаемым, однако способным 
задерживать возможно малые частицы механических включении 
(частиц). В соответствии с этим материал должен иметь мельчай
шую однородную сетку с максимальными суммарной площадью 
проходных ячеек (пор) и количеством их на единицу поверхности 
материала. Количество этих ячеек на единицу поверхности в основ
ном и определяет тонкость фильтрации, которая характеризуется 
размерами поровых каналов в фильтровальном материале или, что 
то же самое, размерами частиц загрязнителя, которые им удержи
ваются.

В соответствии с этим под топкостью фильтрации понимается 
минимальный размер частиц фильтруемой среды, улавливаемой 
фильтрующим элементом, т. е. способность фильтра задерживать 
(удалять) из жидкости частицы соответствующих размеров.

В качестве критерия тонкости фильтрации принят коэффициент 
отфильтровывания, представляющий собой отношение числа ча
стиц загрязнителя, задержанных фильтром при разовом проходе, 
к числу их в иеотфильтрованной жидкости:

*  =  (476)

где п2 и П( — число частиц загрязнителя дапного размера в пробе 
фильтрата и иеотфильтрованной жидкости.

Измерить размеры поровых каналов большинства фильтроваль
ных материалов практически невозможно. С помощью микроскопа 
можно определить лишь размер ячеек металлических сеток и 
некоторых тканей. Однако и при этом необходимо иметь в виду, 
что могут быть участки фильтровального материала, размеры по
ровых каналов которых значительно отличаются от среднего их 
размера, что может быть обусловлено сдвигом волокон материала 
в какую-либо сторону в результате механических воздей стви й , 
а также причинами технологического порядка.

Суммарную пористость фильтровального материала глубин
ных фильтров без учета равномерности ее распределения можно 
приближенно определить по увеличению веса материала после 
пропитки его фильтруемой жидкостью; приняв объем ж и д ко сти , 
проникшей в поры, равным объему пор, можем написать

(477)

540

где Gi и Сг — вес образцов фильтрующего материала до и после 
погружении в жидкость; 

у  — объемный вес жидкости.
Для определения максимального размера частиц, пропускае

мых фильтром, обычно применяется метод, называемый испыта
нием на появление пузырьков воздуха. Для этого испытуемый 
фильтрующий элемент погружается в жидкость (спирт-денатурат 
или рабочую жидкость) и к нему подается воздух под некоторым 
давлением. Поток пузырьков указывает на расположение отверстия 
наибольшего размера, а давление, при котором появляются пер
вые пузырьки, определяет диаметр этого отверстия.

На рис. 319 приведена кривая зависимости давления соответст
вующего началу появления пузырьков от размера максимальной 
частицы загрязнителя, пропус
каемой сетчатым фильтроваль
ным элементом из нержавеющей 
стали. Этой кривой с достаточ
ной точностью (СЛ)10%) можно 
пользоваться также для оценки 
фильтрующих элементов иных 
типов.

В соответствии с требования
ми по тонкости очистки жидко
стей разделяют фильтры грубой, 
нормальной, тонкой и особо 
тонкой о ч и с т к и .  К фильтрам 
грубой очистки обычно относят 
фильтры с фильтрующим эле
ментом, задерживающим частицы загрязнителя с условным диа
метром более 0,1 мм; к фильтрам нормальной очистки — более 
0,01 мм и к фильтрам тонкой о ч и с т к и  — более 0,005 мм  и для 
особо тонкой о ч и с т к и  — более 0,001 мм.

Помимо э т о г о ,  различают абсолютную и номинальную марки
ровку тонкости фильтрации. Абсолютная маркировка тонкости 
характеризуется минимальным размером частиц загрязнителя, 
полностью удерживаемых фильтрами; номинальная — минималь
ным размером частиц, задерживаемых фильтром за разовый про
ход в количестве 98% первоначального значения.

В промышленных маркировках и в технических условиях на 
фильтры обычно указывается минимальный (номинальный) размер 
частиц, которые задерживаются данным фильтром. Так, напри
мер, 10-микронный фильтр определяется как очиститель, который 
Должен обеспечить удаление 98% (в весовом отношении) всех 
частиц, размер которых по наибольшему измерению равен или 
больше 10 лк.м.

Лучшие образцы серийных фильтров обеспечивают 5-микрон- 
uJ m> тонкость фильтрации.

мнртст
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Наибольший размер твердой частицы, 

пропускаемой фильтроп

Рис. 319. Кривая, характеризующая 
появление воздушного пузырька в 

сетчатых фильтроэлемеитах



МЕТОДЫ ФИЛЬТРОВАНИЯ П ТИПЫ ФИЛЬТРОВ

Отделение от жидкостей твердых загрязняющих примесей 
осуществляют механическим или силовым методами. По первому 
методу фильтрация осуществляется через различные щелевые и 
пористые фильтрующие элементы (материалы) и по второму — 
воздействием силовых полей — магнитного, электрического, гра
витационного, центробежного и др.

В гидросистемах машин применяется преимущественно первый 
метод очистки, основанный па различии размеров этих частиц 
и проходных капалов фильтрующего материала.

По виду применяемых фильтровальных материалов фильтры 
механической очистки можно разделить на два основных типа. 
В фильтрах первого типа частицы загрязнителя задерживаются 
в основном на поверхности фильтровального материала и в фильт
рах второго типа — в порах капилляров материала. Хотя строго 
разграничить фильтры по этому признаку и невозможно, однако 
различают поверхностные и глубинные фильтры. К первым отно
сятся металлические сетчатые фильтры, а также тканевые и бу
мажные фильтры и ко вторым — фильтры с набивочным фильтрую
щим материалом.

Фильтроалементы нз металлических проволочных сеток. В ка
честве фильтровальпых материалов, и в частности в тех случаях, 
когда к фильтрам не предъявляется высоких требований по тон
кости очистки, применяются металлические тканые сетки квад
ратного переплетения обычно из латунной проволоки круглого 
сечения. В этих фильтрах загрязнитель задерживается на поверх
ности.

Фильтрующие качества этих фильтров (тонкость фильтрации н 
расход жидкости) характеризуются величиной ячейки в свету и 
«плотностью» или значением живого (проходного) сечения ячеек 
на единицу поверхности; последний параметр выражают через 
коэффициент живого сечения Ь, представляющий собой отноше
ние площади проходных ячеек F0 к общей площади F сетки:

где d — диаметр проволоки;
а — размер стороны ячейки сетки п свету.

Нетрудно видеть, что уменьшение, при всех прочих одинако
вых условиях, величины ячейки сопровождается уменьшением 
коэффициента живого сечения сетки и, как следствие, увеличением 
гидравлического сопротивления фильтра.

Параметры применяющихся сеток приведены в табл. 15. Номер 
сетки показывает одновременно величину стороны ячейки в свету 
в миллиметрах.
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Параметры c^ to i; оотчатых фильтров
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004 0.04 0.03 143 20 450 28,0 01 0,1 0.07 58,8 3 460 34,6
0045 0.045 0.035 125 15 000 29.8 015 0.15 0.10 41.8 1 670 36.0
005 0,05 0,035 118 13 900 31.0 018 0.18 0.13 32.3 1040 33.8
006 0.06 0,04 100 10000 36,0 020 0.20 0,13 30.3 918 36,7
0071 0.071 0,055 8 0 6 400 34.4 025 0,25 0,13 26,4 694 43,3
0085 0,085 0,065 66,6 4 430 32,0

Следует отметить, что сетчатые фильтры могут пропускать 
удли н енн ы е частицы, длина которых значительно превышает 
(в 2—5 раз) номинальный размер ячеек.

Рис. 320. Сетчатые фильтры

Конструктивное исполнение сетчатых фильтроэлементов может 
быть самым различным — в виде цилиндров (рис. 320, я), в виде на
бора (пакета) сетчатых дисков (рис. 320, б) и пр.

Сетчатые фпльтры часто выполняют также с несколькими 
(двумя и тремя) слоями фильтрующих сеток с постояииымл во



всех сетках размерами ячеек пли с сетками, размер ячеек которых 
уменьшается от слоя к слою по потоку жидкости (рис. 321). При- 
менепие фильтров с мпогослойными сетками повышает эффектив
ность и тонкость очистки. Т ак , например, если загрязненное 
масло, пропущенное через однослойную сетку № 0071, еще мут
ное, то пропущенное через эту же сетку в два слоя становится 
чистым. Потери напора при течении жидкости через многослойный 
фильтр с однородной сеткой выше, чем через однослойный, при
мерно в число раз, равное числу слоев.

Удельный расход жидкости в сетчатых фильтрах (расход, от
несенный к единице площади сетки) представляет в пределах 
применяющихся перепадов давлений (от 0 до 3 кГ/см2) линейную 
зависимость от последних. Однако удельпый расход через сетки

разных номеров, имеющих 
одинаковые по величине зна
чения коэффициента живого 
сечения Ь, различен, причем 
более высоким расходом 
(пропускной способностью) 
обладают сетки с большими 
отверстиями (ячейками) в све
ту. Практически расходы че
рез сетки с одинаковыми ко
эффициентами Ъ отличаются 
во столько раз, во сколько 

Рис. 321. Двухслонный сетчатый фильтр отличаются размеры их ячеек.
Так, например, расходы че

рез сетки № 006 и 015 с одинаковым коэффициентом Ь =  0,36 
отличаются во столько раз, во сколько отличаются размеры их 
ячеек, т. е. в 2,5 раза.

Площадь F  поверхности одпослойпого сетчатого фильтра 
принято выбирать такой, чтобы она превышала площадь входного 
отверстия в корпусе (или площадь сечения трубы) в 4 0 —60 раз.

Преимуществом фильтроэлементов из металлических сеток 
является нх механическая прочпость и то, что устраняется опас
ность миграции в жидкость наполнителя (частиц ф ильтрую щ его  
элемента), а также то, что они имеют относительно стабильный раз
мер ячеек.

Фильтры с бумажным фильтроэлементом. Фильтры с бум аж ны м
фильтроэлементом относятся к группе поверхностных ф ильтров 
тонкой о ч и стк и , обладающих большой поверхностью и м алой  тол
щиной фильтрующего материала. Они пригодны для работы  при 
температурах рабочей жидкости от —45 до +125° С. При качест
венной бумаге фильтры аадерживают аа один проход значитсль-. 
ную часть (75 °о) твердых включений размером более 4—5 мк, 
однако тонкость фильтрации серийных бумажных фильтров не 
превышает 8—10 мк.
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Б ум аж ны й фнльтроэлемент обычно выполняется в виде ци
л и н д ра , стенки которого для увеличения фильтрующей поверх
ности собираю т в складки, поддерживаемые металлическим карка
сом (рис. 322, а), а бумага подвергается кренпрованию. Для повы
ш ения тонкости фильтрования применяют многослойные фильтры, 
в которы х жидкость проходит последовательно через несколько 
слоев бумаги.

Применяются также щелевые бумажные фильтры, фнльтро- 
элементы которых состоят из штампованных бумажных колец, 
улож енны х в стоику и сжатых пружиной. Зазор между бумаж

ными кольцами, а следовательно, и тонкость фильтрации этих филь
тров определяются усилием сжатия пружины.

Детали распространенных бумажных фильтроэлементов по
казаны на рис. 322, б.

К этой группе фильтров относятся также фильтрующие ткани, 
а для высоких температур (до 250° С) синтетические ткани. Для 
более высоких температур применяются термостойкие фильтрую
щие материалы из графитовых, угольных, алюминосиликатных 
и алюмоборосиликатных волокон.

Фильтры снабжаются перепускным клапаном, который при 
повышении перепада давления, сопровождающем засорение фильт- 
роэлемента, открывается, и жидкость поступает к выходному шту- 
ЧеРУ, м инуя фнльтроэлемент.

Для того чтобы исключить попадание в систему при открытии 
перепускного клапана нефилЕ.трованного масла, фильтры снаб
жают дополнительным фильтроэлементом грубой очистки.

Типовая конструкция такого фильтра с комбинированным 
Фильтроэлементом, состоящим из элементов тонкой 2 и грубой 1
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очистки, представлена на рис. 323. До открытия перепускного 
клапана 3 (рис. 324, а) жидкость последовательно проходит через 
оба фильтра-элемента и после открытия (рис. 324, 6) — минуя 
элемент тонкой очистки показана на рис. 324.

Рис. 323. Комбипнровашшй фильтр из фильтровальных 
элементов грубой и тонкой очистки

Фильтрующпй элемент 2 тонкой о ч и стк и  обычно изготовляется 
из фильтровальной бумаги или сеток саржевого плетения (см.

стр. 554) и элемент 1 гру
бой очистки — из сеток 
квадратного переплетения 
пли проволочных элемен
тов. Фильтроэлементы из 
бумаги и сеток саржево
го плетения усиливаются 
металлическим каркасом 
(обычно из латунной сетки 
№ 028).

При засорении фильт
рующего элемента тонкой 
очистки открывается пере
пускной клапан 3 и жид
кость поступает через 
фильтрующий элемент гру
бой очистки к выходному 
штуцеру, минуя ф и л ьтр у ю 
щий элемент тонкой очи
стки.

ГЛУБИННЫЕ ФНЛЬТРЫ
В глубинных фильтрах жидкость проходит через толщ у 

ристого материала фильтрующего элемента (текстиля, войлока, 
бумаги, целлю лозы , обожжеиной глины, пластмассы, пористого

•)
Рис. 324. Схема комбинированного фильтра



м еталла и д р .) . Фильтры этого типа, каждый капилляр которых 
имеет большое количество последовательно расположенцых пор, 
доходящее до сотни и более, можно сравнивать по эффективности 
ф и л ьтр о в ан и я  с многослойными поверхностными фильтрами с той 
же длиной капилляров и количеством в них пор.

В частности наполнители из синтетических волокон могут 
обеспечить благодари высокопористой структуре, обусловленной 
малой толщиной волокон, тонкость очи стки  1—2 мкм.

Ввиду того, что загрязнитель задерживается в этих фильтрах 
в основном в толще материала, эти фильтры при одинаковой загряз
ненности жидкости имеют по сравнению с поверхностными тинами 
более высокие грязесъемность и сроки 
службы.

Наиболее распространены волокни
стые паполнители из металлокерамики, 
бумаги, войлока, целлюлозы, стеклово
локна и синтетических волокон различ
ной толщины и плотности.

Фильтры с наполнителями из метал- 
локерамичеекпх порошков. Широко рас- 
иространены фильтры с наполнителями 
из пористых металлов и керамики, по
лучаемыми либо спеканием металличе
ских или керамических несферических 
или сферических порошков, либо спо
собом порошковой металлургии. Пори
стые материалы в виде листов из ме
таллических порошков получают также холодной прокаткой.

В практике распространены металлические фнльтроэломенты 
из спеченных сферических порошков различных металлов и их 
соединений, обладающих свойствами металла (сталь, бронза, 
титан, никель, серебро и пр.).

Схема пористой структуры металлического фильтровального 
материала из сферических порошков представлена на рис. 325. 
Жидкость очищается, протекая по длинным и извилистым каналам 
между шариками, причем задержанный загрязнитель распреде
ляется практически равномерно по этим каналам и норам, благо
даря чему фильтры отличаются высокой грязесъемностью.

Размер пор существующих фильтрующих элементов из поро
шков бронзы составляет 2—100 мкм  и порошков нержавеющей 
стали 3—40 мкм.

Размеры пор фильтровальных элементов из сферических ме
таллических порошков и керамики выбирают исходя из макси
мального условного диаметра частицы загрязнителя, которая 
может пройти в зазоре между тремн илотко уяеяменнми лири
ками. При сферической форме исходного порошка н точечном кон
такте шариков максимальный линейный размер пор (максимальный

Рис. 325. Расчетная схема 
фильтровального материала 
из спеченных металличе

ских шариков
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условный диаметр частицы загрязнителя, которая может пройти 
через пору) можно вычислить но выражению

d =  0 ,l55D ,
где D — диаметр зерна (шарика) исходного порошка.

В действительности линейиый размер пор вследствие шерохо
ватости зерен, отклонения их от правильной шарообразной формы 
несколько меньше указанного. С учетом этого фактический раз
мер пор может быть приближенно определен по выражению

d * s O ,lD .  (478)
Можно получить минимальный размер (диаметр) D сферы ме- 

ТЙЛЛИЧ0СКОГО ИСХОДНОГО МЭТбрИдЛВ ~  5 мкм, что соответствует 
условному диаметру d пор фильтрующего элемента 0,5 мкм, 
а также минимальный размер сферы керамических порошков 

6—7 мкм, что соответствует среднему условному диаметру пор 
фильтрующего элемента 0,6—0,7 мкм. Этот условный диаметр 
поры и определяет номинальную точность очистки жидкости. 
Однако опыт показывает, что эти фильтры задерживают значи
тельное количество частиц, размеры которых меньше номиналь
ного (условного) размера пор. Так, например, фильтры из метал
лических порошков диаметром 0,1 мм отфильтровывают (при 
толщине фильтрующего элемента 1 мм) за один проход жидкости 
частицы загрязнителя размером 6—8 мкм, а из порошков диамет
ром 0,2—0,3 мм  — частицы размером 15—20 мкм.

Максимальный размер частиц, прошедших через фильтр из 
сферических порошков, примерно в 2 раза меньше максималь
ного размера поры, определенного «продавливанием» газового 
пузырька (см. стр. 541).

В табл. 16 приведены результаты испытаний металлокерами
ческих фильтров с диаметром гранул исходного порошка 0,06 и 
0,2 мм  (толщина фильтрующего элемента 1 мм).

Т а б л и ц а  16 
Результаты испытании мсталлокерамичсских фильтров

Д И.1 метр

Число частиц в пробе жидкости при размере гранул 
исходного порошка в мм

частиц
загрязнителя 0,06 0,02

в м км
до  фильтрования после

фильтрования до фильтрования п осл е
ф и л ь тр о в ан и я

3
5

10
15

943
100
19
10

278
21
0
0

1117
153
25
16

697
40
2
1

20
25

64
54

О
0

37
39

1
0
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Лучшие из существующих промышленных 5-микронных фильт
ров задерживают 100% частиц размером 5 мк и 98% частиц раз
мером 2 мк. Тонкость же фильтрования в некоторых специальных 
лабораторных фильтрах с малыми размерами пор и малыми рас
ходам и достигает 0,5 мк.

Практически для достижения тонкости очистки 8 мк, которая 
соответствует тонкости фильтрации распространенных бумажных 
фильтров, необходимы фильтроэлементы с размером гранул исход
ного порошка - 0 , 1  мм.

Т а б л и ц а  17
Зависимость между d, п d

С р е д н и й  размер 
франции 

фильтроэлемента 
О в j h k . i i

Максимальный 
размер пор d 

в .м км

Максимальный раз
мер d , по макси
мальному измере

нию частиц 
после фильтра

Огносителы
Р И С !

d
d,

ая характе- 
н ка

d.
D

354 142 58 2,4 0.163
210 90 38 2,3 0.176
100 43 18 2.4 0,187
51.5 24.7 16 2.4 0,194
20 9,6 4 2,4 0,200

В табл. 17 приведены экспериментальные данные, характери
зующие зависимость между размерами пор фильтроэлемепта из 
сферического порошка и тонкостью фильтрации для типового 
фильтроэлемента.

Тонкость фильтрации металлокерамических фильтров можно 
повысить применением в них постоянного магнитного поля. Так, 
например, если без магнитного поля фильтр задерживает частицы 
размером 10 мк, то в магнитном поле он задерживает 98% частиц 
размером 3 мк.

Кроме твердых загрязнений, этн фильтры отделяют от рабочей 
среды нерастворимые в ней жидкости, имеющие более в ы с о к и й  
удельный вес, например они могут отделить до 99,9% содержа
щейся в масле нерастворенной воды. Однако следует учесть, что 
загрязнение фильтроэлемента нерастворенной водой резко повы
шает его сопротивление (понижает проницаемость).

Для изготовления фильтроэлементов применяют также несфе
рические (удлиненные) порошки с гладкой и зазубренной поверх
ностями. Фильтры из этих порошков по сравнению с фильтрами нз 
сферического порошка обладают более тонкой фильтрацией, 
однако сопротивление их несколько выше, чем фильтров из сфе
рического порошка. Кроме того, эти фильгры имеют болсс высо
кую прочность и хорошо прокатываются, что позволяет получать 
тонкие листы толщиной 0,5—0,2 мм.
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Фильтры с фильтрующими элементами из спеченных металли
ческих и керамических порошков (стекла, кварца, фарфора и др.) 
пригодны для работы при высоких температурах, соответствую
щих термостойкости исходных материалов (порошков). Фильтры 
из пористой керамики допускают температуру до 1000° С. Наиболее 
широко применяющиеся фильтры из нержавеющей стали пригодны 
для работы при 350—400° С; фильтры из порошков бронз — до 
300° С, при соответствующем фильтроэлементе они пригодиы для 
работы в агрессивных средах.

Металлические фильтрующие материалы можно подвергать 
механической обработке, опрессовке, спеканию, а также пайке, 
благодаря чему из них можно изготовлять фильтрующие элементы 
любой требующейся формы. Они изготовляются прессованием или

\ЧЧЧЧЧ\Чч\ЧЧЧЧ \̂ \ \ ^ ^ ^ ^

Рис. 326. Фильтр из пористых металлических дисков

выдавливанием в виде дисков, пластин и цилиндров. В большин
стве случаев эти элементы изготовляют в виде брикетов соответ
ствующей формы или в виде листов толщиной 0,4—1,0 мм, из 
которых может быть изготовлен фильтроэлемент, аналогичный по 
конструкции бумажным (см. рис. 322).

Распространены также фильтровальные элементы в виде на
бора пластин (дисков) а (рис. 326), которые имеют малые габа
риты при относительно большой фильтровальной поверхности. 
Диски по периферии свариваются аргопо-дуговой сваркой. В каж
дом диске имеется до 100 слоев гранул (шариков). Фильтр обору
дован перепускным клапаном и индикатором загрязнения (крас
ной кнопки), срабатывание которого свидетельствует о загрязне
нии фильтра на 50?о и выше.

Недостатком фильтров из металлокерамических порошкоп 
является относительно высокое гидравлическое сопротивление 
(низкая удельная пропускная способность или проницаемость). 
Удельная пропускная способность таких фильтроэлементов из 
бронзовых порошков составляет к — ~ 0 ,01  и из стальных порош 
ков к  =  /~^0,00У 1см. выражение (475)]. Для сравнения следует
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отмстить, что удельная пропуекпая способность крепированной 
бумаги с подобной тонкостью очнсткн составляет к — ~ 0 ,0 3 . 
Следовательно, удельная пропускная способность металлокерами
ческих фильтроэлемептон ниже удельной пропускной способности 
бумаги в 3,0—3,5 раза, в соответствии с чем площадь поверхности 
т'еталлокерамического фильтроэлемента для заданного перепада 
д ав л ен и я  должна быть во столько же раз больше площади бумаж
ного. Однако последнее компенсируется повышенной грязесъем- 
ностью металлокерамнческих фильтров.

Проницаемость, а следовательно, и сопротивление фильтрома- 
териала зависят от его пористости, под которой понимается отно
шение объема пор, содержащих
ся в фильтровальном материале, 
к объему самого материала.
Уменьшение размера пор фильтро-

к  /i/пим  сн !

Рпс. 327. Характеристики металлокерамического фпльтро- 
материала

вального материала значительно увеличивает сопротивление филь
тра. Так, например, сопротивление фильтра с номинальной тон
костью фильтрации 3,5 мк в 2—3 раза превышает сопротивление 
5-микронных фильтров.

На рис. 327, а представлены кривые зависимости коэффициента 
проницаемости от пористости материала для различных диамет
ров D исходной фракции порошка и различной толщины h фильт- 
роэлементов, из которых видно, что снижение пористости в 2 раза 
приводит к снижению пропускной способности в ~ 5  раз.

Одна и та же тонкость фильтрации может быть достигнута 
уменьшением размера исходного порошка (фракции) и уменьше
нием пористости. На основании опыта можно рекомендовать 50— 
60% пористости. Увеличение пористости приводит к снижению 
тонкости очи стки . На рис. 327, б показана зависимость тонкости 
очистки фильтра из песферического порошка от пористости т  и 
размера фракции порошка.

Коэффициент проницаемости /с зависит от толщины h фильтро
вального материала, причем разница при изменении толщины
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материала от 2 до 8 мм  составляет 20—40%. Эта зависимое™, 
обусловлена наличием тонкого уплотненного слоя, плотность 
которого обусловлена расплющиванием частиц при прессовании 
о поверхность пуансона, что приводит к частичному перекрытию 
поверхностных нор.

С уменьшением толщины материала коэффициент проницаемо
сти уменьшается тем интенсивнее, чем больше размер частиц 
исходного порошка, что объясняется более высоким при возраста
нии размера порошка давлением прессования, что, в свою очередь, 
сопровождается большей деформацией при прессовании поверх
ностного слоя.

Однако относительная грязесъемность толстых фильтрома- 
териалов выше, чем тонких. Это обусловлено тем, что у тонких

образцов значение уплотненно
го поверхностного слоя, в кото
ром концентрируется основное 
количество задержанных частиц,

&D к Г/см ̂  
в0[

/ ,

/У
/ /

Учу

ДРкГ/см

0 1 2  3 п/см> 
Удельный профильтрованный 

объем
а)

0,2 0,4 0,6 0,8 л/мин сп* 
Удельный расход

б)
Рис. 328. Характеристики металлокерамического фпльтроматериала

выше, чем у толстых, в соответствии с чем загрязнение (забивание) 
в них пор происходит более интенсивно, чем в последних. По дан
ным различных исследований 70—80% загрязнений, задержанных 
фильтром, удерживается в поверхностном слое, толщина кото
рого составляет 2—4% от общей толщины фильтра. Поскольку 
сопротивление поверхностного слоя у тонких фильтров выше, чем 
у толстых, перепад давления на первых возрастает интенсивнее, 
чем на последних.

На рис. 328, а представлены кривые зависимости повышения 
перепада давления для фильтров разной толщины h от удельн ого  
профильтрованного о б ъ е м а  (л/см2) загрязненной ж и д к о с т и  (70— 
80?о частиц загрязнителя размером 2 —5 мкм). З а в и с и м о с т ь  носит 
нелинейный характер, что свидетельствует о постепенной заку
порке пор загрязнителем. На рис. 328, б показаны кривые удель
ного расхода в функции перепада давлеиия для материала с нори-
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стостью 55% и ди ам етр а  исходной фракции порошка D =  160 мк. 
Кривые построены для различных коэффициентов проницаемости к, 
обусловленной толщиной h  материала.

Применяются также материалы из коротких произвольно рас
положенных волокон меди, нихрома и других металлов диаметром 
100—200 мк. Волокна изготовляются с гладкой и шероховатой 
(экструдированные волокна) поверхностью, причем тонкость 
очистки в последнем случае выше (на 20—30%) при равных про
ницаемостях.

Испытания показали, что такие волокнистые фильтры улавли
вают большое количество частиц, размеры которых значительно 
меньше размеров пор.

Так, например, фильтры из шероховатых волокон с номи
нальной тонкостью очистки 55 мк задерживают 80% частиц 
размером 10 мк.

Металлические волокна используются также для создания 
прочного несущего скелета (каркаса), заполняемого менее проч
ным фильтровальным материалом (пластмассой, порошковой ме
таллокерамикой и пр.). Пористость каркаса доводится в этом 
случае до 90% и выше.

Распространены также многослойные фнльтроэлементы из двух 
и более фильтровальных слоев различной пористости, расположен
ных с уменьшением пор по потоку жидкости. В двухслойном 
фильтре фильтрующая перегородка состоит нз двух слоев порошка 
различных фракций: слой более мелкого порошка небольшой 
толщины обеспечивает тонкую фильтрацию, слой крупного по
рошка является опорным н обеспечивает более грубую филь
трацию.

Подобные фильтры обладают более высокой, чем однослойные 
фильтры, грязесъемностью, что обусловлено тем, что крупные 
частицы задерживаются фильтроэлементом из грубой фракции 
порошка, тогда как при однослойном элементе тонкой фракции 
эти частицы приводят к закупорке поверхностных его пор.

Двухслойные фильтры обладают также более высокой тонко
стью фильтрации, чем однослойные, размер порошка которых 
соответствует размеру порошка тонкого слоя двухслойного 
фильтра. Последнее обусловлено тем, что в пограничном слое 
(на стыке двух слоев) мелкий порошок внедряется в поры опор
ного слоя. По производительности двухслойные фильтрующие 
элементы занимают промежуточное положение по сравнению 
с о д н о с л о й н ы м и .

Перепад давления в таком фильтре равен сумме перепадов па 
слоях из тонкой и грубой фракций порош ка, причем величина 
перепада (до загрязнения фильтроэлемента) не зависит от того, 
каким слоем фнльтроэлемент обращен к потоку ж идкости . Однако 
трязесъемность будет большей при потоке со стороны слоя более 
гРУбой фракции иорошка.
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Фильтроэлементы из сферических порошков должны быть 
испытаны на вибрационных установках на возможность отделения 
шариков при пульсациях давления и резких изменениях темпера
туры. Частота вибрации должна быть равна примерно 200 гц и 
перегрузка 15—50 g.

Гидравлические характеристики чисто керамических фильтро- 
элементов (стекло, фарфор и пр.) близки к характеристикам ме
таллокерамических с такпм же размером пор.

Фильтры из металлических сеток сложного плетения. В гидро
системах некоторых машин (самолетов и пр.) применяются нике
левые фильтрующие сетки сложного плетения (саржевого и иного), 
которые отфильтровывают частицы размером 2—3 мк. Эти сетки 
сплетены нз нескольких слоев витой проволоки, между которыми 
проложены элементы из плетеной проволоки или проволоки, осно
ва и уток которой перекрещиваются между собой через две или 
три проволоки; диаметр проволоки равен нескольким микронам. 
Ячейки каждого слоя такого фильтроэлемента имеют такой же 
размер, что и отверстия элемента из плетеной проволоки, однако, 
будучи изготовлены путем накладывания друг на друга несколь
ких слоев (от 4 до 20 слоев), они приобретают характеристики 
глубинного фильтроэлемента.

Конструктивно эти элементы выполняются так же, как и 
фильтры с обычными сетчатыми и бумажными элементами (см. 
рис. 320—323), и обычно они взаимозаменяемы.

В зависимости от материала, из которого изготовляется сетка, 
фильтроэлементы могут использоваться при температурах от —240 
до +«00° С.

Фильтры с комбинированным наполнителем. В целях повы
шения грязевой емкости и эффективности удаления из рабочей 
жидкости загрязнений применяют комбинированные фильтры 
с поверхностным и глубинным наполнителями.

Распространены комбинированные наполнители из высокока
чественного стекловолокна с элементом из сетки саржевого 
плетения. Фильтры с подобным наполнителем имеют высо
кую долговечность и могут обеспечить тонкость фильтрации 
3 мкм.

В некоторых случаях применяют глубинные фильтры с трех
ступенчатым расположением фильтрующих элементов, с перехо
дом от фильтровальных материалов с более грубой пористостью 
(10—12 мкм) до более мелкой (1—2 мкм), в которых созд аю тся  
благоприятные условия для равномерного нагружения (по за
держанию загрязнителя) фильтроматериалов.

Схемы фильтрования н место установки фильтра. Применяю! 
схемы фильтрования либо всего потока жидкости, либо части его. 
Первую схему называют схемой последовательного и вторую — 
параллельного включения фильтра, при которой фильтруется но 
весь поток жидкости, а лишь часть его.
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Схема последовательного включения фильтра обеспечивает 
фильтрацию всей жидкости, участвующей в циркуляции; фильтр 
в этом случае должен быть рассчитан на полный расход жид
кости .

Фильтрацию части потока обычно применяют при требованиях 
особенно тщательной очистки жидкости, поступающей в ответ
ственны е гидроагрегаты, а также для профилактической тонкой 
о ч и с т к и  ж и д к о сти  гидросистемы. Для фильтрации части потока 
обычно применяют глубинные фильтры тонкой о ч и стк и .

Целесообразно применять одновременно обе схемы фильтра
ции: для фильтрации всего иотока применять фильтр, имеющий 
отн осительн о  высокую пористость, и для защиты особо ответствен
ных агрегатов — фильтры тонкой очистки.

а) 6) . в) с)

Рис. 329. Схемы установки фильтров

При выборе места для установки фильтра всего расхода руко
водствуются следующими соображениями. Для предохранения 
насоса (Н), который наиболее чувствителен к загрязнениям 
жидкости, фильтр желательно устанавливать на всасывающей 
л и н и и  насоса (рис. 329, а). Опыт показывает, что при установке 
фильтров в линии всасывания повышается срок службы насосов. 
Однако фильтр увеличивает сопротивление всасывающей линии и 
т е м  самым ухудшает условия заполнения насоса жидкостью.

Фильтры, устанавливаемые на линии нагнетания, могут быть 
рассчитаны на более высокое сопротивление, однако корпус 
фильтра в этом случае будет находиться под рабочим давлением. 
Учитывая, что основным источником внутреннего загрязнения 
является насос, целесообразно (рис. 329, 6) устанавливать фильтр 
после насоса (на линии нагнетания).

Фильтр, установленный на сливной линии (рис. 329, в), хотя 
непосредственно и не предохраняет агрегаты от загрязняющих 
частиц, однако не препятствует всасыванию и не находится иод 
рабочим давлением.

Фильтр часто устанавливают на сливной линии но схеме, 
представленной на рис. 329, г. По этой схеме через фильтр можно
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пропускать часть сливаемой жидкости, что позволяет применить 
фильтры тонкой очистки. Количество жидкости, пропускаемой 
через фильтр, регулируется подпорным клапаном а.

Конструкция фильтра должна быть такой, чтобы при замене 
фильтрующего элемента не требовалось демонтировать фильтр и 
сливать жидкость из гидросистемы; для этой цели фильтры снаб
жают автоматическими блокирующими устройствами, запираю
щими жидкость в системе при замене фильтрующих элементов.

Бумажно-сетчатый фильтр с подобным устройством показан 
на рис. 330. Фильтр снабжен отсечным клапаном 6, хвостовик 
которого при вворачивании (монтаже) фильтроэлемента 8 упи
рается в крышку 1 последнего, открывая проход жидкости от

ч 5

Рис. 330. Фильтр с блокирующим клапаном

входного штуцера 3  в выходной штуцер 4 через фильтроэлемент 8. 
При демонтаже фильтра (удалении фильтроэлемента 8) клапан 6 
садится под действием пружины 5 в свое гнездо, блокируя (запи
рая) тем самым жидкость. Д ля того чтобы предотвратить прямой 
проток жидкости в обход фильтроэлемента 8, применен перепуск
ной клапан 2, поджимаемый пружиной 4 к седлу на крышке 
фильтроэлемента 8. После того, как давление подводимой жид
кости, действующее па неуравновешенную поверхность кла
пана 2, преодолеет усилие пружины 4, клапан подымется и сое
динит входной 3 и выходной 7 штуцера, минуя фильтроэлемент 8.

Срок службы фильтра. Процесс фильтрации жидкости сопровож
дается засорением фильтрующего элемента, которое вызывает при 
постоянном расходе ж и д к о ст и  повышение перепада д ав л ен и я  
или при постоянном перепаде — снижение расхода жидкости 
через фильтр.

Косвенным показателем загрязненности фильтроэлемента в 
распространенных схемах с постоянным расходом является воз-
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растапие перепала давления. IГ рп возрастании этого перепада до 
заданного максимального значения перепускной клапан откры
вается, после чего жидкость начинает циркулировать в обход 
фильтроэлемента.

У читы вая, что перепад давления на фильтрующем элементе 
в результате его загрязнения повышается, необходимо обеспечить 
достаточную его механическую прочность и жесткость исходя из 
давления открытия предохранительного клапана; величину этого 
давления обычно выбирают равной 150—200% заданного номи
нального перепада давления, на который рассчитан фильтр.

Загрязненность фильтрующего элемента контролируют раз
личными приборами (индикаторами), принцип действия которых 
обычно основан на измерении повышения перепада давления, 
сопровождающего засорение этого элемента.

РЕГЕНЕРАЦИИ ФИЛЬТРОВАЛЬНЫХ ЭЛЕМЕНТОВ

О д н и м  и з  критериев для оценки качества фильтров является 
возможность регенерации фильтрующих элементов. Фильтры из 
волокнистых материалов регенерации не поддаются.

Металлокерамические сетчатые фильтроэлементы можно вос
станавливать прокаливанием, а также механическими, химиче
скими, вибрационными и ультразвуковыми способами. Особенно 
хорошо (на 95—98%) регенерируются фильтрующие элементы 
в бензине под воздействием ультразвука (частотой 180 кгц).

Ультразвуковые колебания в ваннах обычно возбуждаются 
с помощью преобразователей, встроенных в днище ванны.

Основным фактором процесса очистки этим способом является 
кавитация (см. стр. 44). Захлопывание кавитационных полостей 
сопровождается микрогидроударами, при которых развиваются 
большие локальные (до нескольких тысяч атмосфер) давления, кото
рые отрывают частицы загрязнителя от очищаемых поверхностей.

При выборе промывочных жидкостей и условий работы необ
ходимо обеспечивать максимальные условия для возникновения 
развитой кавитации. Для этого целесообразно применять жид
кости с высоким модулем упругости и малыми вязкостью и упру
гостью насыщенных паров.

Диспергированные с помощью ультразвуковых колебаний 
частицы загрязнителя в порах фильтра, вымываются обратным 
потоком промывочной жидкости.

Менее эффективны очистки прокаливанием фильтроэлемента 
и продувкой сжатым воздухом или изменением направления потока 
Жидкости. Опыт показывает, что продувка обратным потоком 
сжатого воздуха восстанавливает пропускную способность филь
троэлемента не более 50—60%.

Фильтры восстанавливают также при помощи химических 
растворителей (бензина, ацетона, спирта, четыреххлористого
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углерода и др.). В частности для регенерации керамических 
фильтров применяют растворы кислот с последующей промывкой, 
а при загрязнении органическими частицами — прокаливание при 
температуре до 1000° С.

Применяются также и другие методы регенерации и в частности 
сбрасывание осадка с фильтра центробежной силой.

СНЯТИЕ ХАРАКТЕРИСТИК ФИЛЬТРОВ И МЕТОДЫ 
КОНТРОЛЯ ЧИСТОТЫ жидкости

Важное значение для практики имеют способы и средства 
контроля частоты рабочей жидкости и качества фильтрующих 
материалов.

Визуально-гранулометрический метод контроля. До настоя
щего времени широко применяется метод контроля чистоты жид
кости по гранулометрическому составу загрязнителя путем ви
зуального подсчета количества частиц и дифференцирования их

по размерным группам с по
мощью микроскопа.

Недостатком этого метода 
является его длительность; вре
мя, необходимое для подсчета 
одной пробы, составляет 2—3 ч 
после предшествовавшего этому 
отстоя жидкости в течение су
ток и более.

Другим вариантом визуаль
ного гранулометрического ме
тода является подсчет количе
ства частиц по микрофотогра
фиям пробы. По времени и 

точности этот вариант не имеет преимуществ перед непосредст
венным гранулометрическим анализом.

Аналогичным способом проводятся также испытания самих 
фильтров. При этих испытаниях в жидкость вводится искусст
венный загрязнитель заданного состава и размера, который затем 
удаляется (отфильтровывается) пропусканием жидкости через 
испытываемый фильтрующий элемент.

На рис. 331 показана схема установки для характеристик 
фильтрующих элементов по этому методу.

Испытываемые плоские образцы 9 фильтрующего м атери ала 
устанавливают в испытательной камере 10 с внутренним диамет
ром ~50 л.н. Расход жидкости измеряется мензуркой 13 и перепад 
давления ртутным манометром 11. Нодача фильтруемой жидкости 
осуществляется с помощью поршневого насоса 17 регулируемой 
производительности, который забирает жидкость из б ака  14  
v подает к испытательной камере 10 через фильтр 3 тон

0 5 6 7 В 9 10

Рис. 331. Схема установки для сня
тия характеристик фильтров
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кой очистки или в обход последпего прп закрытии кранов
2 и 4.

В рассматриваемой установке предусмотрены ввод в бак за
грязнителя и постоянная циркуляция в нем жидкости для поддер
жания загрязняющих частиц во взвешенном состоянии, которая 
осуществляется вспомогательным насосом 1. Для возможности 
визуального наблюдения основные узлы установки изготовлены 
из стекла.

Испытательпая установка допускает реверсирование потока 
для очистки испытываемого фильтра, достигаемое при помощи 
кранов 5, 7, 8, 14 и 15. Пробы фильтрата (после фильтрования) 
и фильтруемой жидкости (до фильтрования) берутся одновременно 
из крана 12 и трубопровода 6.

При рассматриваемом способе контроля особое значение 
имеют правильный выбор искусственного загрязнителя и его 
концентрация в жидкости.

Прп снятли характеристик фильтров в качестве загрязнителя 
обычно применяют раствор гидроокиси железа, дающий крупно
зернистый осадок, а также раствор углекислого цинка (средне
зернистый осадок) пли раствор сернокислого бария (мелкозерни
стый осадок). Применяют также смесь, состоящую из 50% (по 
объему) мелкой пыли и 50% карбонитальной железной и хромовой 
пудры, а также порошок меди, которые имеют сферическую форму 
частиц. Такой загрязнитель содержит 95% частиц размером до
5 мкм и 5% частиц размером 5—40 мкм.

В США и Англии для снятия характеристик фильтров в ка
честве загрязнителя используют стеклянные шарики диаметром 
2—15 мк. Подобный загрязнитель можно многократно использо
вать, поскольку шарики после эксперимента легко выделяются 
из фильтрующей среды.

Для получения требуемого гранулометрического состава за
грязнителя обычно применяется так называемый метод отмучива- 
ния (отстаивания). Загрязнитель при этом методе засыпается 
в сосуд с жидкостью, которая после перемешивания отстаивается 
в течение времени (1—5 ч), зависящего от требующегося размера 
загрязнителя (от условий эксперимента).

После этого жидкость из сосуда сливается (отсасывается) и 
подвергается вторичному отстаиванию в течение 1—3 ч. Выпавший 
при вторичном отстаивании осадок используется в качестве за
грязнителя. Путем выбора длительности начального и повторных 
отстаиваний можно подобрать величину и одноразмерность загряз
нителя.

Количество и размер твердых частиц, находящихся в фильт
руемой жидкости и в фильтре, обычно определяют способом осаж
дения этих частиц и измерения их при помощи микроскопа. Прн 
Эт°м способе измерения частиц проба загрязненной жидкости, 
Нодлежащая анализу, отстаивается в мензурке, твердые частицы
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выпадают из жидкости и оседают па се дно, па котором помещают 
стекло, обычно предварительно покрытое прозрачным жидким 
клеем, не растворяющимся в фильтруемой жидкости. Если стекло 
не покрывается клеем, то после отстоя медленно отсасывают 
жидкость из мензурки и затем стекло с осевшими частичками 
просушивается.

Анализ осадка производят путем микрофотографии его на 
стекле или измерением (с увеличением не менее чем в 250 раз) 
с помощью специальных масштабных сеток.

При подсчете количества осажденных частиц в пробе масла 
площадь полей подсчета должна составлять ~ 1 % от общей пло
щади фильтрации.

Применяются также и иные способы оценки степени загрязне
ния жидкостей. В частности распространены методы оценки загряз
ненности, по которым загрязненная жидкость сравнивается с эта
лонной (чистой) по количеству (величине) поглощенного или 
рассеяпного света или ультразвука (объемный критерий). Приме
няется фотоседнментометрический способ, который состоит в том, 
что луч света разделяется системой призм на два луча, один из 
которых проходит через сосуд с контролируемой жидкостью, 
а другой — через сосуд с эталонной жидкостью. Сравнение интен
сивностей света характеризует загрязненность жидкости твердыми 
частицами, находящимися в ней во взвешенном состоянии.

Ультразвуковые методы, применяющиеся для исследования и 
контроля жидкостей, основаны на измерении либо абсолютного 
значения, либо относительных приращений скорости ультразвука, 
а также на поглощении ультразвука в исследуемой среде. Приборы 
ультразвукового контроля позволяют определять загрязненность 
жидкостей непосредственно в потоке (на части потока, ответвлен
ного через калиброванный капилляр параллельно основному).

МАГНИТНЫЕ ОЧИСТИТЕЛИ ЖИДКОСТИ

Для улавливания ферромагнитных частиц применяют также 
магнитные очистители (фильтры), которые обычно комбинируют 
с каким-либо пористым фильтром. Первой ступенью таких комби
нированных очистителей является магнитный элемент, задержи
вающий (улавливающий) ферромагнитные частицы, и второй — 
пористый фильтр, который задерживает диамагнитные загрязняю
щие частицы, а также ферромагнитные частицы, оторвавшиеся от 
первой (магнитной) ступени.

Применение магнитного поля в подобном комбинированном 
очистителе повышает коэффициент отфнльтровывания пористым 
фильтром. На рис. 332 приведены результаты по влиянию постоян
ного магнитного поля на фильтроэлементы из сетки саржевого 
плетения, на котором кривая 1 характеризует тонкость фильтра
ции без магнитного поля и кривая 2 — тонкость фильтрации
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с магнитным полем. Интенсивность повышения коэффициента 
отфнльтровывания для частиц размером 2—6 мк является след
ствием коагулирующего действия магнитного поля на тонкодис
персные частицы. Однако ми
нимальный размер частиц, 
полностью задерживаемых 
фильтрами, сохраняется 
тем же.

Магнитное поле создается 
с помощью нескольких 
(двух — трех) постоянных 
магнитов, прикрепляемых 
обычно с внешней стороны 
корпуса фильтра, который в 
этом случае изготовляется из 
материала с высокой магнит
ной проницаемостью.

На рис. 333, а показан комбинированный фильтр, состоящий 
из сетчатого фильтровального пакета 2, на входе н выходе из кото
рого установлены два постоянных магнита 1 и 3, создающие силь-

Рнс. 332. Влияние магнитного поля на 
тонкость фильтрации

6)

в)
Рис. 333. Пористые фильтры с магнитными вставками

Вое магнитное поле, способствующее улавливанию ферромагнит
ных частиц. Жидкость проходит через щели нижнего магнита 
внутрь цилиндра с сетчатым фильтронакетом и удаляется через
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щели верхнего пакета. Магнитное поле, которое создают эти 
магниты, повышает также фильтрующие свойства пакета 2 метал
лических сеток.

Конструктивная схема подобного магнитного фильтра пред
ставлена на рис. 333, б. Жидкость последовательно проходит через 
механический (пористый) фильтр 1 и пластинчатый магнитный 
элемент 3 и удаляется через кольцевую камеру между этим эле
ментом и антимагнитным стержнем 2.

Магнитные фильтры задерживают мельчайшие ферромагнитные 
частицы (0,5 мк и менее), которые невозможно отделить механи
ческими фильтрами, причем магнитный фильтр улавливает не 
только ферромагнитные частицы, но и диамагнитные неметалли
ческие частицы. Анализ загрязнений, улавливаемых подобными 
фильтрами, показывает наличие в пробах крупных частиц, кото
рые после прохождения демагнитизатора распадаются на мелкие 
(размером 1—5 мк) частицы ферро- и диамагнитного происхожде
ний.

Применяют также магнитпые уловители (пробки), устанавли
ваемые в жидкостных резервуарах на пути потока жидкости, 
а также трубопроводе, по которому жидкость поступает в насос, 
и в других местах, в которых циркулирует жидкость.

На рис. 333, в показан стержневой магнитный уловитель, 
устанавливаемый в потоке жидкости, поступающей в насос. 
Уловитель состоит из магнитного стержня 2, вставленного в проб
ку 1 из немагнитного материала. Для изготовления уловителей 
применяют сплав АНКО-ЗА или АНКО-4 (ГОСТ 4402—48).

ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ ОЧИСТИТЕЛИ ЖИДКОСТИ

В ги дро си стем ах  м аш ин , в частности тр акто р о в , автомобилей 
и п р ., р асп р остр ан ен ы  ц ентробеж ны е очистители ж и дкости , 
представляю щ и е собой ц ен три ф угу с тем  или иным приводом , 
которы е обладаю т вы сокой  избирательной  способностью  к з а г р я з 
н ени ям , очищ ая м асло  от части ц  с объемным весом , превыш аю щ им 
объемный вес жидкости (объемный вес  за гр язн яю щ и х  частиц 
обычно р авен  2,5—3 г/см3 и вы ш е).

Принципиальная схема очистителя (центрифуги) представлена 
на рис. 334. Очищаемая жидкость подается через полую ось под 
давлением 3—б кГ/смг во вращающийся ротор, в котором она рас
кручивается до некоторой угловой скорости, близкой к скорости 
ротора. Прп этом грязевые примеси (частицы) с удельным весом, 
превышающим вес масла, отбрасываются действием центробеж
ной силы к стенкам ротора и осаждаются на них.

Поскольку на стенках ротора осаждаются и смолистые за
грязняющие вещества, твердые частицы загрязнений связы
ваются этими веществами, образуя на стенках ротора плот
ную корку.
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Центробежная сила, действующая па механическую частицу 
загрязнителя а, вращающуюся вместе с ротором, выражается

Р ц =  m rc )* , (4 7 9 )

гд е  т  — масса частицы загрязнителя;
г — текущий радиус, т. е. мгновенное расстояние центра 

тяжести частицы до оси вращения ротора; 
to — угловая скорость вращения частицы вокруг оси ротора 

очистителя (принимают равной угловой скорости ротора). 
Принимая, что угловые скорости жидкости и ротора равны, 

можем написать
пп

(О = 30

где п — число оборотов ротора в минуту.
Под действием центробежной силы Рц 

частица загрязнителя, преодолевая сопро
тивление жидкости Fc, будет перемещаться 
в  радиальном направлении с некоторой 
скоростью осаждения vp. Одновременно с 
этим частицы перемещаются вместе с жид
костью через ротор в осевом направлении 
со скоростью v0:

Рис. 334. Расчетная схе
ма центробежного очи

стителя жидкости"
где Q — расход жидкости через ротор; 

s — площадь проходного сечения ро
тора (площадь его сечения вевету).

В итоге частица будет перемещаться с результирующей ско
ростью v под некоторым углом к оси ротора, при достижении 
стенки которого частица оседает на ней. При этом движении 
частица испытывает гидравлическое сопротивление, радиальная 
составляющая Fc которого может быть вычислена для сферической 
частицы по формуле Стокса (силами инерции частицы пренебре
гаем)

Fc =  Znpdv,

где ц — коэффициент абсолютной вязкости жидкости; для масла 
АА1Г-10 при t =  50° С ц =  0,000169 г •сек/м2; 

d — условный диаметр частицы.
Для равномерного движения частицы будет справедливо 

равенство
F = F  .U С*

В соответствии с этим можем написать 
ш(1)аг =  Зл ndvp
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Подставив значение массы
4т  =  з л

получим

где у — объемный вес частицы.
Из этого выражения находим минимальный диаметр d частицы 

загрязнителя, осаждающейся при данной скорости в роторе очи
стителя за один проход через него жидкости:

В приведенных упрощенных выражениях мы пренебрегли 
влиянием некоторых прочих действующих сил (силы Архимеда, 
веса н пр.).

С учетом влияния плотности жидкости значение у в последнем 
уравнении должно быть заменено разностью весовых плотностей 
частицы загрязнителя у3 и жидкости уж:

В соответствии с этим минимальный диаметр d частицы загряз
нителя (частица условно принята шарообразной формы), отделяе
мой очистителем из жидкости АМГ-10 (р = 0,000169 г -сек/см*), 
может быть вычислен по выражению

Поскольку определение величины угловой скорости жидкости 
связано с большими трудностями, при приближенных расчетах 
очистителей значение ее обычно приравнивают угловой скорости 
ротора.

Критическая скорость потока. При установлении расхода 
жидкости через ротор следует учитывать, что при известном его 
значении частицы загрязнителя (в особенности высокодисперсные) 
не успеют осесть на стенки ротора и будут уноситься из него пото
ком жидкости. Поэтому существует максимальная (критическая) 
скорость потока жидкости через ротор:

где Qmах — максимальный (критический) расход, соответствую
щий началу уноса частиц;

F — площадь поперечного сечения камеры ротора (сече
ния потока).

Для практических расчетов можно принять р„ша = 10 см!сек.

(480)

AY = Y* -  Уж-

(481)
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Прп заполнении ротора осадком окружпая скорость жидкости 
^еньш ается, а осевая возрастает, и возможность уноса частиц 
Vq стенок потоком жидкости повышается. Поэтому работа цент
рифуги без очистки ротора допустима до ~25% заполнения 
его емкости осадком.

В соответствии с этим осевая скорость потока жидкости, 
проходящ ей через ротор,

ро =  Т ,
е Q  _  выбранный расход жидкости через ротор; величину 

подбирают такой, чтобы v0 «£ 0,75 i>0max.

Рпс. 335. Схема тонкослойного центробежного очистителя и конструкция 
центробежного очистителя с реактивным приводом

Тонкослойное центрифугирование. Для уменьшения пути осаж
дения частиц применяют тонкослойное центрифугирование, 
при котором поток в роторе центрифуги делится с помощью вставки 
в виде пакета конических труб на концентрические слои толщиной 
~1 мм и .менее, величина которых и является максимальной длиной 
пути осаждения частицы; помимо уменьшения пути осаждения 
частиц, увеличивается также поверхность их осаждения, а также 
Улучшаются условия раскручивания жидкости в роторе.

Схема такой тонкослойной центрифуги показана на рпс. 335, а. 
“ нутри корпуса 1 вращается на шариковых подшипниках 3 за
крытый ротор 2 с установленным внутри него блоком концентрич
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ных труб, па которых при протекании концентричных поток .п 
жидкости оседают механические частицы загрязнения масла.

Применение подобных центрифуг позволяет также повысить 
угловую скорость ротора, которая в ранее рассмотренной центри
фуге была ограничена возможностью раскрутки жидкости. Число 
оборотов в минуту многослойных центрифуг может быть доведено 
20 ООО, что обеспечивает отфнльтровывание твердых частиц абра
зивного и металлического происхождения до размера 10 мкм.

Привод ротора (центрифуги) с реактивным и с активным при
водом, причем наиболее распространены центрифуги с гидрореак- 
тивным приводом, построенным по принципу сегнерова колеса. 
Очищенная жидкость поступает из ротора через заборные трубки, 
расположенные на полой выходной оси ротора, к двум располо
женным тангенциально к оси ротора и диаметрально противопо
ложно друг к другу насадкам (соплам) а (рис. 335, б); реактивные 
силы потока жидкости, вытекающей из этих сопел, создают момент, 
приводящий ротор с заполняющей его жидкостью во вращение 
со скоростью 6000—7000 об/мин.

Типовая конструкция центробежного маслоочистителя с реак
тивным приводом показана на рис. 335, в. Жидкость подводится 
к каналу 1 , из которого через боковые отверстия поступает под 
стакан 2. Заполнив внутреннюю полость ротора, она попадает 
в наклонную трубку 3 и через нее к двум противоположно распо
ложенным соплам 4 реактивного привода.

Величина реактивной силы потока жидкости, вытекающей из 
одного сопла, вычисляется по выражению

П =  (и — vcon) = — ■ (и — » соп), (482)

Qvгде т  =  -^- — масса ж и д к о с т и ,  расходуемой на привод сопел
(вытекающей из обоих сопел) в секунду; 

у — объемный вес ж и д к о с т и ;
Q — расход ж и д к о с т и  на привод центрифуги (расход через

оба сопла в секунду); 
и — скорость струи потока жидкости на выходе из сопла; 

veon — окружная скорость сопла.
Принимая во внимание равенства (см. стр. 84)

Q=vfYW"- “ = V ^ ;
г  п п  г

®con --- 3Q

можем в результате совместного решения написать

п <?V/-I/~2gAp яп Л Q\ I Q л/i Л
2 f  \  У У - М Ь ) -  2 g  U p / - " 3 0 L j>
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где — коэффициент расхода сопла (можно принять равным 0,9); 
/ — площадь сечения выходного отверстия сопла; 
п — число оборотов ротора (центрифуги) в минуту;
I  — расстояние от оси сопла до оси вращения ротора.

Крутящий момент, развиваемый гидроактивным приводом, 
состоящим из двух сопел,

Р  (483)

Преимуществом реактивного привода является простота кон
струкции и высокая надежность. Однако очистители с этим при
водом не могут обеспечить высоких угловых скоростей ротора, 
а следовательно, и требуемой тонкости очистки жидкости (менее 
20—30 мкм).

Ввиду того, что скорость ротора с жидкостным реактивным 
приводом практически ограничена 6000—7000 об/мин, а следова
тельно, лимитирована и тонкость очистки, получили распростра
нение центрифуги с механическим и электрическим приводом, 
скорости ротора которых доводятся в некоторых конструкциях, 
если это допустимо по условиям раскрутки жидкости в роторе, 
до 20 000 об/мин.

ЭЛЕКТРОСТАТИЧЕСКИЕ ОЧИСТИТЕЛИ ЖИДКОСТЕЙ

Для тонкой очистки диэлектрических жидкостей применяют 
электрические методы. Жидкость пропускается в электрическом 
поле, создаваемом электродами, в результате чего суспендиро
ванные в ней механические частицы, имеющие электрический 
заряд, притягиваются к проти
воположному по знаку заряда 
электроду. Частицы загрязни
теля получают заряд статиче
ским электричеством при их 
движении в диэлектрической 
жидкости в результате электри
зации трением или заряжаются 
искусственными способами.

Принципиальная схема уст
ройства подобного очистителя 
показана на рис. 336. В корпусе 2 помещены два изолированных 
ДРуг от друга электрода 3 и 4 , на которые подается постоянный 
электрический ток под напряжением —300—500 в и выше. Пре
дельно допустимая разность потенциалов зависит от расстояния s 
между электродами и не должна превышать 90—95% напряже
ния пробоя жидкости.

Практически расстояние s между электродами равно при
с н о  О Д -0 ,3  мм.

Рис. 336. Принципиальная схема 
электростатического очистителя жид

кости
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Между пластинами электродов пропускается загрязненная 
жидкость, частицы 1 загрязнителя которой, попадая в электри
ческое поле, притягиваются к тому или другому электроду в зави
симости от знака электрического заряда.

При контакте заряженной частицы с противоположно заряжен
ным электродом они утрачивают заряд, потому необходимо устра
нить их разрядку. Для этой цели применя1от различные изоляцион
ные средства (покрытия). В качестве изолятора используется 
также наполнитель из пористого пенополиуретана с открытыми 
порами, которым заполняется все межэлектродное пространство. 
Этот заполнитель отфильтровывает крупные частицы, а также 
замедляет скорость движения частиц загрязнителя в межэлектрод- 
ном пространстве, вследствие чего увеличивает продолжитель
ность воздействия электростатического поля на эти частицы и 
обеспечивает перемещение их к одному из электродов.

Очистители рассматриваемого типа выполняют в виде набора 
12—16 шт. изолированных друг от друга плоских прямоугольных 
или дисковых стальных электродов толщиной ~ 3 —5 мм зазор 
между ними 0,1—0,2 .w.w. Обычно размер прямоугольных электро
дов составляет 100 x  400 мм и диаметр дисковых — 220 .н.к. 
Жидкость подводится к очистителю под давлением 8—10 кГ/см2 
через сетчатый фильтр (сетка № 004), задерживающий крупные 
частицы загрязнителя. Для устранения нейтрализации зарядов 
частиц при их контакте с противоположно заряженными электро
дами последние фосфатируются. Электростатическое поле создается 
с помощью источника питания постоянного тока с напряжением 
до 15 000 в при силе тока, равной 5 ма.

По зарубежным литературным данным жидкость за 10 циклов 
(проходов) очищается примерно на 98% от твердых частиц прак
тически любого происхождения и размеров.



Глава XI
ГЕРМЕТИЗАЦИЯ (УПЛОТНЕНИЕ) СОЕДИНЕНИИ 

ЭЛЕМЕНТОВ ГИДРОСИСТЕМ

Под герметичностью гидросистемы понимается непроницае
мость жидкости, находящейся под некоторым избыточным давле
нием, через стык двух перемещающихся одна относительной другой 
или неподвижных жестких поверхностей деталей, не составляющих 
единого целого.

Герметичность достигается устранением зазора между уплот
няемыми поверхностями с помощью уплотнения из какого-либо

ЧЧЧЧЧТкЧ̂  
96)

Рис. 337. Принципиальные схемы герметизации гидравлических
элементов

мягкого эластичного материала (рис. 337, а) или созданием малого 
зазора s между поверхностями соединяемых деталей (бесконтакт
ное уплотнение) (рис. 337, в).

Беззазорное (или близкое к нему) соединение, представленное 
на рис. 337, а, достигается с помощью уплотнительного элемента с 
из мягкого материала, помещаемого между уплотняемыми поверх
ностями а и Ь. Уплотнительный элемент с под действием внешней 
силы F или сил давления жидкости поджимается к этим поверх
ностям, создавая плотный контакт.

На рис. 337, б схематически показаны возможные каналы 
в узле уплотнения подвижного штока, которые должны быть 
плотно перекрыты мягким уплотнительным элементом с. Оче
видно, что иаибольшую трудность представит перекрытие капала а,
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т. е. герметизация стыка подвижного соединепия, ввиду чег0 
точность и чистота обработки поверхностен, образующих этот 
канал, должны быть высокими. Герметизация (перекрытие) кана
лов Ь, образованных уплотнительным элементом с и неподвиж
ными поверхностями узла, обеспечивается значительно проще. 
Утечки, обусловленные проницаемостью (неплотностью) мате
риала уплотнительного элемента с, устраняются применением 
для его изготовления соответствующих плотных материалов, 
в качестве которых в основном используются резины и резиноно- 
добные материалы.

Процесс герметизации резиновыми деталями осуществляет* я 
за счет внедрения сжатой резины в неровности контактирующих 
с ней поверхностей; при этом происходит заполнение резиной 
микроканалов уплотняемой поверхности и перекрытие их.

Очевидно, что при движении контактирующих с резиной по
верхностей процесс перекрытий этих микроканалов, по которым 
происходит утечка герметизируемой среды, затрудняется и тем 
сильнее, чем выше скорость движения. При движении уплотняе
мого штока (поршня) резиповая деталь, находящаяся в сжатом 
состоянии, стремится принять изменяющуюся по ходу конфигу
рацию уплотняемой поверхности, сжимаясь на выступах уплот
няемой поверхности, и, восстанавливается на впадинах.

В соответствии с этим максимально допустимая скорость 
уплотняемой детали определяется во многом при всех прочих 
равных условиях скоростью восстановления резиновой деталью 
своей формы.

Из двух возможных видов подвижных соединений — с посту
пательным и вращательным движением деталей уплотнительного 
узла более трудно обеспечить герметичность последних соеди
нений. Это обусловлено тем, что в соединениях с поступательным 
движением имеют место сравнительно небольшие скорости уплот
няемых поверхностей; кроме того, скользящий контакт уплотни
тельного элемента в них происходит по большой поверхности, 
которая для уплотнения штока равна длине его окружности, 
умноженной на величину хода. Ввиду этого развивающееся при 
работе уплотнения тепло рассредоточивается по большой поверх
ности, тогда как в соединениях с вращательным движением это 
тепло концентрируется на очень небольшой поверхности кон такта  
уплотнительного элемента с валом.

Полную герметичность подвижных соединений п ракти чески  
невозможно обеспечить; в частности при прямолинейном возврат
но-поступательном движении некоторое количество ж идкости  
будет переноситься подвижной уплотняемой деталью в виде жид
костной иленки, которая удаляется с этой поверхности уплотни
тельным элементом (кольцом) и образует с течением времени отры
вающиеся карли. В этом случае обычного течения жидкости через 
зазоры уплотнения ие наблюдается, а происходит лишь заполни*
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цие пол действием давлепия жидкостью микрокамер па поверхно- 
Р!, движущейся детали в уплотняемой среде и частичное опораж- 

р ,таи т1 этих камер вследствие расширения жидкости при выходе 
т0й поверхности в неуплотняемую среду с меньшим давлением.

Ввиду того, что более высокая герметичность достигается 
усложнением  конструкций и ужесточением точности их изготовле- 
яЛя, стремиться к получению ее следует лишь для уплотнений 
вн еш н и х  соединений, тогда как для внутренних можно допустить 
н е к о т о р у ю  строго регламентированную герметичность.

В технических требованиях на уплотнения во всех странах 
о го в о р е н а  допустимая утечка жидкости, которая для соединений 
внешних деталей агрегатов с пря
молинейным движением обычно 
составляет 1—5 капель за каждую 
тысячу ходов.

Для повышения надежности 
герметизации внешних штоков (ва
ликов) гидроагрегатов высокого 
давления часто применяют двух
ступенчатые уплотнения (рис. 338).
Герметизирующий элемент первой 
ступени лишь снижает давление пе
ред вторым (внешним) элементом, 
граничащим с внешней средой, но 
обеспечивая при этом полной гер
метичности. Камера между ступе
нями уплотнения сообщается (обыч
но через обратный клапан) со 
сливной линией гидросистемы, 
благодаря чему внешний герметизирующий элемент находится 
под давлением в этой линии.

В уплотнении, представленном на рпс. 338, а, первой ступенью 
уплотнения является металлическая втулка 1 с гарантированным 
малым зазором я и второй — резиновое кольцо 3 круглого сечения. 
Полость 2 между ними соединена со сливом.

В уплотнении, показанном на рис. 338, б, первая ступень 1 
представляет собой металлическую манжету с тонким усом, 
прижимаемым к штоку давлением жидкости, и вторая — резино
вое кольцо 2 круглого сечения. Полость 3 между этими уплотне
ниями соединена каналом 3 со сливом.

Применяются также уплотнения с тремя и более уплотняю
щими элементами (для уплотнения агрессивных сред), камеры 
между которыми соединяются со сливной линией системы или, 
через дренажную трубку с баком. В замкнутые камеры между 
уплотнениями часто подводится герметизирующая среда (жидкость 
"ли газ) под давлением, превышающим на 0 ,5—1 кГ/см* давление 
Уплотняемой среды.

дрена*

h
Рпс. 338. Схемы двухступенча
тых уплотнений штока силового 

цилиндра
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УПЛОТНЕНИЯ НЕПОДВИЖНЫХ СОЕДИНЕНИИ (СТЫКОВ)

Уплотнения приработкой деталей и прокладками. Герметиза
цию неподвижных соединений осуществляют различными средст
вами (преимущественно прокладками) зазора между сопрягае
мыми деталями, причем контактное давление в соединении должно 
превышать давление уплотняемой среды.

Герметичность соединения обеспечивается лишь при условии 
что точки контакта сопрягаемых пар образуют замкнутую линию 
что может быть осуществлено:

1) заполнением неровностей уплотняемых поверхностей легко 
деформируемыми прокладками (рис. 339, а, д — ж);

Я  ш

Рис. 339. Схемы герметиза
ции стыков

2) деформацией внешней силой обеих или одной из уплотняе
мых поверхностей (рис. 339, б — г) (герметизация трубопроводных 
соединений);

3) взаимной приработкой поверхностей уплотнения, при кото
рой увеличиваются число и размеры точек соприкосновения.

Поскольку обеспечить такую точность, при которой точки 
контакта образуют замкнутую линию, приработкой поверхностей 
затруднительно, последний способ применяется лишь для внут
ренних соединений.

В практике распространен первый способ герметизации 
(рис. 339, а), который пригоден для уплотнения поверхностей 
неподвижных соединений с недостаточно высокой ч и с т о т о й  их 
обработки.

В качестве прокладок применяют различные э л а с т и ч н ы е  
материалы, способные компенсировать неровности и другие про
изводные дефекты. Мягкие прокладки должны быть предохранены 
от выдавливания, для чего их помещают в канавки, о б р а зу ю щ и е  
замкнутые полости. Если эги средства не предусмотрены, н е о б х о 
димо, чтобы сила трения прокладки о контактные п о в е р х н о с т и  
была больше силы от давления жидкости на ее боковую поверх*

г) д) е/
Рис. 340. Схемы уплотнений с помощью 

мягкпх прокладок
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осТЬ, что в основном достигается выбором толщины и ширины 
„ро кл адки .

Прокладочные уплотнения показаны на рис. 340, а — е. 
У п л о т н и т е л ь н ы е  прокладки с прямоугольным поперечным сече
н и ем , изготовленные из эластичного материала, размещаются 
обычно в канавках и рассчитываются на полное с некоторым 
избытком их заполнение (рнс. 340, в); для этого поперечное сечение 
кан авки  должно быть на 30% меньше поперечного сечения уплоР 
нительного кольца (прокладки).

Если требуется обеспечить точное взаимное расположение 
деталей соединения, а также необходимо разгрузить прокладку 
0т усилий затяжки, применяют соединение, показанное на 
рис. 340, г — е. Объем прокладки в этом случае должен быть 
несколько меньше (на 10—15%) объема канавки, однако сечение 
ее в свободном состоянии должно быть таким, чтобы при сборке 
происходило сдавливание резины по высоте на 20—25%.

Если выполнить на одной поверхности конический выступ, 
а на опорной поверхности — соответствующей формы впадину, 
прокладка будет вдавлена выступом во впадину, благодаря чему 
герметичность соединения повысится (рис. 339, е). При выборе 
высоты выступа должны быть учтены эластичные свойства про
кладки.

В масляных гидроагрегатах при давлениях 75 кГ/смг и темпе
ратурах до 100° С в качестве прокладок обычно применяют па- 
ронит. Для давлений до 150 ~  200 кПсмг обычно применяют 
алюминиевые и медные прокладки шириной 3—6 .ил и толщиной 
1,5—2 мм. Д ля более высоких давлений и температур применяют 
прокладки нз стали и других металлов.

К последнему типу уплотнений можно отнести соединение 
труб с помощью развальцовки (см. рис. 304), в котором разваль
цованная часть трубы служит прокладкой между конусными 
деталями соединения (штуцера и ниппеля).

Применяются также комбинированные прокладки пз несколь
ких слоев различных уплотнительных материалов (металлов и 
органических материалов). В частности хорошие результаты 
показали кольцевые гофрированные металлические прокладки 
(рис. 341, а) с обрезиненными поверхностями (толщина прокладки 
от 1,2 мм и выше) и металлические рифленые прокладки, впадины 
гофров которых заполнены привулкапизировапной резиной 
(рпс. 341, б). Герметизация при этом осуществляется в основном 
за счет мягкого материала. Гофрированные прокладки представ
ляют собой тонколистовые гофрированные или рифленые кольца 
с заполнителем или без него. Прокладки изготовляются из листо
вого материала толщиной от 0,25 до 0,8 мм. Число гофров на каж
дой стороне прокладки обычно больше 2—3.

Применяются также кольцевые прокладки из мягкого мате
риала с металлической оболочкой ииого вида, полностью и л и
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частично заполненной мягким уплотнительпым материалов 
(рис. 341, в). Мягкий материал служит герметизирующим элемец. 
том, металлическая же часть придает уплотнению необходим у ̂  
жесткость.

Прокладка, показанная па рис. 341, г, представляет собой 
проволочную плетенку с резиновым заполнителем; в прокладке

Рпс. 341. Схемы уплотнительных прокладок

изображенной на рис. 341, д, металлический каркас пометен 
внутри резиновой части. Прокладка, показанная на рис. 342, е, 
представляющая металлический каркас (оболочку толщиной 
0 ,2—0,65 мм), заполненный резиной, применяется в тех случаях,

когда необходимо устранить контакт 
резины с металлическими частями уп
лотнительного узла.

На рис. 341, ж — и показаны ре
зиновые кольца различных сечений, 
привулканизированные к металличе
ским шайбам. На рис. 342 п оказан а 
одна из этих прокладок треугольного 
сечения для уплотнения болта. Кольцо 

после затяжки принимает форму манжеты, которая обеспечивает 
предварительный натяг.

Металлические прокладки фасонного профиля. С целью сни
жения усилий, требующихся для сжатия прокладки, применяю т 
фасонные и в частности гребенчатые (реечные) (см. рис. 339, ж) 
прокладки, требуемая деформация которых ограничивается де
формацией (смятием) гребешков. Эти прокладки обычно и з г о т о в 
ляются пз металлов с твердостью ниже твердости м атер и ала 
флапцев (из алюминия, меди и др.), одиако применяются про кладки

Ряс. 342. Схема герметиза
ции болта
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„з материала более твердого, чем материал фланцев. Гребни 
в этом случае врезаются в материал фланцев, герметизируя стык 
(см. Рис- в Прокладки с шагом гребней 1—2  мм и толщиной 
0т  2  до 5 мм, гребешки располагаются концентрично с большим 
яли меньшим числом рядов (применяются до давлений 700 кГ/смг 
л выше для температур до 500° С). Недостатком прокладок из 
т в е р д о го  материала является то, что вследствие деформирования 
поверхности фланцев их практически невозможно использовать 
повторно. Если материал прокладки мягче материала фланцев, 
то деформируются только гребни прокладки без порчи фланцев.

—

1ш 1Ж

Рпс. 343. Уплотнения неподвижных соединений 
резиновыми кольцами круглого сечения

Следует иметь в виду, что прп утечке жидкости, обусловленной 
неплотностями в контакте рабочих поверхностей и в особенности 
при наличии в жидкости твердых загрязненных частиц, проис
ходит гидроабразивная эрозия, вызываемая течением жидкости 
через эти неплотности с большой скоростью.

Распространенным типом уплотнения неподвижных соедине
ний является также уплотпение при помощи колец круглого 
сечения (см. стр. 600). Конструктивные варианты уплотнительных 
узлов этого типа приведены на рис. 343, а—е. Резиновые кольца 
круглого сечения применяются для герметизации неподвижных 
соединений до давлении 1500 кГ/смг и выше. При применении их 
устраняется необходимость в сильной затяжке болтов, как при 
обычных прокладках.

Особые преимущества эти кольца имеют при применении их 
в узлах с регулируемым положением деталей. К подобным узлам
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относится узел уплотнения регулировочного винта предохрани, 
тельного клапана (рис. 343, д). Изменение положения регулиро
вочного винта 1 при его повороте, не нарушают герметичности 
уплотнения 3. Контровка винта 1 осуществляется контргац. 
кой 2.

В перазборных соединениях распространено уплотнение круг. 
лым кольцом, помещаемым в треугольную канавку (рис. 344, а). 
Уплотнение отличается простотой изготовления и высокой гер

метичностью. Предельное рабочее давле
ние ограничивается лишь величиной за
зора между сопряженными поверхностями 
и прочностью металлических деталей. Раз
мер а канавки (сторона равнобедренного 
прямоугольника) выбирается равным 
*—'1,5 d, где d — диаметр сечения кольца 
в свободном состоянии. Поскольку кольца 
находятся в подобных соединениях в пе
ренапряженном (деформированном) со
стоянии, соединение обычно не допускает 
повторного монтажа.

Для уплотнения фланцев (прнвалоч- 
ных поверхностей) применяются 11-об
разные резиновые манжеты (рис. 344, б), 
помещаемые в выточке, выполненной на 
одной (или обеих) уплотняемой поверх
ности глубиной несколько меньше (на 
0 ,2—0,3 л.н) ширины а манжеты. Разность 
диаметров d и D выбирается такой, что
бы высота уса манжеты h =  была
равна ~ 4 —6 мм (для D <  40 мм); 
ширина а манжеты обычно равна 4—
6 ,н.к; толщина стенки манжеты 0,7— 
0,8 мм.

Металлические прокладки. При высоких давлениях п тем
пературах применяют металлические прокладки.

При вы боре материала прокладки пользуются следую щ им 
правилом: если произведение давления жидкости, вы раж ен ного  
в кГ1смг, на температуру в °С превышает значение 10 000, приме
няют только металлические прокладки, а  при меньших зн ачен иях 
применяют металлические и неметаллические прокладки. Как 
правило, неметаллические прокладки не рекомендуется и с п о л ь 
зовать при давлениях выш е 80—85 кГ1смг и температурах выше 
450° С (исключение составляет чистый асб ест , д о п у с к а ю щ и й  

при низких давлениях температуру +650° С).
Чистота обработки уплотняемых поверхностей фланцев должна 

быть не ниже 7-го класса.

Рпс. 3't'i. Схемы герме
тизации неподвижных 

соединении
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УПЛОТНЕНИЕ ГИБКИМИ РАЗДЕЛИТЕЛЯМИ

Если требуется создать абсолютную герметичность при малом 
перепаде давления, обеспечивая при этом малое трение, то при
ценяю тся гибкие разделители (диафрагмы или мембраны), из
готовляемые из резин, резинотканей и реже нз металлов — 
броизы и нержавеющей стали.

Диафрагмы, предназначенные для работы в условиях высо
ких температур, изготовляются из прорезиненных теплостойких 
асбестовых и стеклянных тканей с добавлением капроновой ткаии 
для повышения прочности.

В качестве примера применения резинотканевых разделителей 
ыожно назвать фигурные диафрагмы газогидравлических аккуму
ляторов (см. рис. 253). Диафрагмы здесь не подвержены в работе

D
Рис. 345. Схемы применения гибких разделителей

действию сил давления, и их функции сводятся к разобщению 
сред. Эти разделители применяются в большинстве случаев 
в качестве уплотнительных элементов и реже для получения 
тягового усилия в гидроприводах автоматики с небольшими 
ходами (рис. 345). Центральная часть мембраны плотно зажима
ется между двумя металлическими дисками (кольцами).

Для повышения срока службы диафрагмы формуются с желоб
ками (зигами или гофрами) различных форм, которые обеспечи
вают изгиб диафрагмы без растяжения ткани. Максимальный ход 
плоских диафрагм равен примерно ширине а зига или двойной 
его высоте Ь (рис. 346, а), величина которого обычно не пре
вышает двойной толщины диафрагмы. Величина хода плоских 
Диафрагм без зигов не должна превышать 7—10 % диаметра ди
афрагмы.

Максимальный ход тарельчатых диафрагм (рис. 346, б) при
мерно равен двойной (и л и  несколько больше) ее высоте h .  Высота h 
тарельчатых диафрагм выбирается из расчета 2,5 мм на каждые
10 мм диаметра диафрагмы.
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Полезную (эффективную) площадь FM мембраны (рпс. 347. „ 
п б) вычисляют по объему V вытесняемой ею жидкости при пере.
ходе ее из положения а — в положении б : F =  — , где х — „\0д
мембраны, измеренный по ее оси.

Рпс. 346. Разделительные 
диафрагмы

Рис. 347. Расчетные схемы 
мембраны

Как первое приближение можно принять 
г  я ( D - d \»

Т \  2  J •

где D — наружный диаметр мембраны (диаметр заделки мембраны 
в корпусе);

d — внутренний диаметр заделки (диаметр жесткой части). 
Эффективная площадь мембраиы обычно рассчитывается при 

значении х близком к нулю по формуле

F = ± (D * + Dd + d*). (484)

При этом усилие, развиваемое мембранным приводом (собст
венной жесткостью мембраны пренебрегаем),

Р =  FAp = 0 ,26  (D2 + Dd +  cP) Ар, (485)

где  Ар — п ер еп ад  д авл ен и я  жидкости.
При приложении внешней нагрузки F мембрана примет вид, 

представленный на рис. 347, в.
Применяются также разделители, допускающие значительны е 

перемещения (рис. 348). Прп перемещении рабочего элемента 
(поршня) в направлении действия давления жидкости (рис. 348, о) 
мембрана перегибается, скатываясь па стенки цилиндра, плотно 
поджимаясь давлением жидкости к его поверхности (рис. 348, б). 
Поршень при этом нагружен давлением жидкости на полную 
поверхность мембраиы, а сама мембрана — на поверхность ее
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дерегиба. Усилие, нагружающее мембрану, может быть прибли
женно вычислено по выражению

Р = л/)сДр, (486)

где D — диаметр цилиндра;
“  с _  ширина перегнутой части мембраны (зига);

Др — перепад давления жидкости.
Растягивающее усилие, приходящееся на единицу длины 

окружности витка диафрагмы,
„ Дрс_

2 ’
Напряжение материала мембраны

- -  Арс 21 ’
где t — толщина тканп мембраны.

Резинотканевые мембраны не допускают двустороннего на
гружения, при котором образуются сложные перегибы (рис. 348, б), 
приводящие к разрушению материал.

Рис. 348. Схемы мембранных разде
лителей с большим ходом

Рис. 349. Схемы герметизации с по
мощью металлического сильфова

Сильфоны. Для малых прямолинейных перемещении, 
(рис. 349, а), а также для разделения сред (рис. 349, б) применяют 
также эластичные гармошкообразные цилиндры-сильфоны, с по
мощью которых можно обеспечить полную герметичность соеди
нения. Сильфоны изготовляют из металлов, а также неметалличе
ских материалов (резины, фторопласта-4 и других пластиков); 
сильфоны из последних материалов применяются при небольших 
Давлениях.
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Металлические спльфоны бывают однослойные и многослойна 
(до пяти слоев), причем многослойные сильфоны допускают цри 
той же общей толщине, что и однослойные, и при тех же размер^ 
и одинаковой нагрузке значительно больший ход. Применяются 
спльфоны с наружным диаметром от 5 до 250 мм. Для однос.юц. 
ных сильфонов допускается давление малых диаметров — (0 
30 кГ/смг и больших — до 2 кГ/смг. Многослойные сильфопы ц3 
нержавеющей стали применяют для давлений до 150 кГ/см*.

Зависимость долговечности сильфона из нержавеющей стали 
от размаха колебания нагружений s, (в кГ1смг) может быть выра
жена

М ^ т .  и»)
где N — число циклов (деформаций) до разрушения.

Максимальная величина перемещения металлического сильфона 
обычно не превышает 25% его свободной длины, причем из них 

15% отводится на сжатие и 10% на растяже
ние. При большом числе ходов изменение дли
ны сильфона не должно превышать 10%.

Сильфоны предпочтительнее нагружать 
внешним давлением, причем допустимое зна
чение давлении в этом случае превышает дав
ление при внутреннем нагружении на 25— 
30%.

За эффективный диаметр сильфона можно 
приблизительно принять средний диаметр гоф
ров, в соответствии с чем усилие, развиваемое 
сильфоном при действии внутреннего давления 
жидкости, может быть приближенно, пренебре
гая влиянием жесткости сильфона, вычислено 
как произведение давления р на площадь круга 
со средним диаметром:

P = Fp =  ^ p D lp, (488)

в)

Рис. 350. Схемы 
сильфонов

где D Di +  Dt
с р средний диаметр гофров сильфона;

гг£>‘__ ср полезная (эффективная) площадь спльфоиа;
£>, и Dt — внешний и внутренний диаметры гофра.

Практически отношение виешиего (Dt) и внутреннего {D.) 
диаметров составляет

Полезная площадь сильфонов с внешним диаметром 30 мм и 
выше обычно составляет (0,3—0,4) F0, где F„ — общая площ адь 
сильфона, вычисленная по внешнему диаметру гофров.
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Сильфоиы в основном изготовляют двумя способами: разваль
цовкой тонкостенной бесшовной трубы  (рис. 350, я) и сваркой по 
-орцам отдельных фасонных колец (мембран) (рис. 350, б).

И зготовление сильфонов развальцовкой осуществляется гид
р а в л и ч е с к и м  или механическим способом путем обкатки, причем 
гофРы получаются параллельными и U-образной формы. Разваль
цовкой нескольких расположенных один на другом слоев получают 
многослойные сильфоны.

Материал исходных дисков (мембран) для изготовления силь
фонов сварным способом должен обладать хорошими сваривае
мыми свойствами. При этом способе изготовления можно получить 
гофры любой высоты, тогда как в снльфонах, изготовленных 
развальцовкой из труб, высота лимитируется возможностью вы
тяж ки  материала трубы. Сварные сильфоны допускают более 
высокую  общую деформацию на один гофр, а следовательно, они 
ври одной и той же длине допускают более высокое обжатие 
(ход), чем сильфоны из труб.

УПЛОТНЕНИЯ ПОДВИЖНЫХ СОЕДИНЕНИИ

Уплотнения подвижных соединений гидроагрегатов можно 
разделить на две группы: контактные и бесконтактные (щелевые).

Сальниковые набивки (уплотнения). Наиболее простыми нз кон
тактных уплотнений являются сальниковые набивки (рис. 351, а) 
мягкого непористого материала. Затяжкой буксы 2 (поджатием

1 г

набивки 1) можно создать контактное давление на поверхности 
уплотняемого штока 3, превышающее рабочее давление. Уплот
няющий контакт создается при сдавливании набивки / нажимной 
буксой 2, в результате чего набивочный материал течет в радиаль
ном направлении, образуя плотный контакт между камерой саль
ника н набивкой, с одной стороны, и подвижной деталью (штоком 
или валом) и набивкой — с другой.

Для компенсации износа и иных иотерь набивочные сальники 
необходимо сжимать болтами (рис. 351, а) или пружинами 
(рис. 351, б). Последняя схема имеет преимущества перед первой, 
так как в ней исключается возможность перезатяжки сальника,
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а также достигается автоматическая компенсация износа салыщКа 
Для облегчения обжатия подвижной детали при затяжке сальник 
торцовые поверхности его камеры выполнены под углом. Пракц,* 
чески принимают высоту сечения сальника h — (0,65 -т- 1)  ̂
и ширину / « А .  В целях устранения затягивания набивки н ,а 
зор s размер его должен быть минимальным. Эти уплотнения 
применяют при небольших давлениях уплотняемой среды 
50 кГ/смг). 4

Для обеспечения плотного прилегания к уплотняемым поверх- 
ностям под усилием нажатия буксы набивка должна быть достаточно 
пластичной п упругой для того, чтобы компенсировать биения 
вала; она должна быть стойкой против воздействия жидкости и

обладать антифрикционными свойст- 
вами.

Щелевые (бесконтактные) уплотне
ния. В гидроагрегатах широко приме
няются соединения, которые выполнены 
с гарантированным малым зазором и 
обеспечивают взаимное перемещение 
деталей и определенную степень гер. 
метичности без применения специаль
ных уплотнительных материалов и 
средств.

Подобное уплотнение, получившее 
название щелевого, представляет собой 
капиллярную гладкую или ступенча
тую щель s (см. рис. 352, а; см. также 
рис. 337, в), при соответствующей ве
личине и длине которой может быть 
создано требуемое сопротивление пере
теканию жидкости.

При щелевом уплотнении практиче
ски не представляется возможным обес

печить полную герметичность при любом малом зазоре, ввиду 
чего подобные уплотнения применяются лишь в тех случаях, ког
да не предъявляется требований полной герметичности.

В частности эти уплотнения применяются для герметизации 
внутренних полостей гидроагрегатов в плунжерных парах, в ко
торых допустимы некоторые перетечкм жидкости в н е р а б о ч у ю  
(сливную) линию (см. рис. 337, в).

Лабиринтные уплотнения. Для повышения сопротивления при 
высоких числах Рейнольдса, соответствующих турбулентному 
режиму течения, на одной (рис. 352, б) или обеих (рис. 352, <0 
поверхностях, образующих щель, выполняют лабиринтные ка
навки, которые вследствие чередующегося изменения сече
ния щели н завихрений повышают при турбулентном течении ее 
сопротивление.

Г̂ ^глччч\\чч *1 
а)

W /////////////////X  i
/=̂Г\ /-— \ л.

Рис. 352. Схемы щелевого 
(а) и щелезого-лабпрнитно- 

го (б и в) уплотнений
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ЕСлеДУет отметить, что кольцевые капавки выполняются на 
яунжерзх распределителей (см. рнс. 337, в) в основном для спи- 
евия неуравновешенных радиальных сил (см. стр. 343).

*  [1рн ламинарном течении, которое является преобладающим 
«я щелей гидроагрегатов потери энергии, обусловленные расшн- 

д' иНем н сжатием сечения потока жидкости в канавках, малы. 
Поэтому подобное уплотнение обычно рассчитывается прибли
женно но выражению (90) с подстановкой длины щели за вычетом 
суммарной ширины канавок (см. также стр. 98).

В соединениях с вращательным движением в качестве допол
нительного сопротивления при турбулентном режиме течения 
(преимущественно газов) применяют гребешковые лабиринты 
радиального (рис. 353, а) и осевого (рис. 353, 6) типов.

Динамические уплотнения. Для повышения герметичности 
вращ ательных соединений часто дополнительно применяют раз
личные динамические (винто
вые, лопаточные и пр.) устрой
ства, которые обычно исполь
зуются также в качестве нер- 
вой ступени уплотнения.

Работа уплотняющего уст
ройства динамического типа ос- 
вована на использовании сил, 
которые возникают при враще- 
вии жидкости и отбрасывают ее 
в уплотняемую камеру. В соот
ветствии с этим уплотняющие 
устройства этого типа эффективны лишь при достаточно высокой 
окружной скорости. Так, например, вспомогательные виитовые 
уплотняющие устройства (рис. 354) применяют при скоростях 
не ниже 3—5 м/сек.

Принцип действия этого уплотнения основан на использова
нии трения жидкости о вращающийся винт и неподвижную в тул к у , 
вследствие чего создается иапор жидкости Др, действующий вдоль 
оси винта:

(489)

ц — динамическая вязкость жидкости; 
ы — угловая скорость винта;

D в / — диаметр и длина виита;
s — зазор между винтом и втулкой;
с — безразмерный коэффициент, зависящий от шага 

винта, ширины впадины и профиля резьбы.
Динамические уплотнения применяются в основном в двух

ступенчатых уплотнительных узлах. В схеме подобного комбини
рованного уплотнения валика иасоса, представленного иа рис. 354,

а) б)
Рис. 353. Схемы радиальных лаби

ринтных уплотнении
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в качестве первой ступени применено винтовое уплотнена 
выполняемое в виде многозаходного винта, нарезанного на Uil ’ 
иасоса, и в качестве второй ступени — резиновая манжет и (См 
стр. 617). Направление нарезки должно Сыть таким, чтобы црц 
данном иаиравлении вращения вала жидкость возвращалась

(отбрасывалась) в уплотняемую Цо, 
лость.

Металлические поршневые коль- 
ца. Наиболее простыми и долговеч
ными нз применяемых уплотнений 
в агрегатах с прямолинейным движе
нием являются уплотнения разрез- 
ными поршневыми металлическими 
кольцами (рис; 355, а—в).

Схема действия такого уплотнения 
показана па рис. 356. Кольцо из 
положения, представленного на 
рис. 356, а, под действием давления 
жидкости устанавливается в одно нз 
рабочих положений (рис. 356, б и в). 
У плотняющий контакт кольца с по
верхностью (зеркалом) цилиндра 
создается пружинящим действием 

(упругостью) кольца, развивающимся в процессе обжатия при 
монтаже, а также давлением жидкости на внутреннюю (ниж
нюю) поверхность (со стороны канавки) кольца и и осевом нанрав- 
ленпи — давлением жид
кости па боковую поверх
ность.

Эти уплотнения при
годны для работы при от
носительно высоких давле
ниях и в широком диапа
зоне температур, а также 
в прочих неблагоприятных 
условиях, в которых иные 
типы уплотнений непри
менимы. Они применяются 
для уплотненпя различ
ных рабочих сред, в том 
числе сжиженных газов при температурах от 1100 до —186° С.

Кольца применяются для уплотнения как поршней, так я 
штоков, причем в последнем случае они рассчитываются на ирУ" 
жиненне внутрь (рис. 355, б).

К недостаткам этих колец относятся более жесткие, чем ДЛЯ 
колец из эластичных материалов, допуски на изготовление сопря
гаемых деталей, а также чувствительность к нарушениям качества

а) 6) в)
Рис. 355. Схемы уплотнений с помощью 

разрезных поршневых колец

/Дренаж
Рис. 354. Схема двухступен
чатого уплотиения валика на
соса с применением в качестве 
оервой ступени винтового от

ражателя
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JLjqHOOTH обработки. Кроме ТОГО, ;>ТИ уплотпспия ПР ОЙРСПРЧИПаЮТ 
волной герметизации-

Наиболее широко эти кольца применяются для уплотнения 
Звршией силовых цилиндров. В уплотнительном узле приме
няется одно или несколько колец (рис. 355, л), однако герметиза
ция осуществляется в основном первым, со стороны давления,
кольцом.

Опыт показывает, что второе уплотпительное кольцо со 
ступенчатым замком снижает утечки примерно на 15%. Однако 
рП применении нескольких колец удлиняется межремонтный 

срок уплотнительного узла, так как по мере износа первого со 
стороны давления, а следовательно, более нагружепного кольца
I работу вступают последующие кольца.

На основании опыта можно рекомендовать при давлении жид
кости 200—220 кГ/см2 и для диаметров цилиндров до 75 мм два

&P=Pi -pt йр_ ар

Рис.

'/ 7 7 7 7 7 7 7 /  /777Т 777У ,
а) 6) в)

356. Схемы, иллюстрирующие принцип действия 
уплотнения поршневого типа

поршневых кольца и для диаметров до 150 мм — три кольца; 
при невысоких давлениях (до 100 кГ/см*) обычно применяют одно 
или два кольца.

Опыты показывают, что при качественном изготовлении ука
занные кольца (2—3 кольца в уплотнении) обеспечивают практи
чески полную герметичность при давлении 210 кГ/см2 и темпера
турах до 200—250° С; в отдельных же случаях их успешно можно 
применять при давлениях до 500—700 кГ/см2 и скорости поршня 
До 300 м/мин и выше.

Если диаметр цилипдра равеп диаметру кольца при обжатии, 
при котором обрабатывалась внешняя поверхность, такое кольцо 
обеспечивает достаточно равномерное радиальное давление по 
периферии и хорошую плотность контакта с цилиндром. Однако, 
если кольцо установлено в цилиндр, диаметр которого отличается 
от указанного поминала, равномерность распределения радиаль
ного давления нарушится и кольцо в некоторых точках может 
потерять контакт с цилипдром. Это наблюдается также и при нару
шении цилиндричности зеркала цилиндра.

Допуски на изготовление цилиндров, принятые в ряде отрас
лей машиностроения, приведены в табл. 18.
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Т а б л „ И п  t8

Д о п у с к и  н л  и л го т о п л е н и е  цилиндров

Номи* 
иальный 
диаметр 
цилиндра 

в лис

Допуск 
на диа
метр 

цилиндра 
в мм

Конус
ность 
п мм

Оваль
ность 
в мм

Поми
нальный 
диаметр 

пнлиндрэ 
п мм

Допуск 
на диа

метр 
цилиндра 

в мм

Конус
ность
В JH.U

0валь-
"ость
в Мл,

До 150 

150-350

—0,000
+0.025
—0.000
+0,051

0,0127

0,025

0,025

0,051

350—760

760 
п выше

—0,000
+0,102
-0 ,000
+0,152

0,076

0,127

0,102

0,127

Ф \ J0

Кольца изготовляют из материала, обладающего упругостью 
и антифрикционными свойствами (серого чугуна, бронзы, тексто
лита, графита и металлографитовой массы). Наиболее широко рас

пространены кольца из серого чугупа; твер
дость этих колец после термической обработ- 
ки составляет HRB 98—106.

Применяют прямой (рис. 357, я), косой 
(рис. 357, б) и ступенчатый (рпс. 357, в) сты
ки (замки). Прямой стык применяют при 
средних давлениях (до 50 кГ/см2), косой 
(угол 60°) при средних давлениях (от 50 до 
150—200 кГ/см2) и ступенчатый — при более 
высоких давлениях. Благодаря тому, что 
в ступенчатом замке (рис. 357, в) стыкую
щиеся ступенчатые концы кольца перекры
вают друг друга, уменьшается стыковой за
зор и соответствеппо повышается герметич
ность соединения. Часто одну из сопряженных 
поверхностей в замке выполняют плоской 
(параллельной торцовой поверхностп), а вто
рую — выпуклой (рис. 357, г), поэтому по
вышается удельное давление в стыке кольца 
под нагрузкой, способствующее повышению 
герметичности.

Кольца со ступенчатым замком практи
чески можно применять при диам етрах 
поршня не менее 35 мм. При меньших диа
метрах поршня кольца с этим стыком не 
применяют из-за трудности монтажа. 

Величина стыкового зазора / +  /„ кольца (рис. 357, я) в сво
бодном его состоянии и величина /, на которую этот зазор умень
шится при монтаже поршня с кольцом в цилиндр, определяю т 
напряжение кольца в сжатом положении и при надевании ого и8 
поршень. Для практических расчетов можно пользоваться вели*
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-gnoii выреза / = 3,4 t, где t — радиальная толщина (высота) 
Е д аи я  кольца.

Кроме того, вырез должен быть таким, чтобы в смонтированном 
«ольце в замке был сохранен зазор /0, необходимый в основном 

1Я компенсации неточностей изготовления цилиндра и искажений 
gj.0 диаметра по ходу поршня. Величину этого параметра выбирают 
«явной /о =  0,05 -г- 2 мм для цилиндров диаметром до 50—70 мм 

= 0,1 *т* 0,4 мм — для цилиндров диаметром больше 250 мм.
Т а б л и ц а  19

Размеры (в мм) канавки под кольца

Ди
ам

ет
р 

\
по

рш
ня

Гл
уб

ин
а

ка
на

вк
и

Ш
ир

ин
а

ка
на

вк
и Ширина 

зазора 
в замке

Д
иа

ме
тр

по
рш

ня

Гл
уб

ин
а

ка
на

вк
и

Ш
ир

ин
а

ка
на

вк
и Ширина

зазора 
в замке

50 2,7 2,8 0 ,05-0 ,3 275 20,5 9,5 0.12-0 ,5
75 3,9 3,2 0,05-0 .3 300 11.2 11,2 0,12-0 ,5

100 4,7 4.8 0.07—0,3 325 12J0 11.2 0,12-0 ,5
125 5.2 4.8 0,07—0,3 350 12,7 12,7 0,12-0.5
150 6.4 6,4 0,07-0 ,3 375 13,4 12,7 0,12—0,5
175 7,2 6,4 0,1—0,3 400 14,5 12,7 0,12-0 .5
200 8,1 7,7 0 ,1 -0 ,3 450 15,5 15.8 0,12—0.5
225 8,9 7,7 0 .1 -0 3 500 17,8 15,8 0,12-0 ,5
250 9,7 9,5 0 ,12-0 ,5

В табл. 19 приведены рекомендуемые размеры (в мм) канавки 
под кольца и ширины зазора в замке.

При выборе значения ширины кольца обычно пользуются 
практической зависимостью Ь <  (0,75 - г  1)*.

Необходимо обеспечить плоскостность торцовых поверхностей 
колец и канавок поршня и строгую их перпендикулярность к оси 
поршня (или другой детали, на которой выполнена канавка).

Чистота обработки контактных поверхностей канавки под 
металлическое кольцо должна соответствовать у  9—10.

Боковой зазор между кольцом и стенками канавки следует 
выбирать не более 0,02—0,03 мм для диаметров цилиндра до 
100 мм и 0,03—0,05 мм для диаметров больше 100 мм. Шейка 
проточки в поршне под кольцо должна быть меныпе'на 0,20—0,25 мм 
ВнУтрепнего диаметра сжатого кольца, помещенного в цилиндре.

Герметичность уплотнения разрезными поршневыми кольцами 
зависит от радиальной упругости последних, увеличиваясь с ее 
повышением. Эта упр^ость обеспечивается соответствующим 
выбором радиальной толщины t сечения кольца, а в некоторых 
случаях применением различных вспомогательных распорных 
(«Ружинных) устройств. Для цилиндров диаметров (75—100 мм) 
Упругость кольца при максимальном его сжатии должна быть не 
менее 2—3 кГ.
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Радиальную толщину t сечения кольца обычпо выбирают
D **условия, чтобы отношение —, где/) — внешний диаметр си;атОГо

кольца в мм, было равно 16—24.
Для обеспечения герметичности соединения усилия, разы щ у 

мые давлением жидкости на кольцо в радиальном и осевом направ. 
лениях, должны быть достаточно высокими, чтобы обеспечить пере, 
мещеиие кольца в канавке в рабочее его положение и создать 
требуемый контакт его с граничащими поверхностями. Поэтому 
эти усилия должны преодолевать силы трения, возникающие На 
всех поверхностях контакта. Очевидно, преобладание сил, дой_ 
ствующих в радиальном направлении, может привести к столь 
плотному прилеганию кольца к зеркалу цилиндра, что стык тор

цовых поверхностей кольца| грай

■ Е 5 Я  а
•р| f fpad. '

Ь  £

Рис. 358. Силы, действующие ва порш
невое уплотнительное кольцо

со стенкой канавки не будет 
уплотнен. С другой стороны, 
значительное превышение 
осевых сил над радиальными 
и развивающиеся при этом 
большие силы трения но 
торцовым поверхностям мо
гут препятствовать созданию 
плотного контакта между 
внешней поверхностью коль
ца и зеркалом цилиндра. 

Практика показывает, что усилия в осевом и в радиальном на
правлениях должны быть примерно равны.

На рис. 358 показана эпюра сил давления жидкости, дейст
вующих на кольцо (пружиненпем кольца пренебрегаем). Н а по
верхности h u b  кольца действует полное рабочее давление жидко
сти (противодавление принимаем равным нулю) и на противопо
ложные им поверхности — давление, понижающееся от рабочего 
давления р до 0 (зазором s пренебрегаем).

При параллельной щели (зазоре) падение давления в ней будет ли
нейным. При этом среднее контактное давление может быть принято 
равнымрср = р/2 , в соответствии с чем усилие, действующее в осевом 
направлении на единицу длины окружности, может быть вычислено

F o c  =  РсрЬ =  ^ г (490)
и в радиальном сопротивлении

где 6 и h — ширина и радиальная высота кольца.
Этим силам соответствуют силы трения (на единицу длины) 

в осевом А0, и в радиальном Арав направлениях:
Л ос =  4^00; А р а о  =  n^’pud. (/l92)

где 1] — коэффициент трения.
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При условии, что коэффициенты трения в обеих парах поверх
ностен  равны между собой, уплотняющее усилие в радиальном 
С п р ав . 1ении будет равно Fгад — цРос и в осевом Foc — ti^Pae- 
^Соотношения между радиальным и осевым усилиями опреде- 

К д о я  в основном размерами сечения поршневого кольца. Оче- 
2 дно, для соблюдения прн одних и 
jgx же материалах деталей условие 

] (  = Foc необходимо, чтобы Ь =  Л.
1*Прочие параметры этих колец рас

считываются по ГОСТу 7295—63.
Р азгр у зк а  колец . Износ внешней ци

линдрической поверхности поршневых 
колец, работающих при высоких дав
лениях жидкости, может быть значи
тельно снижен, если уравновесить воз
никающие усилия (нагрузки). Это урав
новешивание осуществляется выполне
нием накольце круговой разгрузочной 
к а н а в к и /проточки)(рис. 359). Канавка 
протачивается ближе к краю (на рас
стоянии х от ного) со стороны, противоположной действию рабо
чего давления, которое подводится к канавке.

Из эпюры действующих на кольцо сил видно, что давление 
в радиальном зазоре на участке до этой канавки будет равно 
рабочему давлению р, перепад же давления от р до 0 будет осуще
ствлен на узком пояске шириной х, т. е. неуравновешенное ра

диальное давление будет дейст
вовать лишь на поверхности 
этого пояска. Поскольку это 
давление будет восприниматься 
(при условии достаточной жест
кости кольца) всей цилиндри
ческой внешней поверхностью 
кольца (за вычетом площадки 
канавки), контактное давление 
при этом может быть значи
тельно снижено.

Сдвоенное кольцо. Вместо 
ступенчатого стыка (замка) мож
но в общей канавке последова
тельно установить два узких 

кольца с прямым замком (рис. 360, а) или одно над другим (см. 
рис. 360, б). Стыки (замки) колец смещаются один относительно 
Другого.

В уплотнительном соединении последнего типа (рис. 360, б) 
Должна быть обеспечена строгая цилиндричность в рабочем (сжа
том) положении наружного и внутреннего колец.

Рис. 360. Схемы мпогопоргапевых 
уплотнительных соединении

\fpab

Рис. 359. Сечение уплотни
тельного кольца с разгруз
кой от действующих сил 

давления жидкости
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Применяются также строенные кольца (рис. 360, в), два Иа 
которых (а и 6), расположенные концентрично, в сечении равлц 
третьему боковому кольцу (с)- Стык замка кольца а уплотняется 
в радиальном направлении внутренним кольцом б и в  осевом 
кольцом с. Ширина кольца а (размер в осевом направлении) 
должна быть равна ширине кольца Ь, что достигается совместным 
их шлифованием. Радиальная толщина (высота) кольца с мон<ет 
не быть равна высоте колец а н Ь, но должна превышать высоту 
кольца с с тем, чтобы было обеспечено перекрытие им замка кольца 
а. Пакет из колец может быть повернут в канавке относительно 
рассмотренного положения на 90° против часовой стрелки 
(рис. 360, г).

МАНЖЕТНЫЕ УПЛОТНЕНИЯ

Для герметизации подвижных соединений гидросистем в основ
ном применяют уплотнения с эластичным герметизирующим 
элементом, прижатым к уплотняемым поверхностям так, чтобы 
удельное давление в зоне контакта превышало давление рабочей 
среды (жидкости). Распространенными из них являются различные 
манжеты, которые применяются для узлов прямолинейных и 
вращательных движений.

Манжеты изготовляют из резиновых смесей, кожи, виниловых 
смол, пластмассовых материалов и их комбинаций с тканями, про
резиненных хлопчатобумажных, льняных, асбестовых и асбоме- 
таллических тканей и т. п.

Наиболее широко применяют манжеты из резин и прорезинен
ных хлопчатобумажных тканей, которые обычно пригодны для 
работы при температурах не выше 100° С.

Широко применяют также манжеты из кожи, которые могут 
применяться при меньшей степени чистоты обработки поверх
ности уплотняемой пары, чем уплотнения из резины, н пригодны 
для работы при плохой смазке и относительно высокой загрязнен
ности рабочей среды. Эти уплотнения при относительно большом 
(до 500 кГ/см2) давлении имеют высокий срок службы. Уплот
нение из кожи (ГОСТ 1898—49) применяется в основном при тем
пературах до 70° С.

U-образные манжеты. Эти манжеты выполняют с закруглен
ным (рис. 361, а) и плоским (рис. 361, б) основанием, причем ман
жеты первого типа изготовляют из резины (преимущественно из 
смеси 3825—ТУ МХП 1166—49) н прорезиненных тканей, а также 
из кожи и второго — преимущественно из резины. Последнее 
обусловлено тем, что выполнение манжеты с плоским о с н о в а н и е м  
из кожи и прорезиненной ткани более сложно, чем с закруглен
ным. Преимуществом манжет с плоским основанием является то, 
что устраняется опасность разрыва нижней ее части под д е й с т в и е м  
давления жидкости, что наблюдается в манжетах с круглым о с н о -
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раннем, если не применить фасопное опорное 1 и распорное 2 
кольца (см. рис. 361, а).

Манжетные кольца из прорезиненных тканей обладают боль
шой прочностью и долговечностью (в 2—3 раза выше, чем манжет 
из кожи, резины или полихлорвинила), а также стойкостью в ус
ловиях работы при высоких давлениях (до 500 кГ/сма) и темпера
тур ах  (ДО 100° С).

Толщина материала для изготовления манжет составляет в за
висимости от размера манжеты 2,5—8 мм. В целях уменьшения 
трения высота скоса (уса) манжеты не должна быть больше поло
вины высоты манжеты.

Манжеты монтируют на плотной посадке по плунжеру и по 
поверхности расточки канавки (проточки). При этом упругость 
манжеты обеспечивает герметичность 
соединения при нулевом и близком 
к нему давлениях жидкости. При 
наличии в системе давления манжета 
под распорным действием этого дав
ления поджимается к уплотняемым 
поверхностям.

Описанный механизм герметиза
ции относится ко всем типам уплот
няющих колец, плотность контакта 
которых обусловлена силами давле
ния жидкости. Поэтому обеспечение 
ПР» низком (порядка 0,1—0,2 кГ/см2) давлении представляет 
большую трудность, чем при высоком, при котором действует де
формация манжеты под силой давления жидкости.

Контактное давление манжеты на уплотняемую поверхность 
зависит от формы манжеты. В манжете с заостренной уплотняю
щей кромкой (рис. 362, а) максимальное контактное давление

а) 6)

Рпс. 362. Эпюры радпальпых 
сил давления жидкости на ман

жетное кольцо

герметичности уплотнения

г) 9)
Рис. 361. Распространенные формы манжет



смещено к задней кромке. Во время движения порптпя влепо по 
крывлющая стенку цилиндра пленка жидкости может вызвать 
гидродинамическое давление с высоким градиентом, в результате 
герметичность будет потеряна. В манжете, показанной „а 
рис. 362, б, давление распределяется более симметрично.

Герметичность соединения ухудшается с повышением скорости 
движения штока, что обусловлено в основном расклинивающие 
действием затягиваемой в зазор жидкости, а также ухудшение*

Прорезиненная ткань

Рпс. 363. Схемы обеспечения контакта манжеты с уплотни
тельной поверхностью

т ш ш
и  --------- ШI/,

восстанавливаемости формы поперечного сечения уплотнительного 
кольца, в результате чего ухудшается заполнение резиной микро
впадин и компенсация неровностей на штоке.

С повышением давления восстанавливаемость формы кольца 
улучшается, в результате при высоком давлении утечки с повыше
нием скорости скольжения растут менее интенсивно, чем при 
низком давлении.

Для улучшения начального контакта манжеты с уплотняемы ми 
поверхностями, а также для сохранения ею формы манжету 
при монтаже уплотнительного пакета помещают между фасонными 
опорными 1 н распорным 2 кольцами (манжетодержателямн см. 
рис. 361, а и 363, а) из металла или текстолита. Затяжка манжеты  
обычно регулируется с помощью шайб а (рис. 363, б) или пружин 
(рис. 363, в). Скосы манжет должны быть слегка поджаты к уплот
няемой поверхности конической частью м ан ж ето дер ж ател я  
(рис. 363, б). Для предохранения манжеты от затягивания в зазор 
опорное кольцо должно быть посажено в канавку с минимальными 
зазорами. Для диаметров до 40 мм зазоры составляют от 0,03— 
0,05 мм на сторону и для диаметров больше 40 мм — от 0,03— 
0,08 мм. Следует учесть, возможно увеличение зазора в результате
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деформации сопряженных с уплотнением деталей под давлением
Жидкости.
Г Для улучшения плотности контакта применяют также распор

к е  м еталли чески е пружины b (рис. 363, г), а также манжеты, в ко- 
Кфых пространство между раствором губок заполнено мягкой
р ези н о й  (рис. .'ili.'i, (>).

Чистота обработки уплотняемой поверхности при применении 
U-образных манжет должна быть не менее у  9. Стальные детали, 
скользящ ие по манжетам (внутренние поверхности цилиндров и 
внешние поверхности штоков), рекомендуется хромировать, а де
тали из алюминиевых сплавов подвергать хромокислому аноди
рованию.

7 7 7 7 7 7 ЭЛ
L

а)

( в ш е й Рис. 364. Уплотнение штока 
(а) и поршня (б) воротниковы
ми манжетами п поршня («) 

шевронными манжетами
6)

Число манжет выбирают в зависимости от величины рабочего 
давления. Обычно рекомендуется применять от двух до трех и 
лишь в отдельных случаях до четырех манжет. Одна манжета ре
комендуется для давления 35—40 кГ!смг. Применение большого 
числа манжет повышает срок службы и надежность уплотнения, 
что в основном обусловлено дублированием их работы в случае 
выхода из строя одной или нескольких манжет и уменьшением 
нагрузки на каждую из них.

Хорошие качества по упругости уплотняющего элемента, 
от которой зависит способность уплотнения компенсировать 
(в особенности при нулевом и низких давлениях жидкости) неточ
ности в изготовлении и износ уплотняемых поверхностей, показали 
воротниковые манжеты. Схема таких манжет для уплотнения 
Штока и поршня показана на рис. 364, а и б.

Шевронные манжеты. Шевронные манжеты (см. рис. 361, в—д) 
применяют главным образом для уплотнения деталей с возвратно
поступательным и реже с вращательным движением. Уплотнитель
ный узел выполняют в виде колец, собираемых в пакет по несколь
ко штук (рис. 364, в).

Шевронные манжеты изготовляют из тех же материалов, что
11 U-образные. На рис. 361, г и д  показаны сечения машин из
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резппы и кожи. Для повышения стойкости резиновых манжет »  
с двух сторон армируют прорезиненной хлопчатобумажной тканью* 
Опорные и распорные кольца шевронных манжет изготовляю' 
с углами, превышающими на 503 угол губок манжет.

Манжетные кольца не следует подвергать при монтаже значи
тельным сжатиям, в результате которых уплотнение из автомата-

а

V 6)
Рис. 365. Схемы пакетов уплотнительных манжет

чески действующей конструкции превратится в простую сальни
ковую набивку.

Затяжка манжет регулируется соответствующим подбором 
шайб а (рис. 365, а) или пружинами (рис. 365, б). Применение

пружин устраняет необходимость 
регулирования затяжки уплотнения: 
нажимную втулку в этом случае 
можно затягивать до соприкосно
вения торца зажимной буксы с кор
пусом.

Для малых диаметров уплотне
ния (D ^  75 мм) применяется оди
нарная цилиндрическая или кони
ческая пружина а (рис. 366), а для 
больших (D > 75 мм) — несколько 

Рис. 366. Манжетный уплот- пружин б (рис. 365, б). При при- 
нительный пакет мененнп многопружинных устройств

упрощается регулирование, которое 
достигается с увеличением или уменьшением количества пружин.

В многопружинных устройствах обычно применяют одну пру
жину на каждые 25 мм  длины средней окружности уплотн ения.

Рекомендуется применять усилие затяжки пружины, обеспечи
вающее осевое усилие затяжки пакета манжет, равное 0,9—1 кГ 
на каждый сантиметр длины средней окружности пакета.

Манжеты диаметром до 500 мм  обычно изготовляются нераз
резными п свыше 500 мм — разрезными. Разрезные манжеты сты
куются по косому срезу под углом 30 или 45° к ее плоскости. Прп 
монтаже места стыка отдельных колец манжеты смещаются одно 
относительно другого на угол а = 360/z, где г — число колец-
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; Количество манжет в уплотняющем узле может быть выбрано 
зависимости от давления и диаметра плунжера (табл. 20).

Т а б л и ц а  20

З а в и с и м о с т ь  количества манжет от давления и диаметра плунжера

Диаметр Количество манжет при давлении в к Г/см1
Плунжера 

и мм 65 100 200 320 400 500

- --------

До 55 3 4 5 6 7 7
55—100 4 5 6 7 8 8

100-280 4 5 6 7 8 8
280- 710 4 5 6 7 8 9
710-1400 5 6 7 8 9 10

Опыт показывает, что уплотнение, состоящее из шести — 
восьми манжет, эффективно предотвращает утечку жидкости при 
давлениях до 400—500 кГ/см2 и может обеспечить при давлении 
до 350 кГ1см2 срок службы до 2 лет и более непрерывной работы.

Недостатком шевронных манжет является то, что они обладают 
высоким трением, в особенности при тугой затяжке уплотнитель
ного пакета.

Манжеты прочих профилей. Применяют чашечные манжеты 
(рис. 367, а), которые обеспечивают при холостых ходах мини
мальное трение по сравнению с рассмотренными выше манжетами.

а) 6) «) Ч
Рис. 367. Схемы герметизации с помощью чашечной (а) и 
уголковой (6) манжет и схема распора чашечной манжеты с 

помощью пружины (в и г)

Однако силы трения при высоких давлениях могут вследствие 
большой поверхности соприкосновения манжет с подвижной де
талью значительно возрасти. По этой причине эти манжеты могут 
быть рекомендованы лишь для давлений до 50 кПсм2.

Чашечные манжеты изготовляют из резины, прорезиненной 
ткани и из кожи, причем в последних двух случаях манжеты
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изготовляются с закругленным основанием. Высоту манжет пр* 
диаметре до 50 мм выбирают раиной 12—15 мм, при диаметр 
50—100 лм  — не более 16 мм, при диаметре 100—150мм — 18 Л1М 
и при 150—200 мм — 25 мм.

В уплотнительном узле обычно применяют по одной манжете 
для каждой стороны. Если для повышения надежности применяют 
несколько таких манжет, их следует устанавливать так, чтобы

нагрузка на одно кольцо не пере, 
давалась на соседние кольца.

Для обеспечения плотного контак
та чашечной манжеты с цилиндром 
(в особенности при низких давлениях) 
часто применяют распорные пружи
нящие кольца лепесткового тина 

Рис. 368. Уплотнение штока (рис. 36/, в и г), которые поджимают 
силового цилиндра с помощью кромку манжеты к цилиндру. Высота 

уголковой манжеты кольца // должна быть несколько
меньше высоты h манжеты, с тем чтобы 

прижим осуществлялся по нескошенной части манжеты. Размер 
А кольца обычно принимают равным диаметру D цилиндра; раз
мер В меньше А на величину, определяемую углом наклона лепе
стков; обычно этот угол выбирают равным 303. Кольца изготов
ляют из листовой пружинной стали или жесткой латуни. Толщина 
s материала для распространенных размеров манжет от 0,25 мм 
(для А я а  30 л л ) до 0,5 мм (для D > 30 мм).

На рис. 367, б показана схема манжеты этого типа для уплот
нения штоков, получившая название уголковой манжеты. Эти

а) 6) в)
Рис. 369. Схемы уплотнительных манжет фасонных сечений

манжеты применяют в основном для уплотнений штоков малых 
диаметров при относительно небольших (до 50 кГ/см2) давл ен и ях . 
Однако при соответствующем конструктивном исполнении они 
могут применяться при более высоких давлениях. Для улучш ения 
условий работы манжеты применяют специальную поджимающую 
буксу (рис. 368).

Разновидностью рассмотренных манжет являются п р ям о уго ль
ные манжеты с усом (рис. 369, а), которые применяются без рас
порных колец. Уплотнение подобными манжетами отличается 
малым трением и высокой герметичностью.
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Высокими герметизирующими качествами отличаются так на
зываемые Е-образные манжеты (рис. 369, б). Герметичность этих 
манжет обеспечивается внешними пружинными язычками и жест
кость — средним язычком. Толщина основания этой манжеты 
меньше глубины канавки, ввиду чего манжета отличается малым 
трением холостого хода, которое в этом случае обусловлено лишь 
упругостью боковых язычков. При известном давлении в контакт 
с уплотняемыми поверхностями приходит, в результате деформа
ци и  манжеты, также и ее основание.

Эти же манжеты, снабженные чугунным поршневым кольцом т  
для предохранения выдавливания манжеты в зазор (рис. 369, в), 
применяются для давлений порядка 1500 кПсм2.

УПЛОТНЕНИЯ РЕЗИНОВЫМИ КОЛЬЦАМИ 
ПРЯМОУГОЛЬНОГО СЕЧЕНИЯ

Т акие уплотнения состоят из прямоугольного в поперечном 
сечении резинового кольца, помещаемого в круговую канавку, 
выполненную в поршне или штоке (рис. 370, а).

Уплотнения этого типа имеют малые габариты уплотнительного 
узла.

Герметичность уплотнения при нулевом и малом давлениях 
жидкости обеспечивается упругостью резины, достигаемой пред
варительным сжатием кольца при монтаже; для этого канавка

а) 6) в) г)
Рис. 370. Принципиальная схема уплотнения резиновым кольцом прямо

угольного сечения (а) и сечения колец (б — г)

выполняется такой, что кольцо при монтаже получает радиальное 
обжатие, равное — 0,1—0,2 мм. При подводе давления жидкости 
по одну нз сторон кольца оно смещается к боковой стенке канавки 
в направлении действия давления и, деформируясь под действием 
этого давления, создает плотный контакт по трем поверхностям 
(рнс. 370, б).

Распространяя с некоторыми допущениями на резину закон 
Паскаля, можем считать, что плотность контакта резинового 
кольца с уплотняемыми поверхностями будет увеличиваться 
практически пропорционально увеличению давления жидкости.

С повышением давления увеличивается также сила трения 
(см. стр. 603), которая зависит от ряда факторов, в том числе от
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ширнпы Ь сечения кольца (рис. 370, а), что обусловлено дефорМгь 
цией поверхностных слоев при взаимном внедрении неровностей 
поверхностей резины и металла.

При рабочих давлениях до 400 кГ/см2 сила трения в уплотни, 
тельных узлах гидросистем возрастает примерно в прямой зави
симости от логарифма давления рабочей среды. В практике обычно 
допускают для распространенных давлений линейную зависимость 
трения от давления.

От давления жидкости зависит также износ уплотнительных 
колец, так как при повышении давления увеличивается выдавли
вание резины в зазор (рис. 370, б). Разрушение кольца начинается 
обычно в месте, граничащем с зазором (участок к), так как здесь 
создается максимальное напряжение материала уплотнительного 
кольца при его деформации.

Разрушение кольца происходит особенно интенсивно при знако
переменном движении и пульсирующем давлении.

Объем канавки должен быть больше объема кольца на величину 
возможного увеличения последнего в эксплуатации. Практически 
размеры колец и канавок в поршне выбирают такими, чтобы при 
монтаже колец в канавке (при нулевом обжатии) был сохранен 
боковой зазор, равный 0,2—0,25 .н.н.

Ширина b (рис. 370, а) кольца обычно равна 3—6 мм и высота 
h — 5 8 мм.

Влияние радиального зазора. Опыт показывает, что материал 
кольца подвержен под давлением жидкости деформации и при из
вестных соотношениях размера зазора s между уплотняемыми 
поверхностями и твердостью резины будет выдавливаться в зазор 
(рис. 370, б), и кольцо разрушается. Если зазор будет достаточно 
велик, а кольцо изготовлено из мягкой резины, то весь материал 
может продавиться через зазор.

Выдавливанию кольца в зазор способствует закругление внеш
них кромок канавки, в которую помещается кольцо, влияние его 
аналогично увеличению зазора.

Прн определении величины зазора s необходимо учитывать 
возможность отжатия поршня (штока) к одной стороне, в резуль
тате чего зазор с этой стороны будет увеличен. При высоких дав
лениях жидкости следует также учитывать деформации цилиндра 
(растяжение) и поршня (сжатие), которые при некоторых условиях 
могут значительно увеличить зазор.

Для уменьшения возможности выдавливания кольца в зазор 
кольцо часто скашивается со стороны, противоположной рабочему 
давлению, на угол 10—20° (рис. 370, г) или на кольце вы полняется 
фаска (рис. 370, в).

Для устранения возможности выдавливания кольца в зазор 
уменьшают радиальный зазор, а также увеличивают твердость 
резины. Поскольку последнее приводит к снижению ее э л а с т и ч 
ности и к потере упругости кольца, в особенности при низких
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тем п ер атур ах , применяют два кольца а, расположепшле одно над 
д р у г и м  (рис. 371, а). Внутреннее кольцо изготовляют из мягкой 
р ези н ы  (60—70 единиц по Шору), сохраняющей упругую эластич
ность при низких температурах, и внешнее — из более твердой 
р ези н ы  (80—90 единпц по Шору), способной противостоять давле
нию жидкости, стремящемуся выдавить кольцо в зазор. Жесткость 
внешнего кольца должна быть максимальной, однако такой, чтобы 
была сохранена возможность монтажа его в канавку на поршне. 
Подобное уплотнение пригодно для работы с давлением до 
300 кГ/см2 и выше.

Распространены также схемы, с защитными кольцами (про
ставкам и ) d, расположенными с одной (см. рис. 371, б) или с обеих 
сторон уплотнительного резинового кольца с, которые изготов
ляются из твердой резины (твердость по Шору до 95), кожи (тол-

Рис. 371. Схемы уплотнепий резиновыми прямоугольными кольцами

щина 2—3 мм), фторопласта и пр. Опыт показывает, что уплот
нения с помощью резинового кольца (твердость по Шору 60) и 
защитных колец из твердой резины (твердость по Шору 95) на
дежно работают при давлениях 350—400 кГ /см2. Защитные кольца 
d помещают в канавку с натяжением (0,1—0,15 мм) как по впешней 
(по цилиндру), так и по внутренней поверхности.

При применении защитных колец сила трения увеличивается 
по сравнению с уплотнением без них примерно в 3 раза. В уплот
нительном узле, показанном на рис. 371, б, применено дренажное 
отверстие, по которому отводятся в резервуар утечки жидкости, 
благодаря чему уменьшается трение и повышается срок службы 
уплотнения.

Поскольку износ мягких уплотнительных колец с боковыми 
защитными проставками небольшой, можно уменьшить их ширину 
До 1,5—2 мм, что значительно снижает трение.

Нарушение герметичности уплотнения с помощью прямоуголь
ного кольца происходит часто в результате выворачивания (за
кручивания) части его в канавке при высоких давлениях и скоро
сти перемещения. Подобное закручивание кольца возникает в ре
зультате возможного неравномерного распределения по окруж
ности поршня трения кольца по уплотняемой поверхности. Для 
уменьшения закручивания размер кольца должен быть развит 
8 ширину или в глубину.
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Уплотнения из твердой резипм показаны на рис. 371, в. д л 
повышения плотности контакта резинового кольца с уплотняемой 
поверхностью в канавку под кольцо подведено давление рабочей 
жидкости. В этом случае представляется возможным применить 
кольца из резины высокой твердости (90-ь95 единиц но Шору) 
или фторопласта, при которой отпадает надобность в защитных 
кольцах. Кольцо в этом случае помещается в канавку без бокового 
зазора, однако между дном канавки и кольцом предусматривается 
небольшой радиальный зазор, способный компенсировать набуха
ние резины. Поджатие внутренних колец е осуществляется дав
лением утечек жидкости через внешние кольца.

УПЛОТНЕНИЯ РЕЗИНОВЫМИ КОЛЬЦАМИ КРУГЛОГО СЕЧЕНИЯ

Принцип действия резиновых колец круглого сечения (рис. 372) 
аналогичен кольцам прямоугольного сечения. Эти кольца надежно 
и длительно работают при давлениях до 350 кГ/смг; при предохра
нении колец от выдавливания в зазор это уплотнение применяется 
при давлениях 1000 кГ/см*, а иногда до 5000 кГ!см%.

Предварительное натяжение (сжатие) этих колец может быть 
выполнено более высоким, чем колец прямоугольного сечения при 
сохранении той же силы трения. Поскольку материал круглого 
кольца приходит к кромкам канавки в напряженном состоянии, 
выдавливание его в зазор значительно меньше и наступает при 
более высоком давлении, чем прямоугольного. Кроме того, кольца 
круглого сечения допускают ббльшую, чем прямоугольные, неточ
ность в изготовлении уплотняемых поверхностей.

Кольца круглого сечения применяются как в неподвижных так и 
подвижных соединениях. Для размещения колец в основном при
меняются прямоугольные (рис. 372, а) и угловые (рис. 372, г) 
канавки. Уплотнения с последними канавками отличаются высо
кими герметизирующими качествами, но обладают относительно 
большим трением, ввиду чего их применяют преимущественно 
в неподвижных соединениях.

Поскольку резина практически несжимаема, объем каиавки 
должен быть больше объема кольца на величину возможного уве
личения последнего в эксплуатации. Практически канавки под 
них обычно конструируются с расчетом на возможное набухани е 
колец в рабочей жидкости в пределах 15%.

Размеры кольца канавки выбирают такими, чтобы при монтаже 
кольца в канавке (при нулевом обжатии) был сохранен боковой 
зазор (рис. 372, а), равный (а—d) = 0,2—0,25 мм.

Канавки выполняют в зависимости от условий применения либо 
на поршне (рис. 373, а), либо на поверхности цилиндра (буксы) 
(рис. 373, б).

Для обеспечения при монтаже требуемого п р е д в а р и т е л ь н о г о  
сжатия кольца диаметр d поперечного его сечения в свободном со
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с т о я н и и  и глубину Ь канавки (см. рис. 372, я) выбирают такими, 
чтобы кольцо, помещенное в канавку между уплотняемыми по
верхностями поршня и цилиндра, было обжато по поперечному

Рис. 372. Схемы действия уплотнения резиновыми 
кольцами круглого сечения и формы канавок

сечению на величину к — d — Ь (см. рис. 372, б). В практике 
уплотнение оценивается по этому параметру коэффициентом пред
варительного (монтажного) сжатия сечения кольца в радиальном 
направлении:

w =  —j — 100%- (493)

Указанным предваритель
ным сжатием создается гер
метичность соединения до по
явления давления жидкости, 
под действием которого коль
цо, деформируясь у внешней 
стороны канавки, создает 
плотный контакт с уплотняе
мыми поверхностями, причем 
при известных условиях 
кольцо может быть выдавлено в зазор s (см. рис. 372, в). Это 
сжатие колец в канавке в общем случае выбирается для подвиж
ных соединений равным w =  9 13%. В распространенных кон
струкциях величина диаметрального обжатия поперечного сече
ния обычно составляет примерно w = 10%.

При повышении обжатия герметичность и трение, в особенно
сти при нулевом давлении повышаются (рис. 374, а). Снижение 
Же этого обжатия ниже некоторого значения приводит, как пра
вило к ухудшению герметичности.

Рис. 373. Схемы размещения канавок 
под уплотнительное кольцо
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Минимальное предварительное обжатие, обеспечивающее гер
метичность уплотнения, должно быть таким, чтобы была обеспе
чена минимальная ширина контакта. Эту ширину поверхности 
контакта круглого уплотнительного кольца можно рассчитать 
если предварительная его деформация не превышает 15—20% его 
сечения в свободном состоянии, по формуле

l =  0,003dw,
где d — диаметр поперечного сечения кольца (рис. 372, а);

w = - d Ь — степень сжатия (предварительной деформации)
сечения кольца;

Ь — высота сечения кольца после сжатия (глубина канавкц 
с учетом радиального зазора).

Рис. 374. Кривые силы трения круглого кольца в зависимости от
поперечного сжатия (а) и кривые сжатия кольца в зависимости от 

его диаметра (б): 
кривая 1 — наименьшее сжатие: кривая г — наибольшее сжатие

Основным критерием герметичности является величина кон
тактного давления (напряжения) уплотнительного кольца, кото
рое должно быть больше давления жидкости.

Установлено, что среднее контактное давление уплотнитель
ного кольца с уплотняемой поверхностью практически не зависит 
при прочих равных условиях от диаметра его сечения, а следова
тельно, от последнего не зависят и герметизирующие качества 
колец. Поэтому при выборе сечения колец исходят в основном из 
требования надежности и срока службы, а такж е из конструктивно- 
производственных соображений.

Ниже приведены принятые в практике соотношения диаметра d 
поперечного сечения кольца и внутреннего его диаметра D в мм:

D ...................  3—10 10—18 18—36 36—110 110-270
d ...................  1,6 2,5 3,4 5,2 6,6

Увеличение диаметра кольца несколько улучшает уплотняю
щие качества, а также увеличивает срок службы, однако при
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этом увеличивается трение. При уменьшении же диаметра кольца 
увеличивается износ, и оно становится чувствительным к механи
ческим повреждениям. Ввиду этого минимальный диаметр сечения 
кольца выбирают не менее 2 мм. Исключение составляют кольца 
с очень малым внутренним диаметром (/) = 3 -т- 5 мм). Макси
м альны й диаметр сечения кольца d для диаметров окруж
ности кольца D порядка 100—300 мм обычно не превышает 
6 _ 7  мм.

На рис. 374, б показана зависимость принятых величин: пред
варительного сжатия кольца к от d — диаметра его поперечного 
сечения.

Применяются также канавки с наклонным (10—15°) основанием 
(рис. 372, д) в направлении действия давления жидкости. Посколь
ку кольцо под давлением жидкости заклинивается в сужающейся 
по глубине канавке, герметичность соединения повышается. Мак
симальная глубина канавки h выбирается из условия обеспечения
предварительного обжатия кольца w = ^  12%; ширина
I — 2d, и величина г = 0,5d, где d — диаметр сечения кольца 
в свободном состоянии. Уплотнения с подобными канавками при
меняются в неподвижных соединениях.

Тренне и износ колец. Трение круглых колец при нулевом 
давлении жидкости обусловлено контактным давлением, вызван
ным предварительным его сжатием при монтаже в канавку (при 
применении защитных колец добавляется трение этих колец). 
С увеличением предварительного (монтажного ) сжатия кольца и 
повышением величины поверхности контакта, а также с увеличе
нием твердости материала кольца трение повышается. Контакт
ное давление колец и площадь контакта под действием давления 
жидкости увеличиваются (рис. 375, а), в соответствии с чем уве
личивается и сила трения (рис. 375, в), хотя коэффициент трения 
резины по металлу, как правило, с повышением давления пони
жается (рис. 375, б).

Приближенно принимают, что сила трения колец из резин 
средней твердости (70 единиц по Шору) с повышением давления 
до ~  200 к Г /c m 2 повышается практически линейно, после чего 
интенсивность повышения уменьшается, что обусловлено тем, что 
рост контактной поверхности кольца с дальнейшим повышением 
давления фактически прекращается (кольцо принимает практи
чески прямоугольное сечение) (рис. 375, а). При повышении 
температуры от 20 до 120° С трение колец монотонно возрастает, 
причем это повышение более значительно для колец из твердых 
резин.

Следует также учесть, что в результате более высокого тепло
вого расширения резины по сравнению с расширением металлов 
повышение температуры приводит к увеличению сжатия резины, 
а следовательно, и напряжений в уплотнительном кольце.
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Коэффициент трения колец уменьшается с увеличенном Сцо. 
рости скольжения. Это обусловлено в основном возникновение* 
более благоприятных условии для проявления гидродинамике, 
ского эффекта, т. е. увеличение скорости перемещения соп|)ОВо. 
ждается увеличением толщины масляного клина, а следовательно 
более полным разделением трущихся поверхностей.

Твердость.
единицы Шора____________ Давление жидкости, кГ/сн1

60 115 35 70 т
75 35 67 133 266
90 77 160 315 630

•—-v;-

Рис. 375. Площадь контакта уплотнительных колец в зависимости от давле
ния (а) и кривые коэффициента (6) и сил («) трения колец

Д авл ен и е
в)

150 200 кГ/сп1 
Д авл ени е

S)

В табл. 21 приведены усилия трения при различных рабочих 
давлениях и твердости резины кольца размером 280 х  3,1 мм, 
помещенного в прямоугольную канавку с поперечным обжатием 
0,2 м м .

Для снижения трения поверхность резиновых колец часто 
покрывают политетрафторэтиленом.

Т а б л и ц а  21
Зависимость усилия трения от рабочего давлении и твердости резины

Рабочее 
давление 
в кГ/см»

Усилие тренип (в к Г) при 
твердости резины по Шору Рабочее 

давление 
п к Г /cjm *

Усилие трения (в кГ) при 
твердости резины по Шору

70 80 90 70 80 90

0 1,8 3,18 4,3 70 7,7 9,2 10,2
17,5 3,6 5,0 6,15 140 10,9 12,4 13,4
35 5,0 6,7 7,5 210 13,3 14,5 15,6
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I Для того чтобы уменьшить трение в узлах уплотнения системы 
гядроавтомзтики и тем самым повысить ее чувствительность 
■ сигналам, применяют схемы, в которых мягкие уплотнители 
отсутствую т, внешние же утечки устраняются тем, что все каналы 
(каморы) перед подлежащими герметизации узлами, выходящими 
во внешнюю среду (штоки золотников и пр.), соединяются с зоной 
вакуума, создаваемой эжектором, установленным на линии отвода 
жидкости в бак.

Для уплотнительных колец важное значение имеет статическое 
трение (трение покоя), которое в зависимости от длительности пре
бывания уплотнительного кольца в покое в контакте с металли
ческой поверхностью может превысить в 3—4 раза трение движе
ния даже при отсутствии давления (рис. 376, а).

0 1 5 10 го 30 мин. 
Продолжительность контакта • Продолжительность контакта

а) S)

Рис. 376. Кривые зависимости сил трения резинового кольца от 
продолжительности контакта с уплотняемой поверхностью

Указанное повышение трения и соответственно сдвигового 
усилия при увеличении длительности контакта резиновых де
талей с металлической поверхностью является важной характери
стикой фрикционной пары резина — металл, которая определяет 
работоспособность резиновых уплотнительных деталей. Если это 
явление в неподвижных уплотнительных соединениях типа 
прокладок способствует обеспечению герметичности, то в под
вижных оно может явиться причиной нарушения герметичности 
и потери работоспособности гидросистемы. Так, например, если 
кольцо длительное время находится в покое под давлением жидко
сти, трение, обусловленное сцеплением кольца с металлической 
Поверхностью, может настолько (рис. 376, б) повыситься (кольцо 
как бы прилипает к металлической поверхности), что при смеще
нии его с места может произойти срезание отдельных его участков, 
“ виду этого движение штока (вала) при некоторой малой скорости 
Может стать скачкообразным — с чередованием проскальзывания
с остановками.
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Указанное повышение силы статического трения в оснощ, 
обусловлено тем, что резина при длительном контакте заполняв! 
микрорельеф металла, в соответствии с чем при сдвиге происходи 
вынужденное эластическое передеформирование участков резины1 
затекшей в неровности.

При более грубых поверхностях резина прилипает в меньше 
степени, чем при более тонких, что объясняется тем, что в микр0_ 
впадинах грубых поверхностей сохраняется некоторое количество 
жидкости, тогда как при тонких поверхностях смазка полностью 
выдавливается и резина вступает в непосредственный контакт 
с металлической поверхностью.

Прочность прилипания линейно повышается с увеличением 
температуры, а также зависит от вида металла: прилипание к ла
туни значительно выше, чем к стали. К деталям из фторопласта 
а также из стекла резина практически не прилипает.

После того, как кольцо будет сдвинуто с места, трение обычно 
восстанавливается до начальной величины, соответствующей тре
нию движения (см. пунктирные линии аи и сх на рис. 376, б). 
Если поршень находится в покое ~  5—10 сек, то сопротивление 
началу движения (страгиванию) обычно не превышает силы трения 
при движении; через минуту покоя оно может повыситься в 2 раза 
и затем растет по экспоненциальному закону, асимптотически 
приближаясь к предельному значению. По истечении некото
рого времени (30—40 мин) повышение трения обычно прекра
щается.

Испытаниями установлено, что долговечность качественных 
уплотнительных колец круглого сечения, работающих под дав
лением 150—200 кГ!смг при длине хода 40—60 мм, соответствует 
~  1 млн. циклов (ходов). Однако даже после появления незначи
тельных утечек уплотнение способно еще длительное время рабо
тать без каких-либо серьезных нарушений действия гидросистемы. 
Срок службы круглых колец при понижении давления значи
тельно (практически в квадратичной зависимости) повышается.

МАТЕРИАЛЫ И КАЧЕСТВО ОБРАБОТКИ ДЕТАЛЕЙ 
УПЛОТНИТЕЛЬНОГО УЗЛА

Трение и износ деталей уплотнительного узла в  з н а ч и т е л ь н о й  
степени зависят от материала и чистоты обработки п о в е р х н о с т и  
деталей, по которой скользит уплотнительное кольцо.

Увеличение высоты микронеровностей уплотняемой поверх
ности сопровождается ростом сил трения, причем с п о вы ш ен и е м  
рабочего давления эта зависимость выражается более резко.

Силы трения установившегося движения зависят также от 
формы и однородности микрорельефа. Так, например, п р и м е н е н и е  
виброобкатки (виброраскатки) для обработки м е т а л л и ч е с к и х  по
верхностей, при к о т о р о й  увеличиваются радиусы з а к р у г л е н и я
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jOpmuH микронеровностеи, значительно уменьшает силы трення 
износ резиновых деталей.

Г На рис. 377 показаны кривые, характеризующие относительное
повышение а =  , коэффициента трения резин ц в зависимости
0т шероховатости поверхности вала при смазке минеральным мас
лом но сравнению с гладким валом, где р0 — коэффициент трения 
гладкого вала.

В соответствии с этим качество обработки влияет на износ 
колец, который увеличивается с увеличением неровностей поверх
ности, а также с уменьшением ее твердости. При одинаковой чи
стоте поверхности износ уплотнения при работе с деталями из 
алюминия, латуни и бронзы будет 
большим, чем со стальными деталя
ми. Срок службы уплотнения увели
чивается, если трущиеся поверхности 
хромированы.

От качества обработки этих по
верхностей зависит также герметич
ность уплотнения, которая улучшает
ся с повышением чистоты обработки.
Так, например, при повышении чисто
ты обработки штока силового цилинд
ра с 7-го до 10-го класса утечки умень
шались (давление 200 кГ/см2; скорость 
движения штока — 0,84 м/сек) в (3 раз.

В практике чистота обработки по
верхностей деталей, с которыми кон
тактирует уплотнительное кольцо подвижного соединения, дово
дится до у 9—10. Для деталей из цветных сплавов эти требова
ния снижаются до у 7—8 и для твердоанодированных до у 8—9.

В  уплотнениях неподвижных соединений канавка, в которой 
размещается уплотнительное кольцо, обрабатывается чистотой 
соответствующей у  7—8 . Для соединения же со знакопеременным 
давлением жидкости поверхности канавки, и в особенности ее дно, 
Должны быть обработаны по требованиям, предъявляемым к под
вижным соединениям.

Выдавливание кольца в зазор. Уплотнительное резиновое 
кольцо деформируется под действием давления жидкости и при 
соответствующих условиях может быть выдавлено в зазор между 
уплотняемыми поверхностями (рис. 378, а). Кольцо круглого 
сечения отличается от прямоугольного лишь тем, что последнее 
приходит к острым кромкам канавки при некотором малом дав
лении, способном преодолеть лишь трение его в канавке, тогда как 
Для прихода в контакт с этими кромками кольца круглого сечения 
оно должно быть до этого соответствующим образом деформировано 
Давлением. Так как материал этого кольца приходит к кромкам

а*АЬ>

Шероховатость поверхности

Рис. 377. Зависимость коэф
фициента трения резины от 

шероховатости поверхности 
вала:

1 — твердость резины 60 единиц; 
2 — твердость резины 80 единиц
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капавки в напряженном состоянии, выдавливание его в зазоп 
наступает при более высоком давлении или соответственно црЦ 
большом зазоре, чем кольца прямоугольного сечения.

Выдавливание кольца круглого сечения в зазор так же, как и 
прямоугольного, является основной причиной разрушения. ВыС(ь 
кая частота изменения (пульсация) давления особенно интенсивно 
вызывает выдавливание и разрушение. При определенной величине 
пульсирующего давления материал кольца выдавливается в зазор 
острый угол кромки т  канавки врезается в кольцо, разрушая его 
поверхность. Так как кольцо при пульсации давления несколько 
проворачивается, в контакт с острыми кромками канавки всту
пают новые его участки и разрушению подвергается значительная 
часть поверхности кольца (рис. 378, б). При двустороннем давле-

11 6) в)

Рис. 378. Характер разрушения резиновых колец круг
лого сечения

нии кольца разрушаются с двух сторон (рис. 378, в). В результате 
разрушения поверхности кольца острыми кромками канавки 
в контакт с уплотняемой металлической поверхностью начнут 
вступать при нулевом давлении поврежденные участки поверх
ности кольца и герметичность уплотнения будет нарушена. Од
нако, даже если подреза кольцами кромки канавки н не наблю
дается, разрушение его все-таки начинается обычно с этого места 
(в точке т ,  см. рис. 378, а) вследствие того, что здесь развивается 
максимальное напряжение материала уплотнительного кольца 
при его деформации.

Так как выдавливание уплотнительного кольца в зазор про
исходит тем интенсивнее при одинаковом давлении, чем больше 
величина зазора и меньше твердость резины, то от этих факторов 
в значительной степени зависит и срок службы кольца.

В целях предупреждения выдавливания кольца зазор должен 
быть очень малым, как это позволяют технологические возмож
ности, однако с учетом коэффициентов тенлового расширения 
материалов сопряженных деталей.

Для удовлетворительной работы уплотнительных колец кругло- 
ГО СС” С™П чтпЛм м я и г ч « » 1ч ,и яи  ориппния аязоОй S Н*
сторону не превышала величин, приведенных в табл. 22. В таб-1- ^  
приведены для сравнения зиачепия зазоров, принятых в СШ/ •
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Зависимость зллорл ил сторону от рабочего давлении 
при твердости резины

Т а б л и ц а  22

Давление 
в кГ/см*

Величина зазора на сторону (в леи) при твердости 
резины по Шору

70 80 90

0 -5 0
50-100

100-150
150-200

0,15-0,10
0 .1-0 ,06

0 .06-0.03
о,аз—0,02

0.2-0,15
0,15-0,08
0.08-0,06
0,06—0,04

0,25-0,15
0,15-0,10
0,01—0,08
0,08—0,06

Т а б л и ц а  23
Зависимость зазора от рабочего давлении при твердости 

резины
Давление Твердость резины по Шору

в фн/вм' в кГ/см• 70 80 90

0 -2 5 0 0 -1 5 0,25 0,25 0,38
250 —500 15-35 0,20 0,25 0.25
500—1009 3 5 -7 0 0,12 0.20 0.25

1000-150!) 7 0 -  100 0,075 0,12 0,20
1500-2000 100-150 _ 0.10 0,12
2000 -3000 150—200 — 0,075 0,10
3000—5000 200-350 0,075

'  Необходимо учитывать возможность изменения размера зазо
ров, обусловленного недостаточной жесткостью деталей, а также 
отжатием поршня к одной стороне.

Защитные кольца. Для предохранения уплотнительных колец 
от выдавливания в зазор при давлениях более 100 кГ!см2 с одной

а) 6/ в) г/
Рис. 379. Схемы применении в уплотвительиом узле кольца круглого 

сечения защитных колец.

или по обеим сторонам уплотнительного кольца устанавливают 
» защитные кольца (рис. 379, а и б).

—При yviiuiuiimc го?*", поярновые уплотнительные
Кольца можно применять ири давлении — 1UUU к1 /см- и выше.

20  Т. М. Вашта ^



Однако защитные кольца (особепно кожаные) значительно повц 
шают трение уплотнительного узла.

Защитные кольца могут быть изготовлены из любого эласщч 
ного материала, обладающего достаточной жесткостью, чтобц 
нротаводействовать выдавливанию его давлением жидкости и За. 
зор.

Наиболее распространены кольца из кожи, твердой резинц 
фторопласта, текстолита и пр. Наилучшими свойствами обладают 
фторопластовые кольца, которые пригодны для температур ()Т 
—60 до +150° С. Толщина колец из этого материала 1 мм Прц 
d <  100 мм и 1,5 мм при d >  100 мм, где d — средний диаметр 
кольца. Зазор между уплотняемыми деталями но должен быть 
больше 0,04—0,05 мм. Для удобства монтажа эти кольца выпол
няются со скошенным разрезом.

В агрегатах, не предназначенных для работы при высоких 
температурах, применяют разрезные и неразрезные защитные 
кольца из кожи (ГОСТ 1898—48) толщиной 1—2,5 .tut. Стыки раз
резных колец выполняются внахлестку. Перед монтажом нераз
резное защитное кольцо из кожи размачивают в воде, что позво
ляет растянуть его до требуемого для монтажа размера; после 
монтажа в канавку кольцо осаживается и вместе с поршнем по
мещается в цилиндр. Внешний и внутренний размеры заготовки 
подобного кольца выполняют с учетом обеспечения при мон
таже небольшого обжатия по наружному и внутреннему диа
метрам.

Для уменьшения трения при холостом ходе применяют защит
ные кольца клинообразной формы (рис. 379, в и г). При отсутствии 
давления (рис. 379, в) эти кольца не контактируют с уплотняемой 
поверхностью, поэтому трение обусловлено лишь предваритель
ным сжатием уплотнительного кольца. При наличии же давления 
унлотнительное кольцо прижимается к соответствующему защит
ному кольцу и, деформируя его в радиальном направлении, вво
дит в контакт с уплотняемой поверхностью (рис. 379, г), устраняя 
зазор между кольцом и деформирующейся стенкой.

ПОТЕРЯ ГЕРМЕТИЧНОСТИ

Уплотнительное кольцо может потерять плотность кон такта  
с уплотняемой поверхностью, в результате чего герметичность 
соединения нарушится.

Основными причинами, нарушающими контакт, являются 
повышенная скорость скольжения, эксцентричность кольцевом  
канавки, растяжение кольца, влияние температур и качества 
жидкости и пр.

На рис. 380 показана зависимость утечек жидкости через уплот
нение штока от скорости движения и качества обработки послед
него.



Причиной потери герметичности может служить эксцентрич-
[gocTb кольцевой канавки под уплотнительное кольцо относительно 
внешней поверхности поршня, в результате чего кольцо в одном 
иесте по окружности будет излишне обжато, а с диаметрально 
противоположной стороны может потерять контакт с уплотняемой 
поверхностью. Нетрудно видеть, что если величина эксцентрич
ности е канавки (рис. 381, а и б) относительно внешней поверхно
сти поршни достигнет значения, превышающего величину к номи
нального предварительного сжатия кольца (см. также рис. 374, а), 
То герметичность уплотнения нарушится. То же будет наблю-

Рис. 380. Зависимость утечек Рис. 381. Схема, иллюстрирующая влпя- 
жидкости от скорости штока, ние эксцентричности канавки под уплот- 
уплотненного кольцом круг- нительное кольцо на герметичность соо-

мерной твердости материала кольца, а также при низком качестве 
контактирующих с ним поверхностей одна часть кольца по окруж
ности может скользить по рабочей поверхности, а другая перека
тываться, в результате произойдет скручивание кольца, сопро
вождающееся потерей герметичности.

Вероятность скручивания кольца уменьшается при повышении 
точности зазоров и концентричности канавки относительно порш
ня, а также при уменьшении радиальной деформации кольца и 
его твердости. Вероятность скручивания кольца уменьшается 
также при посадке кольца в канавке поршня с небольшим (3—5%) 
растяжением.

Скручивание можно устранить, если придать кольцу овальное 
сеченне и расположить его в канавке тан, как это показано на 
рис. 381. в. Подобное кольцо обладает при всех прочих равных 
условиях более высокой, чем цилиндрическое кольцо, коитактной 
поверхностью.

лого сечения диненил
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На герметичность и срок службы колец влияет вытяжка (рас 
тяжение) их при монтаже в канавку, величина которой выражаотг J 
(рис. 382, а) я

D, + d
а ~ D + d ’ (/j94)

где Z)j — диаметр шейки канавки;
D — внутренний диаметр кольца; 
d — диаметр сечения кольца.

Это растяжение по различным рекомендациям принимается 
от 2 до 5%. Так, например, по нормали ВВС США принято раая- 
жение от 0 до 2% и но нормали США общепромышленного приме
нения от 1 до 5%.

При растяжении кольца (Dt >■ DJ площадь поперечного сече
ния кольца будет изменяться обратно пропорционально измене
нию его длины.

Одновременно с этим при монтаже кольца в канавку цилинд
ричность его сечения вследствие действия сил, обусловленных

растяжением, будет нарушена; кольцо 
сплющится по высоте, в результате кон
такт его с уплотняемой поверхностью Су
дет происходить не по линии (рис. 382, а), 
а по некоторой цилиндрической поверх
ности (рис. 382, б).

Под действием сил растяжения нару
шается также форма сечения кольца и по 
внешней его поверхности (оно становится 
более плоским), что еще более увеличи
вает сплющивание кольца по высоте (t^>h). 
Кроме того, неравномерная вытяжка 
на отдельных участках длины кольца мо
жет произойти вследствие наличия в ре
зине различных включений, а также в ре
зультате неравномерной механической се 
прочности на различных участках длины 

кольца. В результате указанного предварительное напряжение 
(обжатие) кольца, создающее начальный плотный контакт его 
с поршнем, может быть потеряно.

Нарушение плотности контакта уплотнительного кольца с уп
лотняемыми поверхностями может произойти также в результате 
воздействия на него жидкости. Вымывание из резины пластифика
торов, добавляемых для сохранения ею упругости при низких 
температурах, может привести к значительному уменьшению 
объема резины и к усадке кольца. Для устранения возможных 
нарушений герметичности предварительное сжатие кольца выби
рается с учетом этого вымывания. Для этого размеры пресс-форм 
должны быть подобраны так, чтобы кольца имели требуемые раз
меры после 5—10-суточного выдерживания в рабочей жидкости-

а) 6)
Рис. 382. Деформация 
сечения уплотнительно
го кольца при установке 

на шток
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Важным фактором, определяющим срок службы уплотнения, 
является предохранение его от действия абразивных частиц. Для 
уменьшения возможности попадания этих частиц в уплотни
тельный узел применяются резиновые или кожаные скребковые 
(очистительные) кольца 1 и фетровые кольца 2, устанавливаемые 
с внешней стороны уплотнительного кольца 3 (рис. 383, а). Кольца 
плотно охватывают шток и при движении последнего очищают 
с вего грязь. В некоторых 
случаях для этой же цели с 
внешней стороны уплотни
тельного кольца устанавли
вается в отдельной канавке 
металлическое разрезное 
кольцо 4 (рис. 383, б).

Если уплотнительное 
кольцо пересекает при своем 
движении какую-либо канав
ку или отверстие на по
верхности скольжения, то
материал кольца будет внедряться в такое неогражденное про
странство, в результате чего на концах могут образоваться по
резы и вырывы (рис. 384, а). Для предохранения кольца от по
добных повреждений на сопрягаемой детали выполняют фаску 
под углом 15—20° на такой длине, при которой ввод кольца в ци
линдр или ввод штока в кольцо происходит без поперечного его 
обжатия (рис. 384, б). Подобные фаски должны быть предусмот-

Внешниа коней 
штока 

а)
Рпс. 383. Способы защиты уплотнитель

ного кольца от грязи

Рис. 384. Схемы конструктивных мер по предо
хранению уплотнительного кольца от разрушения

рены также в местах размещения подводящих и отводящих нава
лов и отверстий (рис. 384, в), расположенных на пути движения 
кольца ири работе агрегата.

Влияние температуры и качества жидкости. При работе в 
условиях отрицательных температур монтажное сжатие уплотни
тельного кольца может вследствие температурной усадки резины 
уменьшиться или даже полностью исчезнуть. Величина этой 
усадки определяется коэффициентом теплового расширения, ко
торый у резины почти в 10 раз больше, чем у сталей. Поэтому
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величину обжатия уплотнительного кольца следует выбирать 
такой, чтобы после уменьшения размера, обусловленного пониже
нием температуры, обжатие оставалось достаточным для обеспече
ния герметичности.

Кроме того, с понижением температуры резко ухудшаются 
упругие свойства резин, ввиду чего снижается контактное давле
ние, обусловленное монтажным сжатием кольца, которое при 
минус 50—60° С для неморозостойких резин полностью исчезает; 
даже для специальных морозостойких сортов резин контактное 
давление при этих температурах составляет не больше 25% зна
чения этого давления при 20° С.

Потеря резиной при низких температурах упругости п эластич
ности ухудшает свойство восстанавливаемости кольцом формы, 
необходимой для компенсации нарушений цилиндричности уплот
няемых поверхностей и микронеровностей, а также биении при 
ходе поршня или штока.

На характеристики уплотнительного кольца отрицательно 
влияют также высокие температуры, которые при длительном воз
действии снижают в результате процессов стеклования, старения 
и релаксации эластичность и упругие свойства резины, что, в свою 
очередь, сопровождается уменьшением контактного давления и 
нарушением герметичности соединения.

Поэтому при определении начальных параметров уплотни
тельного кольца необходимо создавать некоторый «запас» кон
тактного давления.

Расчеты колец и канавок. В гидросистемах машин в основном 
применяют прямоугольные канавки (см. рис. 372, а), размеры 
которых должны быть такими, чтобы при наихудшем сочетании 
отклонений размеров сопрягаемых деталей кольцо имело монтаж
ное сжатие. Глубина канавки, в которую помещают кольцо, вместе 
с зазором между уплотняемыми поверхностями должна быть мень
ше диаметра d поперечного сечения свободного кольца на вели
чину к, значение которого определяет величину предварительного 
сжатия кольца. Для колец подвижных соединений с диаметром 
поперечного сечения 2 мм величину к принимают равной — 10"о 
диаметра сечения и 10—6 % диаметра — для колец с диаметром 
2—0 мм. Для уплотнений неподвижных соединений к может быть 
увеличен, если это допускается условиями монтажа, до 15—25% 
диаметра поперечного сечения кольца. Следует отметить, что 
с повышением предварительного сжатия выносливость уплотне
ния повышается.

С учетом допусков на размеры деталей фактическое сж ати е  
кольца может быть меньше расчетного. Значение ф акти ческою  
сжатия кольца с учетом изменения линейных размеров
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> где rfmm — минимальный диаметр сечения уплотнительного кольца 
с учетом возможных производственных отклонений;

Ьюах — максимальный размер (глубина) канавки под кольцо. 
Радиус г2 сопряжения боковых стенок канавки с дном для 

Подвижных соединений выбирается равным 0,3—0,8 мм и для 
Сеподнпжных радиусом rt =  d/2. Этим 
же радиусом выполняют закругление 

К вы ш к а  угловой канавки (см. 
рис. 372, г).
Г Острые кромки канавки могут при

вести при пульсирующем давлении к 
разрушению вследствие подреза уплот

нительного кольца, ввиду чего кромки 
не закругляют, а лишь притупляют 
(гх « 0,02 мм).

Ширина а канавки должна быть 
;примерно на 20—25% больше диаметра 
d поперечного сечения кольца в сво
бодном его состоянии или равна ши
рине кольца в обжатом состоянии.
Увеличение бокового зазора между 
уплотнительным кольцом и боковыми 
стенками канавки сопровождается при 
двусторонней работе уплотнения (если
давление прикладывается попеременно к противоположным сто
ронам поршня) увеличением «люфта», который нежелателен.

Размеры канавок для уплотнений подвижных соединений рас
считываются по формулам (рис. 385): 

для канавки в поршне

ж ш ж щ

Рис. 385. Расчетная схема 
уплотнительного узла с 
кольцом круглого сеченпя

С тах  =  ^mln — 2 ( d щах — &тах)> 

Cmln =  ^ тах  — 2 (</ш1п — ^т!п)> 
Dmax = Cmln — 0,1 dH\
Dmin =  Cmin — 0,25dM; 

для канавки в цилиндре

£mln — ^тах + 2 (dmax Л'тах)!
Етлх =  Вт \а "4* 2 (</mln &raln)> 
Dmax — ^mln 0,1 dH,
Dmin — ^mln — 0,25 dH,

(495)

(496)

где A — внутренний диаметр цилиндра или буксы;
В — внешний диаметр поршня или штока;
С — внешний диамспр капавкп (шейки канавки) на поршне; 
D — внутренний диаметр кольца в свободном состоянии;
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Е — внутренний диаметр канавки в цилиндре; 
dH — номинальный диаметр поперечного сечения уплотни- 

тельного кольца; 
d — фактический диаметр поперечного сечения уплотнитель, 

ного кольца;
к — радиальное сжатие уплотнительного кольца. 

Рекомендуемые соотношения размеров колец и канавок прц. 
ведены в табл. 24.

Т а б л и ц а  24
Размеры колец и кананок

Номинальный 
внутренний 

диаметр кольца 
(номинальный 

диаметр штока) 
в мм

Диаметр
поперечного 

сечения 
кольца 
в мм

Глубина 
канавки 
(с учетом 

радиального 
зазора) 

в мм

Ширина ка

прямоугольный 
без учета защит

ных колец 
(см. рис. 372, а)

навкп в мм

угловой или 
дуговой 

(см. рис. 372, г)

3 -1 0 1.6+..М 1.45 2.4 3,6
10-18 2i5+«.o, 2,25 3.6 5,6
18-36 3,4"»->' 3,10 4.8 7.5
36-110 5.24-0. ,0 4.80 7.0 12,0

110-270 6,6 '-о-" 6,00 9,0 15,5

УПЛОТНЕНИЕ ВРАЩАЮЩИХСЯ ВАЛОВ

Уплотнения вращающихся валов осуществляются в основном 
двумя способами: по окружности вала (радиальное уплотнение) 
и по торцовым поверхностям (торцовое или механическое уплот
нение).

Помимо э т о г о , в  соединениях с вращательным движением с в ы 
с о к и м и  скоростями применяют в некоторых случаях динамические 
уплотнения центробежного (импеллерного) и винтоканавочного 
(спирального) типов. Эти уплотнения не устраняют зазор, а лишь 
способствуют уменьшению утечек, что достигается «запиранием» 
зазора или отбрасыванием жидкости обратно в уплотняемую по
лость. Последние уплотнения (см. рис. 354) применяются в гидро
агрегатах преимущественно в качестве промежуточных.

Уплотнения вращающихся валов должны обеспечивать пол
ную герметичность. Однако ввиду сложной зависимости механиз
ма герметизации от различных факторов полное устранение уте
чек затруднительно, поэтому оговаривается допустимая утечка. 
В частности примерно 80% синтетических радиальных уплотненна 
валиков насосов диаметром 15—25 мм (при давлении 1 кГ/см'1) 
имеют утечку 0,0022 г/ч, и л и  около одной капли за 1 0  ч работы. 
Около 15% уплотнений имеют утечку до 0,1 г/ч, которая счи
тается нредельпой.



В машиностроении широко применяются (80—85% всех уплот
нений этого назначения) уплотнения радиального (манжетного) 
типа (рис. 386). Эти манжеты в основном изготовляются из резины 
В резиноподобных материалов и реже нз кожи. Применяют мас
лостойкие сорта синтетического каучука, имеющие при 25° С 
твердость по Шору 65—85.

На рис. 386 представлены конструктивные схемы типовых 
цанжет из резины (рис. 386, а и б) и кожи (рис. 386, в). Уплотне
ния с резиновыми манжетами в основном отличаются друг от друга 
местом расположения металлического каркаса с, служащего для 

сличения жесткости манжет. Каркас располагается с внешней

УП ЛО ТНЕНИЯ РАДИАЛЬНОГО ТИПА

L / .

] [

г) й)
Рнс. 386. Формы сечепий манжет для уплотиення 

вращающихся валиков

(рис. 386, а) и внутренней (рис. 386, б) сторон манжеты или заде
лывается внутрь тела манжеты (см. рис. 389). Расположение ме
таллического каркаса с внутренней стороны и внутри тела ман
жеты предпочтительнее внешнего расположения, если предусмот
рен демонтаж уплотнения, благодаря тому что при смене манжеты 
не будет портиться поверхность гнезда корпуса. Для двусторон
него уплотнения (разделения сред) применяют манжеты с двумя 
рабочими кромками с плоскими поджимными пружинами 
(рис. 386, г). Манжеты, представленные на рис. 386, д и е, снаб
жены вспомогательными уплотняющими элементами (кромками) 
для ващиты основных кромок от грязи.

Особенностью работы уплотнений вращательных соединений 
является то, что контакт уплотнительной манжеты с поверхностью 
вала происходит по небольшой постоянной поверхности, вследст
вие чего на этой поверхности и кон такти р ую щ ей  с ней уплотняю
щей кромке манжеты развиваются высокие температуры, которые 
при окружных скоростях вала более — 4 м/сек могут превышать 
температуру рабочей жидкости на 40—50° С и более.
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Учитывая столь большой перепад температур, следует прп 
выборе рабочих параметров манжетного уплотнения вращающе- 
гося вала исходить не пз температуры жидкости в баке гидроси
стемы, а пз фактической температуры в месте контакта кромки 
манжеты с валом, превышение которой над температурой масла 
для одноманжетпого уплотнения можно принять 40—50° С, если 
отсутствуют более точные данные.

Испытания серийных насосов показали, что перегрев уплот
нительного узла в основном обусловлен выбором завышенного 
контактного давления манжеты на вал, которое, в свою очередь 
зависит от величины растяжепня манжеты при посадке ее на вал, 
а также от усилия затяжки браслетной пружины Ь, обжимающей 
эту манжету (см. рис. 386, а).

По достижении температурой кромки некоторого критиче
ского значения уплотнение теряег герметичность вследствие за
твердения резпны.

Температура в месте контакта манжеты с валом зависит 
также от давления рабочей среды, повышаясь с увеличением 
последнего. Это обусловлено тем, что давление нагружает кромки 
манжеты, повышая контактное давление ее с  валом.

Поэтому уплотнительные манжеты применяются прн давле
ниях жидкости перед уплотнением обычно не выше — 2  кГ/смг. 
При необходимости повышения этого давления должна быть сни
жена окружная скорость (число оборотов) вала.

Поскольку все эластичные материалы, применяемые в уплот
нительных соединениях, обладают свойством релаксации напря
жений под действием продолжительной нагрузки, для обеспече
ния надежного контакта кольца с валом манжету дополнительно 
прижимают спиральной (браслетной) пружиной b (см. рис. 386). 
От правильного выбора и тщательности изготовления пружины 
во многом зависит надежность уплотнения, так как от величины 
удельного давления зависят герметичность уплотнения и тем
пература вала и манжеты.

Так как радиальное давление, обусловленное предваритель
ным натяжением манжеты, при посадке ее на вал не сохраняется 
(уменьшается) в процессе работы, целесообразно это давле
ние сводить к минимуму также и в начале работы уплотнения, 
требуемое же радиальное давление обеспечивать в основном пру
жиной.

Манжета должна устанавливаться на вал с натяжением, кото
рое достигается тем, что диаметр D м отверстия в манжете в сво
бодном состоянии выбирается меньше диаметра D e вала (рис. 387, а).  
В практике размеры манжеты выбирают с таким расчетом, чтобы 
при монтаже ее на вал внутренний диаметр уплотняющих кромок 
(губ) был увеличен на 5— 8?о. Обычно внутренний диаметр ман
жеты в свободном состоянии выбирается примерно на 2  мм меньше 
диаметра вала.
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Внутренний диаметр О п кольца пруж ины  п свободн ом  состоя - 
нни обы чно вы бираю т примерно на 2 мм меньш е рабочего диаметра 
посадочн ого места манжеты под п руж и н у  D 0, равн ого сумм е диа
метра вала с удвоенной  толщ иной манж еты . Д ля распространен
ных диаметров валов ( ~  20 мм)  внутренний диаметр D n кольца 
пруж ины обы чно вы бираю т на 1 мм меньш е диаметра посадочн ого 
места манжеты иод п руж и ну. При расчетах и сходят из у сл ови я , 
чтобы при минимальном диаметре D emln вала, максимальной 

долщ пне smax манжеты и максимальном внутреннем диаметре
D кольца пруж ины  бы ло обеспечено растяж ение пруж ины
не менее 1 мм на диаметре:

“inln "f* 2Smax ~  D0 1.

Схемы установки ман
жеты на вал

Для резиновых уплотнений для валов с окруж ной скоростью  
v ^  4 м/сек удельное сжатие манжеты пружиной должно состав
лять ц =  15 -5- 22 Г/мм; для v =  
е 4  +  15 м. со ; ч - -  11 -*• 15 Г/мм.
Для кожаных манжет, предназ
наченных для работы при 80° С и 
скорости v = А м/сек, а также для ре
зиновых манжет при этой скорости 
и 150°С величина^ =  15 -н 22Г/мм.
Для кожаных манжет, работаю
щих при 110° С и v =  10 м/сек, 
а также резиновых манжет, рабо
таю щ их при 150° С и v =  15 м/сек, 
q =  9,5 -т- 13 Г/мм. Нижние пре
делы значений q устанавливаются рпс 3 3 7 . 
для уплотнения с более высокими 
окружными скоростями.

При монтаже манжеты на вал следует обратить внимание на 
возм ож ность выворачивания кромки уплотнительной губы ман
жеты в направлении стрелки d (см. рис. 387, а), которое может 
произойти при монтаже манжеты на вал в направлении стрелки а.

Ширина уплотняющей кромки резиновой манжеты. При уста
новке манжеты на вал контактирующая ее часть деформируется 
под действием усилия прижима, в результате чего образуется 
небольшая цилиндрическая поверхность (полоска) скольжения 
шириной а в несколько десятых долей миллиметра, которая и соз
дает уплотнительный контакт (см. рис. 386, а).

Так как сила трения и выделяющееся при этом тепло зависят 
в значительной степени от площади контакта манжеты с валом, 
ширина а поверхности этого контакта в уплотнениях, изготовлен
ных из синтетической резииы, должна быть минимальных размеров.

С уменьшением ширины контакта повышается также герме
тичность уплотнения, что обусловлено возрастанием при этом
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ваостренности эпюры напряжений, действующих по ширине по
лоски контакта.

Подобные уплотнения с узкой контактной поверхностью С(ь 
храняют хорош ую  герметичность, а также обладают малым трением 
однако не допускают перегрузки.

Окружная ск ор ость  и температура на поверхн ости  вала. Наи
более важными факторами, влияющими на работу рассматривае
мого уплотнения и определяющими его долговечность, являются 
окружная скорость и связанная с ней температура, развивающаяся 
на поверхности трения.

Например, уплотнения из резины обеспечивают прп 50— 70° С 
несколько тысяч часов работы, тогда как при 120° С срок их 
службы ограничивается несколькими десятками часов.

Кожаные манжеты можно применять для окруж ных скоростей 
вала до 10 м/сек и температуры на поверхности трения до 110° С, 
причем для окруж ных скоростей до 4 м/сек и температур до 60— 
70° С можно применять кож у дубового дубления; при более высо
ких скоростях и температурах следует применять кож у хромового 
дубления, которая пригодна для работы при температурах до 110° С.

Уплотнения из синтетических резин можно применять при 
окруж ных скоростях на поверхности трения до 2 0  м/сек, а в от
дельных случаях и до 25 м/сек. В зависимости от сорта резины они 
могут быть пригодны для работы при температуре на поверхности 
трения выше 150° С. Так, например, манжеты из силиконовой 
резины применяются при скорости 25 м/сек и 180° С.

Применять высокие скорости без крайней необходимости не ре
комендуется, так как это снижает надежность уплотнения. Обычно 
уплотнения нз пербунана при длительной эксплуатации в машин
ных маслах и окружных скоростях уплотняемого вала до 1 2  м/сек 
применяются при температурах не выше 110° С, причем такая 
скорость может быть допущена лишь в случае больших диаметров 
вала 50 мм). При малых диаметрах вала окружные скорости 
должны быть уменьшены; при диаметре вала — 1 0  мм окружные 
скорости не должны превышать 4 м/сек. При отсутствии избыточ
ного давления допускаются скорости до 15 м/сек.

Зависимость допустимой скорости от диаметра вала обуслов
лена в основном тем, что с уменьшением диаметра вала ухуд
шается отвод тепла от мест его образования. Кроме того, малым 
диаметрам соответствует более высокая, при тех же окружных 
скоростях, частота деформаций манжеты, обусловленная биением 
вала, в результате чего при высоких скоростях может быть на
рушена восстанавливаемость формы манжеты. По этой причине 
на многих предприятиях окружные скорости при диаметре вала 
до 50 мм и давлении 1— 2 кГ/см2 ограничены величиной 4 м/сек.

Ввиду того, что надежность уплотнения зависит от окружной 
скорости и температуры на поверхности вала, повышение одного 
из этих параметров против номинального значения необходимо

620



соответственно компенсировать уменьшением величины другого 
параметра.

Поскольку работа трения, нагрев и износ уплотнений валов 
пропорциональны окруж ной скорости, необходимо распола
гать уплотнение на частях вала с минимальным диаметром.

Износ уплотнительного узла можно уменьшить применением 
манжет, уплотняющая кромка которых лежит в плоскости, распо
ложенной под углом (а =  2 +  3°) к плоскости, перпендикулярной 
к оси вала (рис. 387, б) (см. также стр. 626).

К ачество  рабочих поверхн остей . Повышение чистоты обра
ботки вала уменьшает износ уплотнительной манжеты.

При увеличении средней высоты неровностей потери на трение 
возрастают, причем тем интенсивнее, чем выше рабочее давление. 
Испытания показали, что с увеличением шероховатости (неровно
стей) поверхности вала с 0 , 1  до 2  мк коэффициент трения уплот
нительной манжеты увеличивается на 30 % .

Для надежной работы манжетных уплотнений рабочая поверх
ность шейки вала, контактирующая с манжетой, должна иметь 
чистоту обработки не ниже у  7— 8  для валов с окружной скоростью  
меньше 4 м/сек и у  9 — 10 — для валов с окруж ной скоростью  
больше 4 м/сек. В ответственных гидроагрегатах, и в особенности 
в агрегатах, предназначенных для работы при высоких температу
рах, участок поверхности вала, контактирующий с манжетой, 
должен быть обработан с чистотой у  1 0 .

Немаловажным фактором в обеспечении надежности и срока 
службы уплотнения является технология обработки поверхностен 
уплотняющей пары. Опыт показывает, что применение для окон
чательной доводки поверхностей абразивных веществ нежела
тельно, так как абразив внедряется в микропоры поверхностей и 
служит впоследствии причиной их износа.

Т вердость поверхн ости  вала и точ н ость  обработки  деталей. 
Вы ход из строя уплотнений в основном (более 50%  всех случаев) 
происходит в результате износа поверхности вала в месте контак
та его шейки с манжетой, причем, как показали опыты, при по
вышении твердости вала его износостойкость повышается незна
чительно. Более того, распространено мнение, что при средней 
твердости (40 H R C) интенсивность износа вала с повышением его 
твердости  увеличивается. Так, например, износ закаленного вала 
при уплотнениях из неплотного материала (фетровых и войлоч
ных) выше, чем из сырого вала при этих же уплотнениях. Бесспор
ным исключением из этого является повышение поверхностной 
твердости  путем хромового покрытия (твердость по Бринелю 
1 0 0 0  единиц, чистота обработки у  1 0 ), прн котором сопротивление 
изн осу  увеличивается по сравнению с пехромированкыми валами 
в 5 — 6 раз.

Несмотря на указанную противоречивость в оценке влияния 
твердости вала на износ, практика показывает, что чрезмерное
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повьипепис твердости пала при работе с резиновыми уплотпитолг,- 
ними кольцами и большинстве случаев нецелесообразно. Обычно 
эту твердость выбирают не менее 5 8 —G2 IIR C.

Работоспособность манжет значительно повышается при но- 
крытии серебром втулок в местах контакта их с резиной. II,, ,0. 
жительное влияние этого покрытия в основном обусловлено высо
кой теплопроводностью этого материала, а также благодаря удер
жанию смазки.

Однако серебряное покрытие может расслаиваться, в резуль
тате чешуйки серебра вызовут разрушение эластомерного уплот
нения.

Учитывая, что уплотнительный узел выходит из строя в боль
шинстве случаев вследствие износа вала, на последний и в особен
ности, когда манжетное уплотнение работает по шейке слож ной

или дорогой детали, целесообразно 
устанавливать сменную втулку а нз 
твердого материала, которую прн 
износе можно было бы легко заме
нить (рис. 388, а).

Заслуживает внимания метод 
окончательной обработки поверхно
сти вала под резиновое уплотнение 
с помощью обдува стеклянными ша
риками диаметром ~ 0 ,0 5  мм, пода
ваемыми в струе жидкости. Вал перед 
этим обрабатывается до максималь
ной чистоты ( — 0 , 0 0 2  мм).

Прц этой обработке на уплотняе
мой поверхности образуются не сое

диненные между собой мнкроуглублення, которые удерживают 
рабочую жидкость и препятствуют выносу ее за уплотнение.

Испытания радиальных манжет при давлении р =  5 кГ см2 
и скорости 400 м/мин длительностью 500 ч показали, что утечка 
через уплотнения со  шлифованной поверхностью вала составля 11 
в среднем ~  0,13 см3/ч, тогда как в уплотнении с обработкой стек
лянными шариками она составила 0 , 0 1  см%!ч.

Необходимо выдерживать точность изготовления деталей уп
лотнительного узла. На основании опыта можно рекомендован, 
допуск на диаметр вала ± 0 ,025мм, хотя часто уплотнение полу
чается достаточно эффективным при допуске ± 0 , 1  мм и выше. 
Диаметр мапжеты должен быть выдержан в пределах 0 ,5 — 1.0 мм.

Внутренняя поверхность манжеты должна быть концентрична 
наружной (посадочной) ее поверхности. Биение наружной поверх
ности, посаженной на оправку, должно быть не более 0,5 мм. Ман
жета должна быть плотно заж'ата между корпусом н зажимным 
(распорным) кольцом уплотнительного элемента. Поворачивание 
или осевое перемещение ее не допускается.
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ты (6)



Герметичность зависит также от деформаций и вибраций по
верхностей сопряжении, наблюдаемых при работе машины. При 
радиальном биении уплотняемого вала герметичность уплотнения 
неизбежно нарушается. Это обусловлено тем, что для сохранения 
плотности контакта манжеты с валом необходимо обеспечить не
прерывное сопряжение кромки манжеты с поверхностью'вала при 
его вращении. Из схемы, показанной на рис. 389, видно, что при 
эксцентричном расположении оси вращения вала относительно 
геометрической его оси вал совершает круговращательное движе
ние с амплитудой, равной эксцентрицитету е. При этом точки со
прикосновения кромки манжеты с поверхностью вала совершают

Рис. 389. Эксцентричное рас
положение оси вращения вала 

£ относительно геометрической 
оси его сечения

Рис. 390. График, характеризующий 
допустимые величины эксцентрично
сти оси вращения и геометрической 

оси шейки вала под манжету

в результате эксцентричности его оси вращения по овальной тра
ектории. Если кромка манжеты не успевает в результате действия 
сил инерции и трения, а также недостаточной упругости уплотни
тельного элемента следовать за поверхностью вала, то между нею 
и валом образуется зазор s, положение которого будет меняться за 
каждый оборот вала на 360°. Возможность образования такого 
зазора и его величина определяются эксцентрицитетом е и угловой 
скоростью вала со.

Радиальное биение вала может быть также обусловлено его 
прогибом при вращении и прочими причинами.

Допустимое биение (эксцентрицитет) вала зависит от числа 
оборотов. На рис. 390 показан график, характеризующий допусти
мые величины эксцентричности, обусловленной смещением оси 
вращения вала и геометрической оси его шейки под манжету.

Очевидно, при оценке рассматриваемого параметра должны 
быть учтены также биения вала, обусловленные его прогибом 
в результате динамического дисбаланса и прочими причинами.

Для обеспечения герметичности действие вибрации (биения) 
вала должно компенсироваться дополнительным прижимным
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усилием, развиваемым пружиной. Однако опыт показывает, что прц 
больших значениях е и м пружина не может обеспечить «слежение» 
за непрерывным сопряжением манжеты с валом. Так, например 
при эксцентрицитете, равном е =  0,5 мм, и числе оборотов вала 
выше 2500 в минуту применение браслетных пружин обычно не 
дает положительного эффекта и герметичность уплотнения нару. 
шается.

В том случае, когда избежать биения вала невозможно, следует 
компенсировать отрицательное его влияние на герметичность 
соответствующим уменьшением окружной скорости, а также повы
шением чистоты поверхности. Практически допускамое радиальное 
биение шейки вала (диаметр 1 0 — 2 0 л.н)под уплотнительным коль
цом должно быть при окружной скорости до 2  м/сек не более 0 , 2  мм, 
при окружной скорости 2—4 м/сек — не более 0,1 мм и свыше 
4 м/сек — не более 0,06 мм.

При выборе допустимого биения следует также учитывать число 
оборотов вала; как правило, для высоких чисел оборотов, порядка 
2 0 0 0  об/мин и выше, биение должно быть не более 0 ,08—0,1 мм; 
при меньших числах оборотов допускается биение до 0 ,1—0,15 мм. 
Предельным эксцентрицитетом для 2500— 4000 об/мин можно 
считать е =  0,3 мм.

Частота колебаний (биений) вала может совпадать при опреде
ленных скоростях его вращения с собственной частотой коле
бания кромки манжеты, что сопровождается возникновением ре
зонансных ее колебаний, приводящих к быстрому износу уплот
нения. Эти колебания кромки могут быть вызваны также трением 
(прилипанием) кромки по валу. При работе манжеты по шейке вала 
с более грубой обработкой (шероховатость 0,25 мк) кромки ман
жеты обычно не вибрируют.

На работу уплотнительного узла также влияет, но в меньшей 
степени, чем радиальное биение вала, несоосность прочих сопря
женных деталей. В частности для обеспечения равномерного при
легания манжеты к валу посадочный диаметр колодца под уплот
нение должен быть концентричным оси вращения вала или в слу
чае вращения самого уплотнения его ось вращения должна быть 
концентрична оси шейки, но которой работает уплотнение. Допу
стимые отклонения не должны превышать 0 , 2  л л  при числе оборо
тов ниже 2 0 0 0  в минуту и 0 , 1  жл при 2 0 0 0  в минуту и выше.

Давление жидкости. Ввиду того, что давление жидкости допол
нительно нагружает кромку манжеты, рассматриваемые уплотне
ния обычно применяются при давлениях до 2 кГ/см2 и лишь в от
дельных случаях при более высоких давлениях. Если давление 
выше 1— 1,5 кГ/см2, окруж ная скорость вала должна быть меньше
6 —5 м/сек, а температура на поверхности контакта не выше 8 0 — 
70“ С; при этом радиальное биение вала не должно превышать 
0,05 мм, чистота обработки его рабочей поверхности должна быть 
не ниже у  8  (соответствует 0 ,5— 0 , 6  мк средней высоты неровно-
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стен). При давлениях выше 5— 7 кГ/см2 скорости вращения 
должны быть понижены, а чистота поверхности соответствовать 
Ь 9 .

При выборе скорости вала н давления жидкости можно и схо
дить из установленной практической зависимости, согласно 
которой допускаемая для манжетных уплотнений величина произ
ведения скорости вращения на давление уплотняемой среды яв
ляется постоянным параметром для вала данного диаметра.

Допустимое давление жидкости лимитируется также жест
костью шейки манжеты (см. рис. 386, а), которая под действием 
давления прогибается и в результате поверхность контакта ман
жеты с валом увеличивается вплоть до ка
сания его прогнутой ее наружной частью.

Для уменьшения нагрузки на кромку 
манжеты, обусловленной давлением жидко- 

Р стн, при давлениях выше 2 кГ/см2 под шейку
I манжеты устанавливают опорную конусную 

шайбу b (см. рис. 388, 6), с помощью кото
рой уплотнительная кромка манжеты раз
гружается от сил давления жидкости. Рабо
чее давление жидкости в этом случае может 
быть повышено до 1 0  кГ/см2, а в отдельных 
случаях до 40— 50 кГ/см2.

Срок службы. Манжетные уплотнения ва
ликов насосов, в особенности насосов, рабо
тающих в пыльных условиях, приходится 
заменять практически через каждые 800 ч 
работы.

Однако срок службы уплотнений из резины при условии ра
боты вне пыльных условий и если температура в месте контакта 
манжеты с валом не превышает 60е С над температурой окруж аю
щей среды, может составлять 1500 ч и выше. Стендовые испытания 
рассматриваемых уплотнений из кожи и резины длительностью 
~  300 ч, проведенные при окруж ной скорости рабочей части вала 
~  6,5 м/сек, перепаде давления 100 мм вод. ст. и температуре ее 
80 С, показали, что утечка масла не превышала 0,05 см3/ч.

Герметизация с помощью колец круглого сечения. Для уплот
нения вращательных соединений применяются также резиновые 
кольца круглого сечения. Однако опыт показывает, что при уста
новке этих колец но обычной схеме (под прямым углом к оси вра
щения вала) они могут применяться лишь при небольших окруж 
ных скоростях (до 0,5 м/сек) и небольшом радиальном сжатии 
кольца |см. выражение (493)], которое в этом случае не должно 
быть более 5 — 6 % от поперечного его сечения.

При более высоких значениях этих параметров на контактной 
-рхности ргыьиьаютсл высокие температуры, вызывающие 

старение резины и быстрый выход уплотнения из строя.

Рис. 391. Схема уста
новки уплотнительно
го кольца под углом 
к плоскости, перпен
дикулярной к оси 

вала
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Снизить трсиис и облегчить условия работы можно установ
кой колец под некоторым углом (рис. 391) к плоскости, период, 
дикулярной к оси вала, в результате чего значительно улучшаются 
смазка скользящих поверхностен и условия отвода от них тепла. 
Смазка в этом случае поступает в зону контакта принудительно 
и при каждом обороте вала обновляется, вследствие чего снижа
ются при всех прочих равных условиях трение и температура п зоне 
контакта. Испытания показали, что при установке кольца (3,0 
X 23 мм) под углом а =  3° коэффициент трепня снижается при
мерно в 2  раза по сравнению с обычной установкой кольца в пло

скости, перпендикулярной к ощ  
вала. Кроме того, при наклонном 
расположении кольца зона трения 
ие ограничена узкой полоской 
контакта, как при а =  0 , п ре
зультате кольцо охватывает более 
широкий участок поверхности вра
щающегося вала, благодаря чему 
значительно улучшается отвод 
тепла от поверхности трения.

Кольца круглого сечепия допус
кают более высокие, чем манжетные 
уплотнения, давления жидкости, а 
также допускают применение од
ного кольца при изменении направ
ления действия жидкости. Ути 
кольца пригодны для работы (прн 
окруж ной скорости 0 ,1—0,15 ле/сек) 
при давлении до 100 кГ/см-.

Потери на трение и соответст
венно температура рабочей кромки 
кольца уменьшаются с увеличе

нием угла а его наклона. Снижение прн увеличении угла а тре
ния и механических потерь энергии обусловлено улучшением 
условий смазки. На рис. 392 представлены кривые перепада тем
пературы в зоне контакта кольца с валом и масла в корпусе в за
висимости от окруж ной скорости вала и угла наклона кольца.

Повышение угла а кольца ограничено тем, что при достижения 
определенной величины наклона ухудш ается герметичность уп
лотнения, а также усложняется изготовление уплотнительного 
узла. Утечка в этом случае появляется, когда линейная величина 
наклона становится больше ширины полоски I контакта кольца 
с валом:

где de — диаметр вала.
Эта утечка обусловлена переносом уплотняемой поверхности 

вала жидкости в виде тонкой иленки, которая, снимаясь (сгре

2,0 м/сек 
Окружная скорость вала
392. Зависимость перепада 

температуры в уплотнительном 
узле от окружной скорости вала

Рпс.
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баясь) уплотнительным кольцом на стороне пизкого давлеппя, 
образует с  точенном времени «утечку*.

Ввиду этого значение угла и для валов (о14— 25 мм) насосов 
рекомендуется выбирать равным 3 , 5 — 4 ° .  Перепад температур на 
кромке уплотнительного кольца и жидкости можно принимать 
при расчетах колец (установленных под этим углом) равным 25° С 
(см. рис. 392).

Рассматриваемые кольца рекомендуется применять при окруж 
ных скоростях вала до 2,5 м/сек и давлениях жидкости до 5 кГ/смг. 
П ри этом радиальное сжатие колец должно составлять 9— 1 1 % . 
П ри окруж ной скорости 0,5 м/сек давление может быть повышено 
до 50 кГ/см2.

Согласно иностранным данным эти кольца применяются в на
сосах при числах оборотов уплотняемого вала до 9000 в минуту.

Размеры уплотнительного кольца и канавки для размещения 
последнего должны быть подобраны такими, чтобы была устра
нена возможность проворачивания кольца в канавке относительно 
осн вала, для чего момент силы трения кольца в канавке должен 
превышать момент силы трения его по вращающемуся валу. 
Размеры кольца и вала обычно подбираются так, чтобы кольцо 
надевалось на вал без растяжения, т. е. внутренний диаметр коль
ца должен быть равен или несколько больше диаметра de вала. 
Наружный же диаметр кольца в свободном состоянии должен быть 
на 5 —8%  больше диаметра dK донышка канавки. При таких со 
отношениях размеров, обусловливающих деформацию кольца без 
растяжения, контакт его с валом определится только окружным 
и поперечным сжатием кольца.

При окруж ном сжатии кольца улучшается также его контакт 
с  валом и изменяется форма поперечного сечения, которая при
ближается к овальной, благодаря чему увеличивается ширина 
полоски, по которой кольцо контактирует с валом.

Чистота обработки поверхности вала должна быть не ниже 
V 9 — 10; овальность вала не более 0,01 мм; радиальное биение 
вала не более 0,05 и осевое биение не более 0 ,3 —0,5 мм.

Рассматриваемые кольца обеспечивают высокую (практически 
полную) герметичность уплотнения и длительный срок службы. 
Герметичность уплотнения за время испытаний колец (размер ко
лец 3,6 X 23 мм; угол наклона а  =  3,5 ч- 4°; радиальное сжатие 
(10 -*• 13)% d; окруж ная скорость вала 2 м/сек; жидкость АМГ-10; 
давление 5 кГ/см2; температура жидкости 70—80' С] длитель
ностью 600 ч почти не нарушилась (утечка жидкости не превышала 
0 , 2  см3/ч).

УПЛОТНЕНИЯ ТОРЦОВОГО ТИПА

При повышенных требованиях к уплотнениям вращательных 
соединений в части пригодности их для работы при высоких 
Давлениях и оборотах вала в сочетании с высокими температурами
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применяют уплотнения торцового типа (рис. 393, а), в котор,.,* 
движущаяся уплотняющая поверхность контактирует с внешней 
поверхностью вала в плоскости, перпендикулярной к оси вала 
Эти уплотнения отличаются простотой — уплотняющие поверх! 
ности торцового уплотнения имеют самую простую геометриче
скую  форму — плоскость. Уплотнения торцового типа обеспечи
вают высокую, практически полную герметичность и долговечны 
а также обладают относительно малыми потерями мощности на 
трение, которые составляют 0 ,2 —0,5 потерь мощпости в манжетных

г)
Рис. 393. Схемы элементов торцового уилотиеиин

уплотнениях; при соответствующем подборе материалов скользящей 
пары подобные уплотнения длительное время могут работать без 
смазки, а также в любых рабочих средах. Уплотнения можно приме
нять при окруж ных скоростях уплотняемого узла до 60 м/сек (соот
в е тств у е т^  ООО об/мин) и давлениях среды до 400 кГ/см2. Предель
ные скорости скольжения в основном ограничены воздействием 
развивающихся при этом температур на неметаллические уплот
нительные элементы невращающегося кольца. При применении 
в качестве уплотнительного соединения металлических сильфонов 
скорости скольжения могут быть повышены, согласно зарубежным 
литературным данным, до 100 м/сек. Температурный диапазон для 
этого уплотнения составляет в зависимости от применяемых мате
риалов и жидкостей от — 75° С до + 4 5 0 °  С и  выше. По данным за
рубежной печати эти уплотнения работают в гидросистемах 
управляемых спарядов при 540° С.
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На рис. 393, а показана схема типового торцового уплотнения, 
которое состоит из нагруженного пружиной 1 уплотнительного 
кольца 2, изготовленного из мягкого антифрикционного материала, 
и контактирующ его с ним по торцу металлического опорного 
кольца (буксы) 4 с высокой твердостью. Уплотнительное кольцо 
крепится либо к вращающемуся валу, либо соединяется с непод
вижным корпусом, а опорное в первом случае крепится в корпусе 
и во втором — на вращающемся валу. При этом одно из колец 
должно иметь свободу перемещения вдоль оси, благодаря которой 
оно с помощью пружины 1 может быть прижато ко второму кольцу. 
Пружина создает предварительное контактное давление на поверх
ностях колец, достаточное для предотвращения утечек жидкости 
при нулевом или близких к нему давлениях рабочей среды. По 
мере увеличения давления к усилию пружины 1 добавляется уси
лие неуравновешенного давления жидкости в камере со стороны 
пружины, вследствие чего контактное давление (удельная нагруз
ка) скользящей пары будет повышаться пропорционально увели
чению этого давления.

Уплотнение подвижного элемента (кольца) по поверхности 
осевого  скольжения осуществляется с помощью круглого ре
зинового кольца 3 (см. рис. 393, а) или иных уплотнитель
ных колец и манжет, а также сильфонов (мембран) (рис. 
3 9 3 , б  и  в).

Хорош ие свойства имеют уплотнения с клиновидным уплотняю
щим элементом 8  из фторопласта (рис. 393, г), нагруженным пружи
нами 9, усилием которых обеспечивается требуемая плотность 
контакта между конусной втулкой и валом, а также конусной по
верхн остью  этой втулки и уплотнительным кольцом 7.

Для герметизации крышки этого уплотнения применяют коль
ца (сальники) 5. В промежуточную камеру 6 подводится жидкость, 
которая служит разобщающим затвором, а также охлаждает тру
щийся узел. При работе со средой с плохими смазывающими спо
собностями в камеру 6 подводится смазка.

П ри высоких температурах и давлениях рабочей среды до
7 — Ю кГ/см2 применяют уплотнения с металлическими сильфо- 
нами (рис. 393, б и в) и при давлениях до 1 кГ/см2 — уплотнения 
с фторопластовыми и резиновыми сильфонами.

К он так тн ое  давление колец. С целью снижения контактного
давления площадь /  =  - j  (d\ — dl), на которую действует дав
ление жидкости, прижимающее подвижное кольцо к неподвиж
ному, принимается меньше площади F  =  {d\ — dl), по которому 
прои сходи т контакт пары. Правильным подбором отношения 
к =  ~ , которое называется коэффициентом уравновешивания

(обратная ему величина 1 /& =  -у- называется степенью разгрузки)
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уплотнения, можно получить коптактпое давление колец значи
тельно ниже удельного давления рабочей среды.

При условии F  =  /  контактное давление (без учета разгружаю
щего действия давления жидкости в зазоре между кольцами 2 
и 4) равно давлению р , рабочей среды. Уплотнения этого типа 
получившие название неразгруженных, применяются при отно
сительно невысоких давлениях рабочей среды, которые при мине
ральном масле обычно не превышают 15 кГ/смг. Если рабочая 
среда с низкими смазывающими качествами, то они пригодны для 
работы при давлениях не выше 6 — 8  кГ/смг.

Надежность работы этих уплотняющих устройств в первую 
очередь зависит от правильного соотношения величины контакт 
ной поверхности колец F  и поверхности / ,  на которую  действует 
давление жидкости, нагружающее подвижный элемент (кольцо)
2 уплотнения (см. рис. 393, а), а также частично от усилия пру
жины / ,  создающей первоначальное нагружение этого элемента.

Допуская, что непосредственный контакт поверхностей сколь
зящей пары отсутствует и течение жидкости в зазоре подчиняется 
гидродинамическому закону, условие равновесия осевых сил, 
приложенных к подвижному в осевом направлении элементу 2, 
можно выразить уравнением

где рср — среднее давление жидкости в зазоре между прилегаю
щими поверхностями колец;

&Р — Pi — Рг — перепад давления между давлением уплот
няемой среды и полостью низкого давления; при усло
вии, что полость низкого давления соединена с атмосфе
рой Др =  р ,;

/  =  Y  W  — d\) —  площадь, на которую  действует давленно
жидкости, прижимающее подвижный в осевом напра
влении элемент (кольцо) 2 пары к неподвижному;

F =  (d\ — dj) —  площадь контакта прилегающих поверх
ностей колец 2 и 4;

Т — сила трения подвижного кольца 2 в корпусе;
Р „ р — усилие затяжки пружины 1.

Ввиду того, что в правильно сконструированном уплотнении 
сумма сил (Г  +  Р„р) обычно не превышает 5— 8%  осевого усилия 
давления жидкости, действующего на подвижный элемент, в рас
чете ею пренебрегаем. При этом допущении уравнение (497) примет 
вид

pCI,F =  A p f ± T  -  Р пр =  О, (497)

или
(498)

Рср _  d\ — d\ 
Pi dl ~ di '

(499)
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Допуская далее, что распределение давления жидкости в за-
| аоре в радиальном направлении по ширине b =  уплот-
гняющ еп поверхности (пояска) будет линейным, что справедливо 
[п ри  условии параллельности поверхностей, образующ их зазор,
! можно написать

В соответствии с этим равновесие сил давления жидкости на 
■  уплотнительное кольцо с учетом указанного расклинивающего 
I  действия жидкости наступит при линейном распределении давле- 
I  нил в зазоре при условии

■ :  *=? = £ ^ f = ° A  (500)
I  где к  — коэффициент уравновешивания (разгрузки).

При этом значении коэффициента к плотность контакта, тре- 
Р буем ая  для сохранения герметичности, достигается лишь дейст- 
I- вием усилия натяжения пружины 1.

П оскольку распределение давлепия в зазоре по радиусу может
I  быть нелинейным, коэффициент к обычно выбирают больше 0,5, 

так как в противном случае усилие давления жидкости в зазоре 
и  может превысить усилие сжатия колец и уплотнение «рас

кроется».
Причиной нарушения линейности распределения давления в 

зазоре может служ ить клиновидность зазора в радиальном на
правлении. В зависимости от характера парушения плоскостности 
образуется конфузорная или диффузорная щель, в результате 
нарушается баланс действующих сил, что сопровож дается либо 
«раскрытием» уплотнений, либо излишним трением. Клиновид
ность зазора (масляной пленки) с расширением в сторону вы
сокого давления ухудш ает герметичность, в особенности при 
больших числах оборотов, причем прн клпновидности в 3—5 мк 
обычно наступает отжим подвпжпого элемента (кольца). Коэф- 

% фициент разгрузки в этом случае должен быть больше 0,5. Клино- 
видность зазора с расширением в сторону низкого давления улуч
шает герметичность уплотнения, однако сопровождается при том 
же коэффициенте разгрузки повышением трения и увеличением 
температуры и износа скользящ их поверхностей, поэтому она так 
же недопустима, как и первая клиновидность.

На основании практических данных для уплотнений с широкой 
контактной поверхностью 6  =  3 -т- 5 мм прн маловязких маслах 
можно рекомендовать следующие значения коэффициента уравно
вешивания: для давлений рабочей среды выше 8 — 10 кГ!см% к =  0,55 -ь 0,6 и более низких давлений к =  0,6 -ь 0,65. Однако 
при качественном изготовлении деталей уплотнительного узла
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этот коэффициент может быть принят равпым к =» 0,5 -ь 0,56 
причем большее его значение соответствует уплотнениям, предназ
наченным для маловязкнх масел.

В связи с этим следует указать, что температура в зазоре тор
цового уплотнения не должна превышать температуры интенсив
ностью  парообразования (кипения) рабочей жидкости, при которой 
нарушается (ухудшается) смазка скользящей пары и снижается 
подъемная сила смазочного слоя. Кроме того, следует иметь 
в виду, что температура в стыковом зазоре вдоль радиуса но 
ширине уплотняющего кольца может изменяться, повышаясь от 
периферии к центру; разность температур может достигать 
20— 25° С. Последнее обусловлено лучшим отводом тепла от 
внешних стенок кольца.

Предел уравновешивания действующих сил без нарушения 
герметичности зависит от многих факторов, в том числе и от ка
чества рабочей жидкости, вязкость которой оказывает некоторое 
влияние на распределение давления в зазоре между поверхно
стями колец (с увеличением вязкости среднее давление в зазоре 
несколько уменьшается), поэтому коэффициент к для жидкостей 
большой вязкости может быть уменьшен. Так, например, по дан
ным зарубежной литературы качественно изготовленное уплот
нение надежно работает в машинных маслах при к — 0,4.

При оценке несущей (подъемной) способности масляного гра
ничного слоя следует также учитывать, что контактные поверх
ности представляют собой поверхности с большим или меньшим 
числом микровыступов, по которым происходит контакт колец и 
которые чередуются с выступами впадин, заполненных жидкостью. 
Эти впадины при относительном скольжении контактных поверх
ностей создают гидравлические мнкроклинья, способствующие 
разделению скользящ их поверхностей колец жидкостным слоем.

На основании экспериментальных данных ряда исследовате
лей можно считать, что для рабочих жидкостей гидросистем 
минимальная толщина масляного слоя, при которой обеспечи
вается жидкостное трение в скользящей паре торцового уплотне
ния, составляет 0,75— 1 мк. В общем случае эта толщина должна 
быть соизмеримой с максимальной высотой микронеровностей 
для принятого класса чистоты обработки поверхностей уплотни
тельных колец. По данным других исследователей толщина пленки 
в уплотнениях разгруженного типа (см. рис. 393, а) колеблется 
в зависимости от ширины Ь контактного пояска, коэффициента 
разгрузки к , перепада давления Ар и числа п оборотов вала в пре
делах от 0,75 до 2 мк, причем толщина пленки, как правило, умень
шается с увеличением Ь, к и Ар и понижением п.

Однако при малом значении коэффициента (к =  0,55) толщина 
пленки с повышением давления жидкости увеличивается, что 
обусловлено расклинивающим эффектом давления жидкости в сты
ковом зазоре.
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С целью повышения числа оборотов применяют уплотнение со 
свободно плавающим кольцом, помещенным между рассмотренной 
парой колец, благодаря чему снижается относительная скорость 
скользящ их поверхностен (рис. 394). Плавающее кольцо а обычно 
изготовляется нз графита нлн пластмассы.

Надежность уплотнения значительно зависит от ширины кон
тактного пояска колец, причем с уменьшением ширины пояска b 
(см. рис. 393, а) уменьшается толщина масляной пленки, момент 
трения и температура в месте контакта. Кроме того, с уменьше
нием ширины пояска упрощаются также вопросы обеспечения 
требуемой точности и чистоты обработки трущ ихся поверхностей, 
а также улучшается их смазка.

При увеличении ширины контактной поверхности ухудшаются 
условия отвода тепла, что приводит к повышению температуры 
в масляной пленке и соответствен
но к изменению свойств смазкн 
и возможности ее испарения.

В практике ширину пояска 
для диаметра кольца до 60—80л.м 
обычно принимают равной 3 мм; 
при диаметрах 80— 100 мм эту 
ширину доводят до 5 —6 мм. При 
малых диаметрах уплотнитель
ных колец ширина пояска сос
тавляет 1,5— 2 мм. Минимальная 
ширина пояска b определяется условием преодоления сил трения 
кольца. Принято также ширину Ь выбирать равной (0,1— 0,15) d, 
где d — диаметр кольца.

Ширина кольца из мягкого материала выбирается меньше пар
ного кольца из твердого материала с целью устранения врезания 
более узкого кольца в широкое, которое препятствовало бы сво
боде относительных перемещении колец в радиальном направлении.

Точность изготовления п чистота обработка деталей. Надежность 
и герметичность торцовых уплотнений, зависит от точности изго
товления и качества обработки скользящ их поверхностей. Наиболее 
важное значение, и в особенности прн высоких скоростях сколь
жения, имеет соблюдение перпендикулярности этих поверхно
стей к оси вращения вала. Величина допустимого торцового 
биения зависит от скорости, что обусловлено, тем, что если прн 
малых оборотах подвижное в осевом направлении кольцо может 
полностью или частично компенсировать некоторые нарушения 
перпендикулярности поверхностей контакта к оси вращения, то 
при больших числах оборотов эта компенсация станет невозмож
ной в силу действия сил пперции, в результате кольца потеряют 
вследствие образовавш егося клиновидного зазора плотность кон
такта, т. е. нри некотором значении торцового биения ориенти
рующееся кольцо будет как бы «подпрыгивать», сохраняя контакт

Р и с . 394. Торцовое уплотнение 
со свободно плавающим графит

ным кольцом
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с опорным кольцом пе по всей поверхности, а лппп» в одной топке. 
При некоторых же условиях это кольцо может вступить в резуль
тате колебательных движений, обусловленных торцовым биением, 
в резонансные колебания с амплитудой, превышающей величин 
торцового биения, вследствие чего герметичность будет по
теряна.

Кроме того, в колеблющийся торцовый зазор между коль
цами смогут попадать частицы твердого загрязнителя, что вызовет 
износ рабочих поверхностей колец.

Следует также отметить, что при искажении плоскостности и 
при перекосах поверхностей колец распределение давления в за
зоре будет вследствие гидродинамического эффекта асимметрич
ным, причем в одних местах оно может быть ниже, а в других выше 
давления уплотняемой среды. В первом случае жидкость затекает 
в зазор и во втором вытекает из него, причем, если эти расходы 
не соответствуют друг другу, возможен разрыв пленки, сопрово
ждающийся эффектом кавитации и осевыми вибрациями подвиж
ного кольца.

Допустимые торцовые биения для колец диаметром 50 мм при
ведены ниже:

Чпсло оборотов в минуту До 6000 6000—10000 10000—20 00*> 
Максимальное торцовое 

биение в м м .................  0,0180—0,0125 0,0125—0,0100 0,0100—0,0075

В ряде руководств приняты менее жесткие требования по тор
цовому биению, выполнение которых обеспечивает, при всех 
прочих благоприятных условиях, удовлетворительную работу 
уплотнения. Так, например, перпендикулярность герметизирую
щей плоскости к оси вала при окружных скоростях ~  40 м/сек 
рекомендуется выдерживать в пределах 0,01 мм на радиусе 25 мм. 
Максимальное торцовое биение, по зарубежным данным, для уплот
нительных колец диаметром 50 мм при числе оборотов до 6000 в ми
нуту не должно превышать 0,018 л л .

Большое влияние на герметичность уплотнения оказывает 
плоскостность контактирующ их (рабочих) поверхностей колец, 
нарушение которой не должно превышать 1 мк.

Ухудшение герметичности наблюдается также при волнистости 
рабочих поверхностей колец, что обусловлено утолщением мас
ляной пленки, происходящим с возрастанием скорости относи
тельного скольжения (вращения кольца); при известном значении 
волнистости грузоподъемность масляного слоя с повышением 
скорости так сильно возрастает, что может привести вследствие 
утолщения масляной пленки к потере герметичности.

Д опуски на торцовое биение н параллельность рабочих по
верхностей частично могут быть снижены при применении уплот
нительных колец со сферическими (см. рис. 393, в) контактными 
поверхностями.
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Нарушение плоскостности рабочих поверхностей колец может 
произойти также в эксплуатации и в особенности при работе 
в условиях высоких давлений (200 кГ1см2 и выше). Искажения 
плоскостности и формы кольца при этих давлениях уплотняемой 

;среды происходят в результате упругих его деформаций, при 
которых возникают конусность, волнистость и прочие дефекты 
рабочей поверхности, что неизбежно сопровождается наруше
нием плотности контакта. Эти искажения усугубляю тся тепловыми 
деформациями, вызываемыми неравномерным нагревом колец.

Поэтому кольца, применяющиеся в условиях низких давлений 
(см. рис. 393, а), оказались не пригодными для работы при высоких 
давлениях.

Опыт показывает, что наиболее полно 
удовлетворяет условиям работы при высо
ких давлениях (100 кП см - и выше) кольцо 
с симметричным относительно оси сечения 

Ктенки профилем (рис. 395), при котором 
возможность искажения плоскостности 
рабочей поверхности под действием сил 
давления жидкости и температуры сведе
на к минимуму.

Чистота обработки рабочих поверхно
стей н применяемые материалы. Опыты 
показывают, что наиболее рациональной 
является чистота обработки рабочих по
верхностей уплотнительных колец, кото
рая соответствует у  10. Уместно отметить, Рпс 3 9 5  Схема торцо- 
что этим требованиям удовлетворяет чи- вого уплотнения для вы- 
стота, приобретаемая рабочими поверхно- соких давлений
стями при износе в практических усл о
виях. Повышение чистоты обработки поверхностей выше у  11 при
водит к повышению трения и температуры поверхностей скольж е
ния. Герметичность при подобном повышении чистоты обработки 
практически не улучшается.

Качество уплотнений зависит в значительной мере от правиль
ного выбора материала контактирующих колец. В общем случае 
для деталей торцового уплотнения можно использовать материалы, 
применяемые в подшипниках скольжения. Ш ироко применяется 
пара из бронзового или чугунного уплотнительного кольца со 
стальным цементованпым опорным кольцом (буксой). Ч угун более 
пригоден для работы с маловязкими маслами, керосином и бензи
ном; при вязких маслах лучше использовать бронзовые кольца. 
Для масляной рабочей среды наилучшей парой являются кольца 
из графита и высококачественного чугуна.

Примепяют кольца с покрытиями герметизирующих поверх
ностей угольно-графитовыми, графито-металлическнми и керами
ческими материалами, а также кольца из иолитетрафторэтилеиовых



пластмасс с наполнителем (уголь плп стекловолокно). Угольно- 
графитовый материал стоек при температурах до 380° С. Уплот
нении из этого материала пригодны для работы при окруж 
ных скоростях до 60 м/сек и контактных давлениях до 30 кГ/см2. 
Для увеличения теплопроводности, прочности и износостойкости 
графитовый материал пропитывают баббитом, кадмием, медью, 
медными сплавами, бронзой, свинцом и серебром.

Х орош ие результаты получены при работе уплотнений из гра
фитовых материалов типа АГ-583-600, АО-СО, 45-1500. Для изго
товления из этого материала колец могут быть использованы ма
териалы угольных щеток электромашин в паре с инструменталь
ными, нержавеющими и легированными сталями, а также стелли
том и карбидом вольфрама.

В качестве материала для изготовления деталей скользящей 
пары применяется также графит марки СО-5 в паре со сталью 
25Х М Ю А, закаленной до 40— 45 H R C .

В масляной среде в паре с деталями из антифрикционного 
чугуна часто применяют также кольца из твердого синтетиче
ского каучука, пластмассы и прессованной древесины, тканей, 
пропитанных резиной и графитом керамических сплавов. Так, 
например, хорошие результаты показали уплотнительные кольца 
нз текстолита марки ПТК в сочетании со  стальной закаленной 
буксой , а также кольца из металла и пластмассы, напыленной на 
одну из рабочих поверхностей пары. Для напыления применяют 
в основном порошки полиамидов или фторопласта-4. Для обеспече
ния отвода тепла толщина напыленного слоя не должна превышать 
0 ,8 — 1 мм.

Применяют также уплотнительные кольца из фторопласта и 
текстолитовых материалов, трение которых ниже на 25% по срав
нению с трением металлических материалов (бронзы и др.). Уплот
нение вращающегося действия из текстолита можно использовать 
при скорости до 30 м/сек и удельном давлении 100 кГ/см2. 
Опыт показывает, что допустимое контактное давление для фто
ропластовых уплотнений, работающих в минеральном масле, 
не должно превышать 15 кГ/см2; для жидкостей с низкими 
смазывающими свойствами (керосин, бензин и др.) контактное 
давление выбирают равным 6 — 8  кГ/см2. Для давлений до 15— 
20 кГ/см2 и скоростей скольжения до 10— 12 м/сек при достаточной 
смазке применяют пары чугун — бронза и закаленная сталь —

твердые сплавы типа стеллита или карбида вольфрама в виде по
крытия в паре с металлами, защищенными различными неметалли
ческими покрытиями из керамики, фторопласта, полиамидных 
смол, углерода и др.

В торцовых уплотнениях применяют также детали с керами
ческими покрытиями (окись алюминия или окись циркония),

чугун.
Для работы при высоких температурах и давлениях применяют
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обладающие высокой стойкостью прп высоких температурах. Из 
керамических материалов этого типа распространен материал 
на основе окиси алюминия. Керамические кольца обладают хор о
шими показателями по износостойкости и сопротивлению корро
зии.

Высокой износостойкостью в сочетании с другими конструк
ционными материалами обладает карбид вольфрама. Однако при
менение его в условиях ш ирокого температурного диапазона за
труднено значительной разницей в тепловом объемном расширении 
в сравнении со сталями, поэтому он в основном применяется в виде 
тонкого покрытия одной из контактных поверхностей уплотни
тельного узла. В частности торцовое уплотнение кольцами из 
никелевого сплава и опорной стальной детали, покрытой карбидом 
вольфрама, применяется для герметизации насосов, предназначен
ных для работы на жидких металлах (эвтектическом сплаве калия 
и натрия) при 540° С и давлении 140 кГ/см2.

При высоких давлениях рабочей среды (400 кГ/см2 и больше), 
а также высоких окружных скоростях (до 46 м/сек) наилучшие 
показатели имеет пара, состоящ ая из стали 45 (для изготовления 
кольца 2) (см. рис. 395) и сплава АВМ -30 на основе вольфрама и 
меди (кольцо 1).

Химический состав сплава АВМ -30 следующий: 23—33% Си; 
1,5%  N i; 0,15%  С; N — основа, 6 0 -1 0 0  IIRC.

Прочие вопросы конструирования j-плотнительного узла. К а
чество рассматриваемого уплотнения зависит от способа компо
новки уплотнительного узла относительно уплотняемой среды 
и герметизации подвижного в осевом направлении кольца.

Наиболее рациональной является схема с наружным подводом 
жидкости к уплотнительным пояскам (см. рис. 393, а и 395), прп 
котором улучшается отвод тепла от места трения, а также умень
шается вероятность попадания в зазор между уплотнительными 
кольцами твердых частиц, которому в этом случае противодейст
вует центробежная сила.

Работа торцового уплотнения во многом зависит от герметиза
ции и способа обеспечения осевого перемещения подвижного в осе
вом направлении кольца. Наиболее пригодными для герметизации 
этого соединения при нормальных температурах являются рези
новые кольца круглого сечения. При работе в условиях высоких 
температур и агрессивных сред применяется металлический силь- 
фон (рис. 393, б и в).

Металлический сильфон одновременно используют и в качестве 
пружины для создания уплотняющего усилия в осевом направ
лении. Надлежащим размещением торцовых поверхностей колец 
относительно эффективного диаметра сильфопа (рис. 396, а) 
можно также регулировать контактное давление на торцовых по
верхностях уплотнительных колец в зависимости от рабочего дав
ления уплотняемой среды.
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При разработке торцовых уплотнений с сильфоном необходим,, 
учесть возможность возникновения резонансных явлений и в чап- 
ности явлений, обусловленных крутильными колебаниями, 
вызываемыми силами трения между скользящими поверхностями 
колец. Изменения величины этой силы вызовут колебания в за
крутке сильфона, амплитуда которых может при известных усло
виях недопустимо возрасти. Возможность подобных колебании 
особенно реальна при малой скорости, когда движение вращаю 
щегося кольца фактически чередуется с остановками. Сильфон при 
остановке кольца будет закручиваться до тех пор, пока его со 
противление кручению не превысит силу трения покоя. После того

Рпс. 396. Схемы торцового уплотаения с прижимом подвиж
ного кольца с помощью сильфопа (а) и магнитного взаимо

действия (б).

как вращающееся кольцо придет в движение коэффициент трения 
понизится и энергия закрученного сильфона вызовет заброс 
угловой скорости кольца с переходом его через равновесное поло
жение и последующей остановкой; после этого цикл повторится.

Для поджима подвижного в осевом направлении кольца к не
подвижному обычно применяются одно- (см. рис. 393, б и в) и много 
пружинные (см. рис. 393, а и г) устройства. Недостатками устрой
ства первого типа являются трудность обеспечения равномерного 
прижима (создания уплотняющего давления) по всей торцовой по
верхности уплотнительных колец, а также габаритные ограничения 
в осевом направлении. Применение многопружинных устройств 
упрощает регулирование усилия поджима, которое в этом случае 
достигается изменением количества пружин. Кроме того, послед
ние устройства имеют меньшую, чем однонружинные, длину 
в осевом направлении.

П ружину можно устанавливать как на невращающейся, так и 
вращающейся детали, однако во избежание завихрения жидкости,
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создающегося вращающейся пружппоп, ее рекомендуется устанав
ливать иа невращающейся детали.

П р е д в а р и т е л ь н о е  прижатие подвижного в осевом направлении 
кольца к неподвижному в некоторых конструкциях торцовых 
уплотнении осущ ествляется силами магнитного взаимодействия. 
В этой схеме (рис. 396, б) посаженное в корпусе кольцо, изготов
ленное из магнитного сплава, создает магнитные силы, которые 
притягивают подвижное кольцо из ферромагнитного материала. 
Это обеспечивает равномерное прижатие подвижного кольца к не
подвижному, а также высокую герметичность уплотнения, обус
ловленную частично силами молекулярного взаимодействия.

При применении уплотнения с магнитным прижимом жидкость 
не должна быть загрязнена стальными частицами, для чего перед 
уплотнением устанавливается магнитный уловитель (см. стр. 560).

Я) 6) в )  г )  д)
Рис. 397. Схемы устройств для принудительного ведения уилотии- 

тельного кольца

Уплотнения этого типа, выпускаемые некоторыми иностранными 
фирмами, рекомендуются для давлений уплотняемой среды 
210 кГ/см- нри 315е С.

Для того чтобы исключить передачу крутящ его момента, обус
ловленного трением колец, через эластичный поджимной элемент, 
в уплотнепиях большого размера применяют устройства для 
предотвращения от проворачивания подвижного в осевом направ
лении уплотнительного кольца. Для этого применяют различные 
механические средства фиксации с помощью шпонки (рис. 397, а), 
штифта (рис. 397, б), шлицев (рис. 397, в) и пр., из которых наи
более совершенным является многошлицевое соединение. При 
небольших размерах уплотнения крутящий момент передается 
подвижному кольцу уплотнения через сильфон или поджимную 
пружину. Концы витков пружины в сжатом состоянии закреп
ляются в пазах соответствующ их деталей (рис. 397, д).

Торцовое уплотнение нз неметаллических материалов. Пред
ставляет интерес торцовое уплотнение, одно из колец которого 
изготовлено из фторопласта, твердой резины и прессованной дре
весины. Подобное уплотнение допускает более высокие, чем ман
жетные уплотнения, давления ж идкости , обладает малым трением, 
менее точно в изготовлении и обеспечивает высокие герметич
ность и срок служ бы (до 10 ООО ч и более).

Схема подобного кольца показана на рис. 398. Контактная 
часть ориентирующегося кольца а выполнена из твердой резины 
(твердость но Ш ору 95).

П
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Надежность п срок службы этого уплотнения зависят от формы 
кольца, которое должно быть достаточно жестким, чтобы проти
водействовать радиальным силам давления уплотняемой среды и

обеспечивать приработку. Этим усло
виям наиболее полно отвечает кольцо 
трапециевидной формы.

В отличие от торцового уплотнения 
с кольцами, изготовленными из твердого 
материала, коэффициент разгрузки к ~  

d\ — d\— -d\ _  рассматриваемого уплотнения
несколько изменяется с повышением 
давления, что обусловлено изменением 
диаметров dl и d3 кольца под действием 
давления жидкости, а также деформа
цией его кромки со стороны рабочей 
среды. В результате действия этих фак

торов образуется щель, сужающ аяся в направлении утечек жидко
сти, вследствие чего соответственно повышается разгружаю
щий эффект давления жидкости, затекающей в эту щель. Для 
уменьшения влияния давления на коэффициент разгрузки умень
шают размер консольной части s кольца а.

УПЛОТНЕНИЯ ДЛЯ РАБОТЫ В УСЛОВИЯХ ВЫСОКИХ 
ДАВЛЕНИИ И ТЕМПЕРАТУР

Для герметизации подвижных соединений, предназначенных 
для работы под высоким давлением (500 кГ /смъ и выше), приме
няют мягкие уплотнительные кольца и набивки, а также металли
ческие или комбинированные кольца из мягкого и жесткого ма
териалов.

Резиновые уплотнительные кольца могут применять, если 
исключить возможность выдавливания резины в зазор при отно
сительно высоких давлениях (8000— 10 000 кГ/см2). В качестве 
защитного кольца в этом случае применяют неразрезное металли
ческое кольцо фасонного сечения, которое расширяясь под дей
ствием сил давления жидкости, полностью устраняет зазор в сое
динении.

На рис. 399 представлены схемы уплотнительных устройств 
для высоких давлений среды, действие которых основано на ис
пользовании принципа нескомпенсированных площадей, заклю
чающегося в том, что жидкость воздействует на уплотнительный 
элемент через промежуточное устройство, усиливающее это воз
действие.

Типичным уплотнением этого типа является уплотнение с по
мощью Т-образного уплотняющего кольца /  из синтетического 
каучука (рис. 399, а), к которому с обеих сторон прилегают по

Р,

Рис. 398. Схемы торцового 
уплотпеиия с резиновым уп

лотнительным элементом



несколько разрезных опорных колец 2  малого сечения из более 
ж есткого, но упругого материала (например, фторопласта-4). 
Усилие, развиваемое давлением р жидкости на Т-образное кольцо, 
передается на соответствующие, в зависимости от нанравлення 
давления, опорные кольца 2, которые, деформируясь иод дейст
вием этого давления в радиальном направлении, герметизируют 
зазор, устраняя возможность выдавливания в него резинового 
Т-образного кольца.

Контактное давление опорного кольца может быть вычислено 
без учета жесткости материала по выражению

где F T и F 0 — торцовые поверхности соответственно Т -образ
ного и опорного колец.

П оскольку площадь Т-образного кольца больше площадп 
опорного кольца (FT >  F 0), последнее будет поджиматься к сопря
женным поверхностям с 
контактным давлением, 
превышающим давление 
уплотняемой среды. Это 
уплотнение пригодно для 
работы при давлениях до 
1500 кГ1см* и выше.

Уплотнение подобной 
схемы, предназначенное 
для давлений 700 кГ/см*, 
показано на рис. 399, б.
Давление жидкости, дейст
вующее на резиновое коль
цо 1 , расширяет, сжимает 
проставочные кольца 2, 
прижимая их к уплотняе
мым поверхностям. Под
бором величины площади 
резинового кольца 1, на которую  действует давление жидкости , 
и площади проставочных колец 2  можно получить требуемое уси
ление контактного давления.

Для обеспечения герметичности при малых давлениях должно 
быть предусмотрено некоторое расширение концов губок (уса) 
по сравнению с основанием. Высота этих губок не должна быть 
излишне большой, поскольку увеличение ее связано с повышением 
трения.

Для давлений 1500 кГ1см* применяют также рассмотренные 
ранее Е-образные манжеты (см. рис. 369, в) с чугунным порш
невым кольцом т ,  предохраняющим манжету от выдавливания
в зазор.

Рис. 399. Схемы уплотнений для агрега
тов высоких давлений
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При высоких давлениях применяют также уплотнения 
(рис. 400), которые по своему устройству аналогичны уплотнению 
из эластомеров (см. рис. 361) с той лишь разницей, что они изго
товляются из нержавеющей стали, бронзы или серебра. Герметич
ность этих уплотнений обычно создается, как в эластичных уплот
нениях, за счет внешней силы (рис. 400, а и б), а также в резуль
тате дополнительной деформации рабочей части уплотнения под 
действием рабочего давления. Эти уплотнения одновременно при
годны, если в них отсутствует какой-либо эластомериый элемент, 
для работы при высоких температурах.

При уплотнении этими кольцами поршня силового цилиндра 
предварительная плотность контакта обычно создается при помощи 
прижатия губ распорными кольцами 1 (рис. 400, а) или упругой

Рис. 400. Схемы уплотнений U-образными металлическими манжетами

мягкой набивкой 2  и 3  (рис. 400, б и в). Твердость металла уплот
няющего колеса должна быть ниже твердости сопряженной с ним 
поверхности.

На рис. 400, г показана схема уплотнения штока силового ци
линдра с помощью пакета подобных металлических U-образных 
манжет, плотность контакта которых со  штоком при нулевом и 
малом давлении достигается с помощью внешней силы (затяжки 
сальниковой буксы).

Наиболее трудным является обеспечение герметичности гид
роагрегатов и соединений трубопроводов в условиях высоких тем
ператур и особенно в сочетании с высокими давлениями. Это 
объясняется тем, что при повышении температур вязкость жидко
сти понижается, резины же стареют и детали из них теряют меха
нические свойства. Поэтому для уплотнения неподвижных сое
динений при высоких температурах (до 200° С) и давлениях 
(300 кГ!см2) применяют уплотнительные кольца круглого сече
ния, изготовленные из пластмассы. Созданы также конструкции 
гидроагрегатов с охлаждением уплотнительного узла, а также 
устройства для защиты гидроагрегатов от перегрева при высоких 
температурах окружающей среды.

Однако радикальное решение вопросов герметизации при высо
ких температурах (выше 150— 200° С) осуществимо лишь на базе 
применения жаропрочных мягких или металлических уплотни
тельных материалов, причем последние являются наиболее пер
спективными также для гидроагрегатов, расположенных в зонах
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ядерной реакции. Они незаменимы и при применении некоторых 
жидкостей, обладающих специфическими физико-химическими 
свойствами.

Следует учесть, что при применении металлических уплотне
ний повышается требование к точности и чистоте обработки. Вы
сота микронеровностей контактных поверхностей при применении 
металлических колец должна быть не более 0 , 6  мк, размерная точ
ность обработки деталей плушкерных пар обычно выбирается рав
ной 0 , 8  мк на 1 см диаметра плунжера.

Очевидно, для высоких температур пригодны рассмотренные 
выше металлические поршневые кольца (см. стр. 584). Для уплот
нения вещ ательн ы х соединений пригодно торцовое уплотнение 
с термопрочными кольцами (см. стр. 627).

Для работы при температурах до 4О0° С и давлениях до 
200 кП см 2 применяют асбестовые манжеты шевронного типа п

Рпс. 401. Схемы металлических уплотнений плунжеров

асбестопроволочные манжеты, изготовляемые из асбестовой ткани 
сарж евого плетения, армированной латунной проволокой. П одоб
ные манжеты выпускают преимущественно ш евронного типа.

Х орош ую  герметизацию обеспечивают металлические иусто- 
телые манжеты шевронного типа (рис. 401, а), изготовляемые 
из стеллита, кобальта, нержавеющей стали, бронзы и других 
металлов с толщиной стенки 0 ,1 —0,15 мм. Сжатие губок этих 
манжет при монтаже, требующееся для обеспечения герме
тичности уплотнения при малых давлениях не превышает 
0 ,1 —0,5 мм.

Применяются также уплотнительные металлические манжеты 
(кольца) сплош ного сечения, герметизирующая часть которых 
обычно выполняется в виде заостренного уса (рис. 401, б и в). 
Подобные манжеты применяются для уплотнения поршня и штока 
силового цилиндра прн температурах до 600— 700° С. Герметич
ность при отсутствии давления достигается здесь за счет предвари
тельной деформации заостренного уса. При повышении давления 
жидкости ус прижимается к сопрягаемой поверхности дополни 
тельно и силой давления. Эти манжеты изготовляют из бронзы и 
мягкого чугуна при работе в паре со стальным азотированным 
цилиндром.
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Х орош ую  герметичность в условиях высоких температур обес
печивают полые металлические кольца круглого сечения (рис. 402, 
а и б), которые применяют в основном в неподвижных соединениях.

На рис. 402, в показана схема такого кольца для герметизации 
крышки высокотемпературного клапана.

Глубину h прямоугольной канавки (см. рис. 402, а), от которой 
зависит величина обжатия кольца, выбирают для неподвижных 
соединений из расчета деформации кольца при монтаже попереч
ного сечения, равной (0 ,070 -t- 0,80) d — для малых сечений и 
(0 ,8—0,9) d для больших сечений, где d — внешний диаметр 
кольца.

Для предохранения кольца от чрезмерных окруж ных напряже
ний при монтажном обжатии его в канавке кольцо помещается 
в последней с минимальным боковым зазором с. Наружный диаметр

Рис. 402. Схемы установки в канавках полых металлических ко
лец круглого сечения (а — б); в — уплотнение крышки клапа

на полыми металлическими кольцами круглого сечения

D  канавки под кольцо обычно выполняют таким, чтобы кольцо 
в свободном состоянии касалось с некоторым натяжением внешней 
стороны канавки, а по внутренней был обеспечен небольшой за
зор с. Для этого наружный диаметр D  канавки выполняют на
0,02—0,25 мм меньше наружного диаметра кольца.

Обычно эти кольца не рекомендуется использовать повторно 
после демонтажа, так как они деформируются при монтаже за пре
делы упругой деформации, кроме того, остаточная деформация 
на отдельных участках уплотняемой поверхности, полученная 
в первом случае применения, может не соответствовать особенно
стям повторного монтажа.

Однако кольца с фторопластовым покрытием допускают монтаж 
н демонтаж до 15 раз, а кольца с покрытием из серебра — до 
4 раз.

Кольца при изготовлении свариваются встык сопротивлением 
с  последующим шлифованием заподлицо сварного шва. Оконча
тельные размеры кольца выдерживаются с точностью до 25 мкм; 
чистота обработки сопряженных с кольцом поверхностей должна 
быть не ниже Л 8 ; следы обработки должны быть концептричиы
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кольцу. Толщина стенок распространенных размеров колец пз 
нержавеющей стали составляет от 0,1 до 0,5 мм.

Для повышения герметичности и коррозионной стойкости 
внешнюю поверхность кольца в зависимости от температуры 
покрывают фторопластом, серебром, ипдием и другими мягкими 
металлами. Кольца, предназначенные для работы при низких

Рпс. 403. Схемы полых металлических колец

температурах, изготовляют нз нержавеющей стали и покрывают 
фторопластом или серебром. Кольца, предназначенные для работы 
при низких и высоких температурах, изготовляют из пиконеля или 
из тугоплавких металлов и покрывают серебром, золотом или пла
тиной.

Уплотнения с этими кольцами пригодны для работы прп 
соответствующем выборе материала в диапазоне температур от

Точки контакта

перед сжатием после п/катия

а)

Рпс, 404. Схемы, иллюстрирующие применение полых ме
таллических колец

— 65 до + 8 0 0 ° С; прп применении специальных материалов тем
пературный интервал может быть расширен от —250 до 4*650° С. 
Предельная температура для колец пз пержавеющей стали состав
ляет от —60 до + 5 5 0 ° С. Уплотнения обеспечивают герметичность 
как при малых (0 ,1—0,2 кП см 2), так и при высоких давлениях. 
Максимальные давления рабочей среды — до 3500 кП см 2.
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Применяются кольца следующих типов:
1. Кольцо из согнутой металлической трубки, концы которой 

сварены встык. В зависимости от толщины стенки трубки такие 
кольца (рис. 403, а) можно применять при давлениях до 30— 
50 кГ/см2.

2. Кольцо, заполненное инертным газом, который повышает 
радиальную его упругость и ж есткость (рис. 403, б). Кольца, за
полненные газом под давлением — 50 кГ/см2, можно применять 
в зависимости от толщины стенки нри давлениях от 70— 100 кГ/см2.

3. Самоуплотняющееся (самораспорное) кольцо с отверстием 
в стенке со  стороны рабочей среды (рис. 403, в), с помощью кото
рого внутрь кольца подводится внешнее давление. Величина 
давления среды для этих колец может быть доведена до 3500кГ/см2. 
Первоначальный контакт кольца с уплотняемой поверхностью 
создается при монтаже за счет упругости материала сжимаемого 
кольца. При затяжке фланцев поперечное сечение кольца дефор
мируется, в результате поперечное сечение его становится близ-

' ким к квадратному с округленными углами, причем плотный (гер- 
метизирующий)контакт происходит по четырем точкам (рис. 404, я). 
С повышением давления кольцо деформируется (расширяется) 
в канавке, в результате площадь контакта и контактное давление, 
а также герметичность увеличиваются. При определенном давле
нии кольцо практически принимает форму канавки.

Величина давления для первых двух типов колец лимитирует
ся  опасностью потери ими  (под  действием внешних сил давле
ния жидкости) устойчивости, и кольцо, будучи деформировано 
(рис. 404, б), потеряет контакт с уплотняемой поверхностью.



Глава XII

УСЛОВНЫЕ (СИМВОЛИЧЕСКИЕ) ГРАФИЧЕСКИЕ 
ОБОЗНАЧЕНИЯ АГРЕГАТОВ II ЭЛЕМЕНТОВ 

ГИДРАВЛИЧЕСКИХ СИСТЕМ

В комплект технических документов на гидравлическую систему 
входит ее схема, в которой показывается взаимодействие входя
щих в систему гидроаппаратов (агрегатов) управления с источни
ком питания и силовыми исполнительными гидравлическими ме
ханизмами (гидродвигателями).

Гидравлические схемы составляются либо в полуконструктпв- 
ных изображениях, либо в условных (символических) обозначениях 
гидроагрегатов и элементов гидросистем. Схема в первых изобра
жениях обеспечивает удобство ее чтения и наглядность в понима
нии взаимодействия входящих в схему гидроаппаратов. В схемах 
второго вида отсутствую т какие-либо конструктивные элементы, 
а показывается в условных обозначениях лишь тин аппарата и 
даются линии тока жидкости, ввиду чего той наглядности, какая 
присуща схеме в полуконструктивных изображениях, здесь не 
имеется. Однако достоинством этих схем является их универсаль
ность, а также простота исполнения (вычерчивания). В отечест
венной и международной практике в последние годы получила рас
пространение схемная символика, в которой каждой группе гид
равлических аппаратов присваиваются определенные знаки (сим
волы), образующ иеся преимущественно из простых контуров 
(окружностей, прямоугольников и пр.).

В схемной символике предусмотрены лишь символы простых 
элементов, гидравлические же аппараты, состоящие из нескольких 
таких простых элементов, объединяют в группу символов, относя
щихся к составному (комплексному) аппарату, которая заклю
чается в общ ую рамку, очерченную штрих-пунктирными линиями 
(см. рис. 412 и 414), чем подчеркивается, что все эти элементы раз
мещаются в одном общем корпусе. Простые же элементы состав
ного аппарата, которые объединены не внутренними, а внеш
ними связями в общ ую рамку не заключаются.

Обозначения специальных аппаратов (агрегатов), не во
шедших в рассмотренный ниже перечень условных обозначений, 
выбираются близкими к имеющимся и иеречие и дополнительно
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расшифровываются надписями; агрегаты же, ие имеющие в перечне 
прототипа или же конструктивно сложные, изображаются в полу- 
конструктивных или в смешанных полуконструктивно-условных 
обозначениях.

Начертания условных изображении гидравлических аппаратов 
не ограничены какими-либо обязательными масштабами, и габа
риты таких изображений выбираются в каждом отдельном случае 
сообразно принятому габариту общей схемы гидросистемы.

Направление потока рабочей жидкости (среды) показывается 
в символах условных обозначений жирной стрелкой, причем 
при течении ж идкости  в обоих направлениях наносятся две проти
воположно направленные жирные стрелки. Направление движе
ния механических частей гидравлической машины (поршня и пр.) 
□оказывается односторонней (при движении в одном направлении) 
или  двусторонней стрелкой при возвратно-поступательном движе
нии. Направление кругового (вращательного) движения показы
вается соответственно одинарной дуговой стрелкой при движении 
в одном направлении или  двусторонней дуговой стрелкой при воз- 

-вратно-вращательном (поворотном) движении.
Ниже приводятся обозначения расиростраиенных элементов 

и гидроаппаратов гидросистем.

Элементы гидросистем

Перекрещивание
трубопроводов

Движение механи
ческих узлов: Разделитель 

двух сред
а — механическая 

связь; 
б — ось вращаю
щегося аппарата

а — прямолинейное; 
б — круговое

а/
5)

Фиксирование
поднижных
элементов (дренаж); 

i  — перекрытая 
линия

Жидкостные линии: 
а — магистральные; 
б — управления;
« — отвода утечек

Направление 
потока жидкости: 

а — одностороннее; 
б — двустороннее

Пружина

Ш



Соединение линии (трубопроводов)

а — неразборное 
б — разборное Шарнирное Телескопическое Гибкий трубопровод

Ч -
4 -  - ± -
<71 1)

- е - S H

Тип упрашюния

Ручное
а — механическое 
(от движущейся 

части); б — пружин
ное

Гидравлическое: 
а — непосредствен
ное; б — с помощью 

вспомогательного 
распределителя 
(серво клапана)

Электромагнитное: 
а — однообмоточное; 
б — двухобмоточное

л , c Q

б) w[
. » - [ ]

ecD
v cQ
б) izzj [

Электромоторное
Электрогидра вли- 

чеекое 
(сер возолотииковое)

Дублированное — 
ручное и электро

магнитное

Прочие устройства 
управления 

(разъяснения даются 
в примечании)

(НС И .
t  ■: 
UZ

"
е :

Вспомогательные гидроаппараты

Бак;
а — без поддавли- 

вапия; 
б — с газовым 

подданлнваннем

а — масляный 
фильтр; 

б — терморегулятор

а — гидроакку
мулятор 

(общее обозначение); 
6 — гидрогазовый 

аккумулятор

а — подогреватель 
жидкости; 

б — охладитель 
жидкости

а) 1 1
V ( )

■ г ф - о
_____ SL

V  V /1N
61 \ [ / 61 \ V
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Продолжение

Объемные насосы п гидромоторы
Обозначения насосов представляют собой в большинстве 

сущ ествующ их символик окруж ности. Диаметры окружностей 
не регламентируются, а выбираются соизмеримыми с символами 
прочих аппаратов данной гидросхемы. Направление потока 
жидкости показывается острием жирной стрелки, помещенной 
внутри контура символа, а регулируемость подачи — длинной 
тонкой стрелкой, пересекающей этот контур под углом. Неревер
сивный насос постоянной производительности изображают одной 
и реверсируемый — двумя жирными стрелками внутри контура, 
направленными во внешнюю сторону (показывает, что поток жидко
сти направлен из насоса в гидросистему).

Символы гидромоторов те же, что и насосов, однако острия 
стрелок направляются внутрь контура (показывают, что поток 
жидкости направлен нз гидросистемы в гидромотор).

Условные графические обозначения объемных насосов и гидро- 
моторов показаны ниже.

Насосы постоянной 
производительности: 
а — нереверсивный; 

б — реверсивный

Насосы регулируе
мой производитель

ности: а—нереверсив
ный; 6 — реверсив

ный

Гидромоторы 
нерегулируемые: 

а — нереверсивный; 
б — реверсивный

Гидромоторы 
регулируемые: 

а — нереверсивный; 
б — реверсивный

ФФ
a) S) а) ()

ФФ
“I S)

ФФ
a1 6)
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Объемная гидропередача вращательного движения состоит из 
объемных насоса и гидромотора неограниченного вращательного 
движения, соединенных между собой магистральными линиями. 
Обозначения этих передач зависят от регулируемости и реверсив
ности входящих в них насосов и моторов.

Объемные гидропередачи пращательного движения

Гидропередача из нерегулируемых 
насоса и гидромотора Реверсивная передача

Нереверсивная Реверсивная
С регулируемым 

насосом и нерегули
руемым 

гидромотором

С регулируемыми 
насосом п гидро

мотором

с) о О С)ого 0 0
На рис. 405 представлены примеры некоторых распространен

ных комбинаций условных обозначений для изображений объем
ных насосов и гидропередачи:

а) реверсивный регулируемый насос 
с ручным управлением (регулированием 
производительности);

б) нереверсивный насос с автоматиче
ским регулированием производительности 
□о давлению;

в) нереверсивный нерегулируемый на
сос с приводом с помощью электромотора 
и гидравлическим управлением произво
дительностью по давлению;

г) регулируемый насос с гидравличе
ским управлением производительностью 
по ходу поршня сервопривода системы 
управления;

д) реверсивная гидропередача, состоя
щая из реверсивного нерегулируемого 
гидромотора и регулируемого реверсивного насоса с ручным уп
равлением, приводимого в движение электромотором.

Гидроцилиндры

Гидроцилиндр является объемным гидродвигателем, в котором 
ведомое звено совершает ограниченное возвратно-поступательное 
(силовой гидроцилиндр) или возвратно-поворотное (моментный 
гидроцилиндр) движение.

Р ис. 405. Примеры ус
ловных обозначений на
сосов и гидропередачи
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вин в виде прямоугольника с  нанесенными диагоналями (см. 
позицию в верхнем правом углу рис. 406, а).

На рис. 408 представлены схемы включения четырехходовых 
двухпозиционного (а) и трехпозиционного (б) распределителей 
с электромагнитным управлением и возвратными пружинами в си
стему одностороннего и двустороннего силового цилиндра.

В ряде конструкций распределителей часть или все внутрен
ние их каналы в среднем положении подвижного элемента не пере
крываются, а соединяются между собой или со  сливом (баком). 
В частности в распределителе с отрицательным перекрытием (с от

крытым центром)все внутренние 
каналы соединены между собой 
(рис. 409, а). Стрелка в среднем

□ л м

I
х

а) 6)
Рис. 408. Принципиальные схемы 
включения распределителей в гидро

систему

Рпс. 407. Условные изображения че
тырехходовых двух- (а) и трехпози- 
ционных (б) распределителей в раз
личных положениях с обозначением 
подводных линий и внутренней ком

муникации

квадрате контура условного обозначения показывает направление 
выхода ж идкости из каналов распределителя. В распределителе, 
схемы которого в конструктивном и условном изображениях 
представлены на рис. 409, б, перекрыт лишь канал В  (бака), 
каналы же гидродвигателя и соединены с каналом насоса 
(Я ); в распределителе, представленном на рис. 409, в, соединены 
между собой все каналы, кроме канала Н (насоса), который 
перекрыт.

Практический интерес представляет распределитель, в котором 
перекрыты лишь каналы гидродвигателя (Z), и D t), канал же на
соса (Я ) соединен с каналом бака (Б ) (рис. 409, г), что соответ
ствует холостому режиму работы иасоса (разгрузке насоса).

Применяются также распределители с пятью, шестью и более 
ходами, которые имеют соответствующ ее число входов и выходов. 
На рис. 410, а показано символическое обозначение трехпозицион
ного пятиходового распределителя.

В изображение дроссельно-распределительного устройства не
прерывного действия, рабочий элемент которого может занимать
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в процессе работы бесконечное множество рабочих положений 
(позиций) и с помощью смещения которого регулируется как на
правление потока жидкости, так и степень дросселирования (к это
му типу относятся распределители следящего гидропривода), до
бавляются две параллельные линии (рис. 410, б). В остальном 
характерные позиции такого распределителя соответствуют пози

циям рассмотренного
A D,Л

Г; Т 7777Л Г , .

Di Di
J Z H

«)

X
Н В

D, IьJ
L-f X

распределителя с фик
сированным положени
ем распределительного 
элемента.

На рис. 411 приведе
ны примеры комбинаций 
характерных обозначе
ний для условных изоб
ражений распределите
лей с различными жид
костными коммуника
циями. На рис. 411, а

\1 1
1 1
О)

Рис. 409. Конструктивные и условные схемы 
трехпозиционного четырехходового распреде
лителя с различными внутренними коммуни

кациями

6)

Рпс. 410. Условные 
обозначения трехпо- 
зпционного пятиходо
вого (а) распредели
теля и распределителя 
с бесконечным мно
жеством рабочих по

зиций (б)

показан трехпозицпонный четырехходовой распределитель с руч
ным (рычажным) управлением и двумя возвратными пружинами, 
устанавливающими подвижный элемент распределителя в среднее 
положение, в котором все каналы его соединяются между собой и 
баком. Распределитель того же типа, но с перекрытыми в среднем 
положении каналами (рис. 411,б)снабжен механическим фиксатором 
в этом положении. Двухходовой двухпозицнонный распределитель 
(перекрывной кран), изображенный на рис. 411, в, предназначен для 
открытия или закрытия магистрали; управляется он обычно от под
вижной детали с возвратом в исходное положение с помощью пружн-
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нм. Четырехходовойтрехпозицпопный распределитель, изображен
ный на рис. 411,г, приводится дистанционное помощью подачи упра
вляющего давлепия и устанавливается в среднее положение пру
жинами; в этом положении канал насоса перекрывается, а все 
прочие каналы соединяются с баком.

Управляющее давление (изображается тонкими сплошными 
пли штрих-пунктирными линиями) может быть подано от различ
ных аппаратов управления руч
ным пли иным (механическим, 
электромагнитным и пр.) спосо
бом. Управляющим давлением 
может быть также давление са
мой рабочей среды. Наиболее ши
роко распространены распреде
лители с электрогидравлическим 
управлением (с электрогндрав- 
лическимн сервозолотниками).

а)

б)

Г ~ ‘

а) У

в)

IV» VM У и
X " Л

X
г) «)

Рис. 411. Примеры комбинаций обо
значений для символических изобра

жений распределителей

Рис. 412. Изображения распре
делителей с дистанционным эле- 
ктрогпдравлпческим управле

нием

На рис. 412, а приведена схема с двумя сервозолотниками 
(пилотами), представляющими собой трехходовые вспомогательные 
распределители (золотники) с электромагнитным управлением. 
В практике применяется обычно упрощенное условное изображе
ние распределителя, представленное на рис. 412, б.

На рис. 412, в показана схема, в которой вспомогательный 
(пилотный) распределитель выполнен в виде четырехходового 
двухпозиционного золотника с двумя электромагнитами. Основ
ной распределитель в этой схеме управляется энергией давления 
рабочей среды, подводимой к нему с помощью этого вспомогатель
ного распределителя.

Клапаны регулирования давления

Клапаны регулирования давления обозначаются в виде прямо
угольника (прямоугольного поля) со стрелкой внутри (рис. 413, а). 
Изменения иод действием какой-либо силы (давлепия рабочей
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среды, управляющего давления п пр.) положений регулирующего 
элемента (затвора), вплоть до полного открытия или закрытия им 
проходного сечения, можно принципиально представить как пере
мещение прямоугольного поля со стрелкой относительно входной 
и выходной линий (рис. 413, б), которые сохраняют при этом свое 
положение неизменным. Клапан открыт, когда стрелка находится 
в положении, совпадающем с входной и выходной линиями (см. 
рис. 413, б), и закрыт, когда стрелка смещена относительно них 
(рис. 413, а).

На рис. 414, а—в представлены конструктивная схема и ее 
условпые изображения предохранительного клапана (клапана,

Рпс. 413. Условное 
изображение клапана 

давления:
а — проход клапана за
крыт; б — проход открыт

Рис. 414. Конструктивные и условные изображения 
предохранительных клапанов

JZZZZZ
а)

ограничивающего максимальное давление р вх) с регулируемой 
пружиной; сигнальным (управляющим) давлением в клапане, 
условное обозначение которого представлено на рис. 414, б, 
является рабочее (входное) давление рвх среды и на рис. 414, в — 
управляющее давление рупр от отдельной магистрали.

На рис. 414, г и д  показаны конструктивная схема и условное 
обозначение предохранительного клапана двухступенчатого тина 
(непрямого действия) (см. также рис. 226), состоящ его из перекрыв- 
ного плунжерного клапана (затвора) 2  (или перекрывного плун
жера) и регулируемого по давлению винтом 4 вспомогательного 
клапана-датчика 3, к которому через дроссель 1 подводится жид
кость из входного канала. Для дистанционной разгрузки (управ
ления) предусмотрен канал а, при соединении которого со сливной 
полостью (атмосферой) происходит отключение клапана (плунжер
2 переместится вправо, открывая проход жидкости, практически 
без сопротивления от пасоса в бак).



В символическом изображении схема такого клапана с дистан
ционной разгрузкой дополняется сигнальной (управляющей) 
тонкой линией а.

Ввиду некоторой сложности вычерчивания последнего изобра
жения двухступенчатого клапана в практике обычно применяют 
изображение, представленное на рис. 414, б, снабжая его, в случае 
необходимости, поясняющей надписью.

В практике широко распространены редукционные клапаны, 
предназначенные для поддержания постоянного давления на 
выходе (рвых)  при изменении входного давления (рвых) при усло
вии, что р вЬ1Х < . Рвх. Конструктивная схема и условные начерта
ния такого клапана показаны на рис. 415, а и б. Сигнальным 
давлением здесь является давление на 
выходе из клапана (выходное или реду
цированное давление), определяемое 
усилием пружины (см. также рис. 228).

Рчпр

d=
% а)

[/,
г_а*_

6)

Рис. 415. Конструктивное и условное изобра
жения редукционного клапана

_____Л , ___ \ро

Чы.I — 1

ч
Рис. 416. Условные пзобра- 
жения распространенных 

клапанов давления

В клапане, условное обозначение которого представлено на 
рис. 415, в, величина выходного давления определяется управ
ляющим давлением Рупр от отдельной магистрали.

На рис. 416 показаны примеры условных обозначений приме
няющихся прочих клапанов регулирования давления, которые 
обеспечивают постоянные значения следующих параметров:

а) разности (перепада) давления р вых на выходе и давления 
Рупр управления, т. е. р ,ых — р упр =  const;

б) отношения давления р вх на входе и давления р упр управле
ния: -^£- =  const;

Рупр
в) отношения давления р вх на входе и давления р вых на выходе

(клапан пропорциональный): ^ JL =  const;
Р е й х

г) разности (перепада) давления р вх на входе и давления 
Р«ы * на выходе (клапан дифференциальный): р вх — р вых =  const.

На рис. 417 представлены схемы в конструктивном и условном 
изображениях регулируемых напорных золотников (клапанов), 
включающих обычно односторонний запорный шариковый кла
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пан для нерегулируемого обратного хода управляемого гидродви
гателя.

Напорный золотник является регулятором давления, работаю
щим по принципу предохранительного клапана, и предназначен 
для ограничения давления в 
подводимом к нему потоке ра
бочей жидкости.

Золотник, представленный 
на рис. 417, а, управляется не
посредственно входным (рабо
чим) давлением, и золотник, 
представленный на рис. 417, б, 
имеет дистанционное управле
ние, для чего управляющее (сиг
нальное) давление подается от 
отдельной магистрали в канал d.

Золотник первой схемы (рис.
417, а) имеет два рабочих канала 
прямого с и обратного Ь ходов, 
которые при отсутствии давле
ния в канале с отделяются друг 
от друга плунжером, находя
щемся под действием пружины. При прямом ходе жидкость по
ступает к каналу с и, действуя на торец хвостовика плунжера, пе
ремещает его влево, соединяя этот канал с выходным в. При об
ратном ходе жидкость поступает к каналу. П оскольку канал в этом 
случае отделяется плунжером от канала с, жидкость поступает 
к обратному (шариковому) клапану и через него к каналу с.

Подача управляющего давления при дистанционном управле
нии производится от аппарата дистанционного управления к ка
налу d (рис. 417, б).

Прочие аппараты гидросистемы
Распространены аппараты (клапаны), обеспечивающие после

довательность действия гидравлических исполнительных меха
низмов (силовых цилиндров и др.). Подобные требования предъяв
ляются в частности к последовательности действия силовых ци
линдров системы управления створками самолетного шасси 
и системы выпуска последнего. При выпуске шасси требуется 
открыть створки и лишь после того производить выпуск шасси.

Конструктивная и условная схемы клапанов подобного назна
чения приведены на рис. 418, а. Ж идкость от канала «  насоса по
ступает вначале лишь к выходному каналу а, соединенному с од
ним из обслуживаемых цилиндров (гидродвигателей), и только 
после того, как давление в этом цилиндре повысится до величины, 
соответствующей затяжке пружины, нагружающей плунжер кла
пана, она поступит в капал b второго цилиндра.

------- 1Г ’ 71
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Рис. 417. Конструктивные и услов
ные изображения напорных клапанов
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Схемы устройства подобного же назначения показаны па 
рис. 418, б. Распределение потоков жидкости между гидродвига- 
телями, соединенными с каналами а и Ь, зависит от величины пере
пада Др  =  Рх —  р г давления на дросселе 3  и от соотношения 
площадей / х и / ,  штоков 1 и 2  (Д <  / , ) .  Д о того, пока p J i >  Pifti 
затвор (плунжер) клапана будет находиться в правом положении, 
в котором он перекрывает канал b питания второго цилиндра; 
питание будет производиться лишь от цилиндра, соединенного 
с каналом а. При повышении же давления 
до величины, при которой p j j <  р^.,, зат
вор клапана переместится влево, открыв 
дополнительно и линию питания второго 
цилиндра Ь.

Рис. 418. Конструктивные и услов
ные изображения клапанов последо

вательного действия

Г Р

*)
Рис. 419. Условные 
изображения реле дав
ления (а и 6) и авто
матов разгрузки на

соса (в н г)

К группе клапанов давления относится электрогидравлнческое 
реле давления (электрогидравлический выключатель), которое 
предназначено в основном для автоматического размыкания или 
замыкания электрической цепи при достижении заданной вели
чины давления (см. рнс. 246). Условные изображения такого реле 
в двух начертаниях показаны на рис. 419, а и б.

В гидросистемах с нерегулируемым насосом применяют ав
томаты разгрузки (перевода на холостой режим) насоса (см. 
стр. 281), изображение которого показано на рис. 419, в.

При повышении давления в аккумуляторе сверх заданной ве
личины пружина автомата сжимается, в результате насос соеди
няется с баком (это положение показано на рис. 419, в).

Применяют также автомат разгрузки, состоящ ий из управляе

мее



мого предохранительного клапана п двухходового клапана (байпа
са) (рис. 419, г), который под действием давления жидкости в акку
муляторе соединяет линию управления предохранительного кла
пана с баком, переводя последний в ре
жим работы сливного клапана. Для 
обеспечения плавности переключений 
применен дроссель.

На рис. 420, а показаны условные 
обозначения неуправляемого одинарно
го обратного клапана и на рис. 420, б — 
сдвоенного управляемого клапана (гид
розамка). Одинарный клапан предназна
чен для пропускания потока рабочей 
среды в одном направлении и запира
ния его в обратном направлении; сдво
енный (рис. 249) обеспечивает проход 
рабочей среды из присоединения 1 к 
присоединению 2  при подводе среды 
под давлением к присоединению 3  и 
проход от присоединения 4 к присоеди
нению 3  при подводе среды под давле
нием к присоединению 2. Управляемый от командного аппарата 
обратный одинарный клапан обеспечивает в случае необходимо
сти проход рабочей среды в обоих направлениях (см. рис. 248).

На рис. 420, в представлено обозначение комбинации гидро
замка с вмонтированными в его корпус двумя предохранительными 
клапанами.

Дистанционное управление гидравлическими аппаратами

В ряде случаев, и в частности для разгрузки (снятия на задан
ное время в зависимости от поданного сигнала давления) насоса,

а также для выключения обрат
ного или предохранительного кла
пана и для прочих целей приме
няется гидравлическое дистан
ционное управление от команд
ных аппаратов ручного или авто
матического действия.

В случае наличия в гидро
агрегате возможности дистанцион
ного управления в схему вводится 
дополнительная линия управле
ния, наносимая на условной схе
ме тонкими (иногда штрихпунк- 
тирными) линиями а (рис. 421). 
Конструктивные схемы и условные

Рис. 421. Примеры условных обо
значений аппаратов (клапанов) с 

дистацнонним управлением

-| < ) |- р < > -
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Рис. 420. Условные изобра
жения запорных (обратных) 

клапанов
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обозначения дистанционно управляемых клапанов обратного а 
и разгрузочного б типов показаны на рис. 421.

Аппараты (клапаны) регулированпя расхода

* К аппаратам регулирования расхода в основном относятся 
дроссели, нерегулируемый тип которых изображается условно, 
как показано на рис. 422, а и б, и регулируемый — на рис. 422, в.

Применяют также, в частности в случае не
линейного (квадратичного) дросселя (см. стр. 
396), обозначение, приведенное на рис. 422, г.

На рис. 423, а показано условное изобра
жение комбинированного аппарата, состоящ его 
из регулируемого дросселя и предохранитель
ного клапана (клапана предельного давления), 
который поддерживает постоянное давление 
перед дросселем.

Клапан представляет собой один из наи
более простых регуляторов расхода жидкости.

Изображение дроссельного регулятора расхода (без предохра
нительного клапана), но с обратным клапаном, через который

а)

Рис. 423. Условные изо
бражения регулируемого 
дросселя в комбипацин 
с предохранительным (а) 
и обратным (б) клапанами

при реверсировании направляется поток в обход дросселя, пред
ставлено на рис. 423, б.

В практике распространены регуляторы (рис. 236), в кото
рых в целях повышения стабильности расхода прн колебаниях 
нагрузки обеспечивают создание иостояниого перепада давления

Г
1
1

и
i
j

i____

6)
\ /_  
/\
V

Рпс. 422. Услов
ные изображения 

дросселей

»)
Рис. 424. Условные изображения регулято

ров расхода
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&Р — Рпед — Р«ых (рис. 424, а) на дросселе ручного регулирова
ния 1. Для этой цели в регуляторе применен редукционный кла
пан 3, обеспечивающий при постоянном выходном давлении 
Рвых постоянное (редуцированное) давление р 1Н,д перед дросселем /  
независимо от входного давления рвх; для компенсации влия
ния возможного изменения выходного давления р вых выходной ка
нал соединен с верхней (пружинной) камерой 2  редукционного 
клапана. Регулятор обеспечивает при всех прочих равных усло
виях заданный расход независимо от изменений в практических 
пределах входного р вх и выходного р вых давлений.

Условное изображение составного аппарата (регулятора) по
казано на рис. 424, 6.

На рис. 424, в представлена схема составного аппарата, в ко
торой, помимо регулируемого дросселя и редукционного клапана, 
включен также и предохранительный клапан. Для обеспечения 
плавного срабатывания аппарат снабжен нерегулируемым дрос
селем.

К рассмотренным регуляторам расхода относятся также дели
тели потока (рис. 425, а), предназначенные для поддержания за
данного соотношения расходов рабочей среды в параллельных 
разветвленных потоках с разными давлениями (см. стр. 417).

Применяемые в этих делителях дроссели выполняются как 
в нерегулируемом, так и в регулируемом вариантах. В последнем 
случае на условное изображение аппарата наносится косая стрелка.

К аппаратам этого же типа относится также суммирующий 
клапан, предназначенный для поддержания заданного соотноше
ния расходов жидкости при слиянии потоков (рис. 425, б).

Применяют также общее обозначение как делителей, так и 
сумматоров потоков, показанное на рис. 425, в.

Рис. 425. Условные изображения делителей 
и сумматоров потока
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