ВЛИЯНИЕ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ СИЛ

Заполнению рабочих впадин шестеренного насоса будут препятствовать центробежные силы, действующие на жидкость во впадинах. Давление 
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p

 в точке на радиусе окружности головок (выступов), развиваемое центробежной силой жидкости, находят по выражению (см. также стр. 77)
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где 
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 - окружные скорости на окружностях головок и впадин (ножек);
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 и 
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 - радиусы окружностей головок и впадин (ножек); 
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 - угловая скорость шестерен;
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 - объемный вес жидкости;
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 - ускорение силы тяжести.

Под действием этой силы давление жидкости во впадинах, находящихся 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 
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 ограничивают для распространенных вязкостей жидкостей (10-15 
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) величиной 5 – 6 
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МЕТОДЫ УЛУЧШЕНИЯ ПИТАНИЯ НАСОСА

Заполнение впадин шестеренного насоса можно улучшить путем выполнения входного канала в виде диффузора (рис. 111, а), входная часть которого в поперечном направлении плавно расширяется до размера ширины шестерен.
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Рис.111. Устройства для улучшения питания насосов жидкостью

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 5, 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.
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Рис. 112. Схемы, иллюстрирующие запирание 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 
[image: image16.wmf]с

 и 
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, 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 
[image: image18.wmf]с

 и герметичности соедине​ния по торцам шестерен большие давления.
На схеме, показанной па рис. 112, я, видно, что замкнутый объем достигает наименьшего значения при положении зуба, сим​метричном относительно межцентровой линии.

Очевидно, если, уменьшив толщину зуба, устранить контакт в точке 
[image: image19.wmf]с

, обеспечив зазор 
[image: image20.wmf]s

 по нормали к профилю (рис. 112, 6), блокирования жидкости в этой впадине не произойдет. Однако при большом значении коэффициента перекрытия (
[image: image21.wmf]1
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) 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 
[image: image22.wmf]e

 и 
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 образуется замкнутая, полость (отме​чена точечной штриховкой), состоящая из двух соединенных за​зором 
[image: image24.wmf]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 
[image: image25.wmf]k

 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 положительное 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 
[image: image26.wmf]b

 между канавками определяется кратчайшим рас​стоянием между профилями двух соседних зубьев или шагом по основной окружности. Для нормального зацепления (
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 - диаметр начальной окружности (расстояние между центрами шестерен с одинаковым числом зубьев).

Длина канавки
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Практически принимаем 
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Ширина канавки при числе зубьев от 10 до 17
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Глубину канавки выполняют равной 1 
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 при модуле зацепле​ния 
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 глубину канавки принимают равной 6—8 
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Рис. 113. Схема разгрузки шестерен насоса от одностороннего радиального давления жидкости

При расчете сечения канализацион​ных канавок, предназначенных одновременно и для подвода жидкости в межзубовое пространство из камеры всасывания, скорость течения жидко​сти следует принимать не более 4— 5 
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Разгрузку вала от действия одно​стороннего радиального давления жид​кости, возникающего вследствие запи​рания жидкости, часто выполняют путем применения непересекающихся между собой радиальных свер​лений в шестернях, которые обеспечивают равенство давлений в диаметрально противоположных межзубовых впадинах шесте​рен (рис. 113).
Насосы с автоматическим регулированием величины

торцовых зазоров

В современных насосах, предназначенных для работы при высо​ких давлениях (более 100 
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), применяют 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 (
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) 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 
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 и выше. Некото​рые иностранные фирмы выпускают подобные насосы на макси​мальное давление 
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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.
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Рис. 114. Схема насоса с плавающими торцовыми втулками

Усилие, с которым втулки прижимаются к торцу шестерни, рассчитывают по выражению
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где 
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 - диаметры буртика (или диаметр головок шестерни) и внешней поверхности втулки; 
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 в схеме, приведенной на рис. 114, равен диаметру плавающих втулок 3 и 7;
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 - усилие затяжки пружины 1.

Усилию 
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 противодействует   усилие  давления   жидкости   на плавающую втулку в торцовом зазоре шестерни, величину кото​рого   рассчитывают   на   основании   экспериментальных   данных. Отношение условной площади 
[image: image56.wmf]2

f

, на которую действует жидкость в направлении отжима втулки, к площади 
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где 
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 - диаметр окружности впадин шестерни;
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 - внешний диаметр шейки втулок 3 и 7.

Усилие 
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 должно обеспечивать начальный контакт (прижим) плавающих втулок с шестернями при нулевом давлении. Это уси​лие   выбирают   практически равным 
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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).
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Рис. 115. Шестеренный насос с плавающими втулками и игольчатыми подшипниками

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 давление, 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 последую​щих ступеней.

Для повышения расхода или получения нескольких ступеней его применяют многошестеренные насосы с тремя (рис. 116, б) и более шестернями (до семи шестерен), размещенными вокруг центральной ведущей шестерни.
Вопросы конструирования и изготовления. Шестерни насосов небольших размеров обычно выполняют за одно целое с осями (см. рис. 115). Подобная конструкция обладает преимуществом для шестерен малого размера, в которых размещение шпоночного 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 которому последняя в значительной мере разгружена от сил, обус​ловленных несоосностью 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.
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Рис. 116. Многошестеренные насосы

Насосы с косозубыми (спиральными) и шевронными шестернями

Прямозубое зацепление характеризуется прямолинейным контактом рабочих поверхностей (профилей) зубьев по всей их ширине (длине зуба), при неточном изготовлении которых возникает толчкообразное движение ведомой шестерни и шум, а также наблюдается быстрый износ рабочих поверхностей.
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Рис. 117. Шестеренные насосы с шлицевым и шпоночным соединением шестерен с валиками

Эти недостатки устранены в косозубых (спиральных) и шевронных (рис. 118, а и б) шестернях. Вход в зацепление зубьев и выход 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 и крутящего момента, а также запирание жидкости во впадинах значительно ниже, чем в насосах с цилиндрическими шестернями. Для снижения пульсации необходимо обеспечить условие, чтобы произведение 
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 - угол наклона зубьев и 
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 - ширина шестерни. Угол 
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 выбирают таким, чтобы сдвиг зубьев по окружности на торцах шестерен составлял половину шага. Практически этот угол обычно не превышает 
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Рис. 118. Схемы насосов с косозубыми и шевронными шестернями

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 
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 последних обычно равен 
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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 
[image: image81.wmf]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 давления этой площади до оси шестерен и на рабо​чее давление  жидкости.
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Рис. 119. Расчетная схема шестеренного гидромотора

Среднее расчетное значение крутящего момента 
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 получим, подставив в формулу (138) значение расхода из выражения (247):
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Колебания момента будут подобны как по величине, так и по характеру колебаниям подачи насоса.

Средний расчетный крутящий момент шестеренного гидромотора (с коэффициентом корригирования зацепления 
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где 
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[image: image90.wmf]2

/

см

кГ

;

       
[image: image91.wmf]m

 и 
[image: image92.wmf]b

 - модуль и ширина шестерен в 
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Момент можно также рассчитывать по выражению (138).

Подставляя значения 
[image: image94.wmf]ср

Q

 [см. выражение (247)] в выражение (141), получим уравнение средней расчетной мощности мотора
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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 10 000 в минуту.

НАСОСЫ С ШЕСТЕРНЯМИ ВНУТРЕННЕГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ
Шестеренные насосы с внутренним зацеплением (рис. 120, а) отличаются компактностью и малыми габаритами в сравнении 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 между зубовые впадины шестерен, переносится в полость нагнетания, где и выдавливается зацепляющимися зубьями через серпообразные окна в боковых крышках корпуса (рис. 120, а) или через радиальные сверления в донышках впадин внешней (кольцевой) шестерни (рис.  121).  Для отделения  (уплотнения)  полостей  всасывания и нагнетания применен серпообразный разделительный элемент 
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 (рис. 120, а).
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Рис. 120. Схемы насосов с шестернями внутреннего зацепления

Производительность такого насоса можно определять по выра​жению (247), причем все входящие в него параметры должны быть взяты по ведущей шестерне (с внутренними зубьями). Число зубьев внутренней шестерни (с внешними зубьями) обычно на 2—3 зуба меньше, чем кольцевой шестерни. Насосы пригодны для работы при числах оборотов до 5000 в минуту и давлении до 70 
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Рис. 121. Схемы насоса с шестернями внутреннего зацепления с питанием через радиальные сверления внешней шестерни

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​стерня, ввиду этого скорость относительного скольжения вращающихся элементов весьма мела, что обеспечивает большой срок службы и плавную работу насоса. Межзубовые впадины сооб​щаются с всасывающими и нагнетательными каналами с помощью серпообразных 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 па рис. 122. Насосы пригодны для работы при давлениях до 140
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) подач. Подобные машины пригодны также для работы в качестве гидромоторов.
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Рис. 122. Схемы, иллюстрирующие работу насоса с шестернями внутреннего зацепления

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 давлением наблюдается пульсация подачи, обусловленная обратным потоком при переходе рабочей камеры из полости всасывания в полость нагнетания. Как показали испытания, коэффициент неравномерности (пульсации) винтового насоса при давлении 60 
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Винтовые насосы и гидромоторы отличаются надежностью, компактностью и относительной бесшумностью в работе. Насосы выпускаются в двух- и трехвинтовом исполнении.

Трехвинтовой насос. В практике распространены трехвинтовые насосы (рис. 123). Насос состоит из трех винтовых роторов, сред​ний из которых является ведущим, а два боковых — ведомыми. Нарезка винтов обычно двухзаходная с углом подъема винтовой линии ~
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, профиль — циклоидальный. Ведомые винты (замы​катели) вращаются под действием давления жидкости на их нитки, 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 18 000 в минуту, и выпу​скаются на расход до 15 000 
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Трехвинтовые насосы пригодны для работы при давлении до 200 
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. По сообщениям же иностранной печати, некоторые фирмы выпускают винтовые насосы на давление 350 
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. Объемный к. п. д. насоса в зависимости от литража и прочих параметров составляет 0,75 – 0,95.
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Рис. 123. Трехвинтовый насос

Производительность насоса. При вращении винтов жидкость, заполняющая их впадины, перемещается посту​пательно на величину одного шага за один оборот ведущего винта. В соответствии с этим производительность трехвинтового насоса за один оборот ведущего винта равна объему каналов, по которым жидкость движется вдоль винтов в пределах одного шага. Этот объем равен 
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где 
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 и 
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 - площадь поперечного сечения расточек корпуса под винты и площадь сечения винтов;
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 - шаг винта; обычно принимают 
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 - наружный диаметр ведомых винтов.

Для трехвинтовых насосов площадь сечения потока принимают 
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В качестве исходной величины при расчетах трехвинтовых на​сосов принимают диаметр 
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 наружной окружности ведомых вин​тов, через который выражают все прочие размеры. Наиболее ра​циональными соотношениями между отдельными параметрами винтов можно принять
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где 
[image: image127.wmf]в
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 и 
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 - внутренний и наружный диаметры нарезки ведущего винта.

Для обеспечения герметичности необходимо создать постоянное перекрытие между камерами всасывания и нагнетания; для этого минимальная длина винтов долж​на быть равна 
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. 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 
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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 
[image: image132.wmf]a

 и 
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 (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.
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Рис. 124. Винтовый насос с четырьмя парами замыкателей

Двухвинтовой насос. Двухвинтовые насосы (рис. 125, а) обычно выпускаются на относительно небольшие расходы (20—40 л/мин) при давлении до 100 
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. Винты обычно однозаходные с пря​моугольной резьбой и профилированной образующей. Винты гид​ростатически разгружены от осевых сил с помощью каналов 
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 и 
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Расчетная производительность двухвинтового насоса
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где 
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 - шаг винта (рис. 125, б);
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 - число оборотов;
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 - площадь сечения канавки винта.

Значение 
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 определяют по выражению (см. рис. 125, б)
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где 
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 и 
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 - внешний и внутренний диаметры винта;
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 - угол пересечения винтов.
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Рис. 125. Конструктивные и расчетные схемы двухвинтового насоса

Значение 
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 определяют из выражения
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где 
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 - расстояние между осями винтов.

Расчетная производительность двухвинтового насоса может быть также определена с достаточной точностью по формуле
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ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ ПРЕОБРАЗОВАТЕЛИ И НАСОСЫ СВЕРХВЫСОКИХ ДАВЛЕНИИ

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 типа называют устройство, изменяющее (повышающее или пони​жающее) расход и давление жидкости в гидросистеме при условии обязательного разобщения (разделения) магистралей высокого и низкого давлений.
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 преобразователей с машинами прямолинейного движения).

Применяются гидропреобразователи роторного типа в виде двух роторно-поршпевых машин (рис. 126, а) или машин возвратно-поступательного типа в виде спаренных силовых цилиндров (рис. 126, б).
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Рис. 126. Схемы преобразователей давления вращательного и поступательного типов

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 подача (утечками пренебрегаем) на​соса 2 в единицу времени будет превышать расход гидромотора в отношении 
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 - рабочие объемы или расчетная производительность за один оборот машины 2 (насоса) и машины 1 (гидромотора);
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 - число оборотов валов гидромашин;
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 - расчетные подачи машины.

Соответственно расчетное давление насоса 2 при условии равенства мощностей машин будет ниже давления источника питания гидромотора 1 в отношении (механическими потерями пренебрегаем)
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При использовании же машины 2 в качестве гидромотора подача 
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 насоса 1 будет меньше расхода 
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 гидромотора 2 при условии равенства мощностей машин в отно​шении (механическими потерями пренебрегаем) 
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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 
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 подводимой жидкости действует на площадь  
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 сечения цилиндра,  выходное же давление действует лишь на площадь 
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Коэффициент усиления  давления равен (при пренебрежении трением)
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где 
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 и 
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 - диаметр и площадь сечения цилиндра;
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 и 
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 - диаметр  и площадь сечения штока; 
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 и  
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 -  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
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где 
[image: image178.wmf]d

- диаметр хвостовика штока.

Распространенная схема преобразователя дифференциального типа представлена на рис. 127, а. Если пренебречь трением и весом подвижного цилиндра 1, давление 
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 на выходе определится из выражения (268)
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где 
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 и 
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 - площадь штока 2 и подвижного цилиндра 1.

Управление преобразователем обычно осуществляется ручным переключением с помощью четырех ходового золотника.

Применяются также преобразователи с автоматическим переключением (рис. 127, б). Преобразователь состоит из нагруженного пружиной 2 поршня 3 с шариковым обратным клапаном 4, через который система заполняется жидкостью. Поскольку кольцевая камера 6 соединена с атмосферой, поршень 3 будет находиться под неуравновешенным давлением жидкости, действующей на верхнюю (со стороны камеры 1) и нижнюю (со стороны камеры 5) поверхности; в результате при 
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 - усилие пружины 2, клапан сядет в свое гнездо и поршень 3 будет перемещаться вверх, выдавливая жидкость из камеры 1. В этом случае коэффициент определится также из выражения (268).

Для устранения холостого хода, который имеется в преобразователях одинарного действия, применяют преобразователи двойного (непрерывного) действия (рис. 127, в). Питание полостей низкого давления 
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 осуществляется распределительным золотником, приводимым поршнем в конце каждого хода. Полости цилиндров высокого давления заполняются через обратные клапаны 1 и 2. Преобразователи этого типа строят на производительность до 110 
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 с усилием давления от 3:1 до 7:1. 
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Рис. 127. Схемы преобразователей давления

Путем изменения монтажа схемы можно получить преобразова​тель с двумя коэффициентами усиления давления (см. рис. 127. г). Для этого, кроме ряда обратных клапанов, применены также за​порные клапаны 
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 и 
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.
Применяют также преобразователи, понижающие давление 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.
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Рис. 128. Схема понизителя давления

Схема подобного понизителя показана на рис. 128. Жидкость под высоким давлением подводится из гидросистемы в цилиндр 1 малого сечения и вытесняется в магистраль пот​ребителя жидкости низкого давления из цилиндра 5 большого сечения.

Для возвращения порш​ней в исходное положение после прекращения питания цилиндра 1 (при 
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) применена пружина 4.

Коэффициент пониже​ния  давления   (редукции) определится из соотношения (трением  и   усилием пружины пре​небрегаем)
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где 
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 и 
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 - диаметры  цилиндров  малого  и  большого  сечения. 
Соответственно расходы жидкости 
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 вытесняемой из цилинд​ра 2 большого сечения, и жидкости 
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 подаваемой в цилиндр 1 малого сечения, определятся из соотношения 
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Для компенсации возможной утечки жидкости из замкнутой магистрали, соединенной с полостью цилиндра большого сечения, применен шариковый клапан 2, который в конце хода поршня влево отжимается штырем 3 и открывает проход жидкости из магистрали высокого давления 
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 в количестве, необходимом для восполнения утечек. Как только давление 
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 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, а. Высокое давление создается с помощью плунжера 5, связанного с поршнем 1 приводного силового цилиндра (гидродвигателя). Величина коэффициента усиления достигает в подобных преобразователях (насосах) значений 
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 и выше. 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, присутствие которого резко ухуд​шает режим работы насоса.
[image: image203.png]



Рис. 129. Схемы насосов сверхвысоких давлений с гидравлическим приводом

Поскольку нагнетание жид​кости одноцилиндровым насосом происходит лишь при движении плунжера в одну сторону, по​дача жидкости будет прерывистой, что во многих случаях нежелательно, а иногда и не​допустимо.

Для 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 подаче 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.

Реверс движения плунжеров осуществляется с помощью элект​ромагнитного распределителя 2, управляемого от концевых выклю​чателей (на схеме не показаны), на которые воздействует в конце ходов поршень 8 силового цилиндра. Применяются также схемы, в которых распределитель переключается непосредственно порш​нем силового цилиндра.

Насосы такого типа широко применяются при давлениях 3000 
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 и выше и расходе 20—40 
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; число рабочих ходов обычно составляет 120—150 двойных ходов в минуту. При давле​ниях порядка 2000 
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 диаметр 
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 плунжера не превышает 50— 60 
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 и его ход — 200 
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. Диаметр 
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 приводного силового ци​линдра равен 200—250 
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. При более высоких давлениях диаметр плунжера обычно не превышает 15—20 
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 и ход — 100—120
[image: image213.wmf]мм
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Применяются также одно- и многоцилиндровые насосы с при​водом  от электродвигателя  через понижающий редуктор и кривошипный 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. Для восприятия боковых сил применяют направляющие бук​сы. Подача такого насоса про​исходит   по     синусоидальному закону. Для выравнивания и увеличения подачи применяют двух плунжерные насосы с приводом от общего электродвигателя.

Насосы с кривошипным приводом обычно применяются при давлениях до 3000 
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Рис. 130. Схема насоса сверхвысокого давления с кулисным приводом

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 
[image: image216.wmf]е

 (рис. 130).

Объемные характеристики насоса. Основными факторами, влияющими на объемные характеристики насоса сверхвысокого давления, являются 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 при 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 
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 до 
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 на выходе из насоса. При известных условиях потребный для этого ход плунжера может составить значительную часть полного хода. Поэтому теоретический объемный к. п. д. насоса, под которым здесь будем понимать отношение фактически вытесняемого объема жидкости в среду с давлением 
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 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 
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, к полной величине его перемещения. Очевидно, чем больше отно​шение этого объема сжатия к объему, описываемому поршнем за один ход, тем большая часть последнего будет потеряна на по​вышение давления.

Обозначим через 
[image: image221.wmf]b

 объем, описываемый плунжером насоса за один ход, и через 
[image: image222.wmf]c

 - объем вредного пространства насоса. Пренебрегая 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 
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где 
[image: image227.wmf]b

 — среднее значение коэффициента сжатия для рассматриваемого диапазо​на давлений (см. стр. 35).
Для случая, когда начальное давление 
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 жидкости в камере насоса равно атмосферному или близко к нему, последнее выражение может быть представлено в виде 
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В соответствии с этим объем жидкости, вытесняемой поршнем за один ход в среду с давлением 
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Теоретический объемный к. п. д. подобного насоса без учета влияния прочих факторов определится по формуле
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Введя в это уравнение параметр 
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На рис. 131 приведены кривые, характеризующие влияние параметра 
[image: image235.wmf]r

 на величину теоретического объемного к. п. д., вычисленную по приведенной формуле в зависимости от давления для жидкости на водной основе (см. рис. 55).
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Рис. 131. Кривые зависимости теоретического объемного к. п. д. насоса от параметра 
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 и давления жидкости

Из графика следует, что при 
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 теоретический объемный к. п. д. при вытеснении жидкости в среду с давлением 
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 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 по изотермному процессу (при постоянной ее температу​ре). Поскольку в действительности сжатие жидкости будет со​провождаться повышением температуры, понижение коэффициента 
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 (см. рис. 19) и соответст​венно понижение теоретиче​ского объемного к. п. д. в действительности будет еще более   значительным.
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Рис. 132. Зависимость теоретического объемного к. п. д. 
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 насоса от давления жидкости для различных значений среднего коэффициента сжимаемости:

1 – жидкости на водной основе (
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 EMBED Equation.3  [image: image245.wmf]кГ

см

/

2

): 2 – метилового спирта (
[image: image246.wmf]5

10

65

,

2

-

×

=

b



 EMBED Equation.3  [image: image247.wmf]кГ

см

/

2

); 3 – хлористого этила (
[image: image248.wmf]5

10

8

,

2

-

×

=

b



 EMBED Equation.3  [image: image249.wmf]кГ

см

/

2

)

На рис. 132 приведены расчетные кривые, характе​ризующие влияние на величину объемного к. п. д. сжи​маемости жидкости. Расчеты выполнены для насоса с плун​жером диаметром 11 
[image: image250.wmf]мм

 и ходом поршня 75 
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; объем камеры насоса равен 26,8 
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 и объем, описываемый плун​жером за один ход, 7,4 
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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 осуществля​ется изменением величины хода его плунжера.

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 насоса, объем вредного пространства уве​личится на величину 
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 коэффициент, характеризующий уменьшение хода плунжера с максимального 
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 до не​которого заданного значения 
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, соответствующего новому рас​ходу (подаче).
Поэтому от способа регулирования будет зависеть и величина параметра 
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. Например, при уменьшении длины хода плунжера в 2 раза 
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, описываемый им объем, также уменьшится в 2 раза (будет равен 
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) при регулировании как по первой, так и по второй схеме. Однако изменение параметра 
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 будет при этом различным: при регулировании по первой схеме он повысится до величины
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и при регулировании по второй схеме – до величины
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т. е. в зависимости от схемы регулирования будет по-разному меняться также и теоретический объемный к. п. д. насоса.
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Рис. 133. Зависимость теоретического объемного к. п. д. насоса от давления жидкости для различных значений хода плунжера

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 
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 (без учета деформации насоса). Очевидно, влияние сжимаемо​сти жидкости на теоретический объемный к. п. д. при регулировании по второй схеме 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 до 
[image: image269.wmf]н

p

 объем камеры вредного пространства насоса увеличится вследствие деформации ее деталей на величину
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где 
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      - коэффициент, характеризующий изменение единицы объема камеры при изменении давления на 1
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Аналогичным будет и влияние наличия в жидкости нерастворенного воздуха (газа), при котором коэффициент сжимаемости жидкости и в особенности при низких давлениях будет более высоким, чем в чистой жидкости.

Допусти, что при начальном давлении (в начале рабочего хода плунжера) 
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 в единице объема жидкости содержится нерастворенный воздух в объеме 
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При сжатии этого воздуха до давления 
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 объем его уменьшится до величины (принимаем, что процесс сжатия пузырьков воздуха происходит по изотермному циклу)
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Разность 
[image: image280.wmf]н

w

w

w

-

=

D

0

   определяет объемную потерю насоса, обусловленную сжатием воздуха до давления 
[image: image281.wmf]н

p

:

                                                 
[image: image282.wmf](

)

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

+

=

D

н

p

p

c

b

w

0

0

1

n

.                                       (281)

Поскольку величина 
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 мала в сравнении с 
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С учетом потерь, обусловленных деформацией камеры и сжатием жидкости и воздуха, объем вытесняемой жидкости в среду с давлением 
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 (без учета утечек) составит
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В соответствии с этим теоретический объемный к. п. д. для этого случая определится:
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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 
[image: image289.wmf]min

b

 будет равен или меньше суммы объемов сжатия жидкости и газа во вредном пространстве и объема расширения камеры этого пространства при давлении 
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На   основании   приведенных    выражений    можем    записать
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где 
[image: image292.wmf]min

b

 - значение рабочего объема насоса, при котором подача его равна нулю.

При расчетах объемных и механических потерь в насосе необходимо учитывать изменение вязкости жидкости в функции давления (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)].
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Рис. 134. Ручной (а) и электромеханический (б) механизмы регулирования производительности насоса

Для изменения производительности применяются различные устройства, смещающие и фиксирующие регулируемый элемент. Наиболее простыми из них являются ручной (рис. 134, а) 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 
[image: image294.wmf]а

 и 
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 (рис. 136, а), которые в большинстве случаев размещаются в корпусе насоса. Ход поршней ограничивается механическим (винтовым) ограничителем 
[image: image296.wmf]d

. Для управления цилиндрами обычно применяют электромагнитные распределители.

В случае необходимости установки и фиксации регулируемого элемента в промежуточном положении применяется схема, приве​денная на рис. 136, б. Для установки в это положение жидкость подводится в оба внешних цилиндра.
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Рис. 135. Радиально-поршневые насосы с ручным регулированием производительности

Типовые конструкции подобных регуляторов применительно к радиально-поршневому насосу приведены на рис. 137, а и б. Для установки регулируемого элемента в промежуточное (среднее) положение жидкость в регуляторе, представленном на рис. 137, б подводится одновременно в оба цилиндра.
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Рис. 136. Схемы гидравлических механизмов регулирования производительности насоса

Площади цилиндров должны быть достаточными для переме​щения регулируемого элемента в направлении, противоположном действию на   регулируемый   элемент  силы  давления   жидкости.
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Рис. 137. Конструкции гидравлических механизмов регулирования производительности насоса

В том случае, когда требуется обеспечить при больших уси​лиях бесступенчатое регулирование, для смещения регулируемого элемента 5 применяют сервомеханизмы (гидроусилители) с жесткой обратной связью, в которых контролируемой переменной 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 ручке 1.
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Рис. 138. Схема гидравлического механизма регулирования производительности насоса следящего типа

На рис. 139, а представлена схема регулирования насоса с не​подвижным цилиндровым блоком и наклонной шайбой 4, в которой 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.
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Рис. 139. Схемы регулирования наклона шайб аксиально-поршневых насосов

На рис. 139, б показана схема регулирующего устройства, состоящего из качающейся люльки 1 регулятора с закрепленной на ней шайбой 2. Люлька 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.

СИСТЕМЫ АВТОМАТИЧЕСКОГО РЕГУЛИРОВАНИЯ
В практике распространены системы автоматического регули​рования по давлению (насосы предельного давления), при котором давление, 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 заданной (номинальной) величины 
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p

 уменьшается и при неко​тором максимальном (предельном) давлении 
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 снижается до нуля. При снижении подачи до нуля насос поддерживает заданное предельное давление 
[image: image305.wmf]max
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, расчетная же производительность (про​изводительность, определяемая рабочим объемом) равна утечкам жидкости в питаемой гидросистеме и в самом насосе.
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Рис. 140. Статическая характеристика пружинного регулятора предельного давления

На рис. 140 представлена статическая характеристика такого насоса [
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], снабженного механизмом регулирования производительности, принцип кото​рого основан на использовании в качестве датчика и источника энер​гии выходного давления насоса. Кривая 
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 графика выражает расчетное и 
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 — фактическое зна​чение производительности насоса. В пределах изменения давления от 0 до 
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  теоретическая произ​водительность 
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 сохраняется по​стоянной. По достижении давле​ния 
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 (соответствует  точке   а) производительность снижается по закону сжатия пружины меха​низма регулирования, достигая при 
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 нулевого значения (ра​бочий объем насоса 
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).

При жесткой пружине получим крутую кривую (
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 - 
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) и   при   мягкой — более   пологую.   В   практике распространены насосы, у которых отношение 
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  составляет от 40 до 80%.

Кривая фактической производительности 
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 наклонена к оси абсцисс под некоторым углом, величина которого зависит для изо​лированного насоса от его герметичности. При давлении 
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 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. В этом регуляторе функции чувствительного и силового элементов совмещены в одном органе (силовом цилиндре, поршень которого нагружен пружиной), непосредственно связанном с узлом регу​лирования насоса (наклонной шайбой и пр.).

Чувствительным элементом регулятора является пружина 1, стремящаяся удержать регулируемый элемент насоса 2 в положе​нии максимальной подачи 
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 и исполнительным — силовой цилиндр с поршнем 3 скальчатого типа, в который подводится ра​бочее давление 
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 насоса, проти​водействующее усилию пружины.
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Рис. 141. Схема (а) и конструкция (б)                  Рис. 142. Пластинчатый насос с 

регулятора производительности                           автоматическим регулированием     

насоса прямого действия                                        производительности по давлению

Условие равновесия действующих сил (без учета трения) имеет вид

                                                  
[image: image324.wmf]4

2

d

p

P

пр

p

=

,                                                    (286)

где 
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 и 
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 - усилие предварительной затяжки пружины 1 и диаметр 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. Жидкость 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. Для уменьшения 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 (см. также рис. 84). Жидкость из нагнетательной магистрали на​соса подводится в силовой цилиндр 2, поршень 1 которого, на​груженный пружиной 5, связан при помощи штока 3 с наклонной шайбой 4 насоса. Усилие пружины направлено в сторону поворота шайбы 4 в положение максимальной производительности, в кото​ром она и будет удерживаться до давления, превышающего 
[image: image327.wmf]ном

p

 (см. рис. 140), после чего угол у наклона шайбы будет уменьшаться, и при некотором максимальном значении давления 
[image: image328.wmf]max
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 шайба установится в положение, близкое к нейтральному (
[image: image329.wmf]0

»

g

), в ко​тором производительность насоса будет равна утечкам жидкости в системе при максимальном давлении. При уменьшении давления пружина 5 будет смещать поршень  1  в обратном  направлении (в сторону восстановления угла 
[image: image330.wmf]g

),  и при давлении 
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<

 шайба вновь установится в положение мак​симального угла.
[image: image332.png]



Рис. 143. Принципиальная схема механизма регулирования производительности аксиально-поршневого насоса

Условие равновесия ре​гулятора при смещении его поршня 1 под дейст​вием давления жидкости на величину у (см. рис. 143) выражается (без учета тре​ния)

                                       
[image: image333.wmf]cy

F

F

p

пр

p

н

+

+

=

w

,                                                        (287)
где 
[image: image334.wmf]p

F

 - сила,   действующая   на   поршень 1 цилиндра   со стороны регулируемого элемента (шайбы 4); 
      
[image: image335.wmf]пр
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 и 
[image: image336.wmf]c

 - усилие предварительного натяжения и жесткость пружины 5 при смещении поршня 
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; 
      
[image: image338.wmf]w

 - площадь поршня 1 цилиндра регулятора; 
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 - давление нагнетания. 
Принимаем 
[image: image340.wmf]0

=

y

 при угле отклонения шайбы на максимальный угол 
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. В этом случае зависимость между ходом поршня и ве​личиной угла у поворота шайбы для заданного промежуточного положения   может быть приближенно выражена

                                            
[image: image342.wmf](

)

r

g

g

tg

tg

y

-

=

max

,                                                        (288)
где 
[image: image343.wmf]r

 - расстояние между осью поворота шайбы и осью силового цилиндра 2.

Сила 
[image: image344.wmf]p

F

, действующая на поршень 1 регулятора со стороны шайбы, определяется моментом 
[image: image345.wmf]M

 на шайбе, развиваемым дей​ствующими на нее силами (силами давления жидкости, силами инерции механизма и трения в нем), в соответствии с чем можем написать
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Угол наклона шайбы 
[image: image347.wmf]g

 можно приближенно определить из соотношения (199)
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где 
[image: image349.wmf]T

Q

 - теоретическая производительность насоса;
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, 
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, 
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 и 
[image: image353.wmf]n

 - параметры насоса [см. выражение (199)].

Подставив выражения (288), (289) и (290) в уравнение (287), получим
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Произведя преобразования, получим уравнение наклонного участка кривой статической характеристики регулятора (см. рис. 140)
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где 
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Рис. 144. Схема пластинчатого насоса с двойным регулированием производительности по давлению

Регуляторы с двойным давле​нием. Выпускаются также насо​сы с двойным регулированием по давлению. На рис. 144 приведена схема пластинчатого насоса с подобным регулятором. Пе​реключение регулятора с одной ступени на другую осуществляется вручную с помощью электромагнита через золотник 1.
Давление 
[image: image359.wmf]ном

p

 жидкости первой ступени определяется нагру​зочной пружиной 4. К усилию пружины может быть добавлено усилие регулируемого давления жидкости на поршень цилиндра 3, в  результате давление жидкости  второй ступени 
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Для работы насоса на первой ступени плунжер 1 золотника пе​реводится в верхнее положение, в котором полость силового ци​линдра 3 соединяется через канал 2 с всасывающей магистралью. Ввиду того, что питание этого цилиндра осуществляется через дроссель 5, давление в нем практически отсутствует и нагрузка па статорное кольцо 7 осуществляется лишь одной пружиной 4, которая и будет воспринимать усилие давления 
[image: image361.wmf]P

 жидкости на поршень цилиндра 8. При переводе плунжера 1 в нижнее положе​ние канал 9 перекрывается, в результате в цилиндре создается давление, величина которого определяется настройкой переливного клапана 10. Вследствие этого статорное кольцо 7 насоса будет удерживаться в положении максимального эксцентрицитета сум​марным усилием
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где 
[image: image363.wmf]пер
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 - давление настройки переливного клапана 10;

     
[image: image364.wmf]пор
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 - площадь поршня 6;

     
[image: image365.wmf]пр

P

 - усилие затяжки пружины 4.

Для обеспечения заданного регулируемого давления в цилиндре 3 площадь предохранительного клапана 10 должна быть значительно больше площади дросселя 5.

Регулирование насоса с клапанно-щелевым распределением

Механизм регулирования прямого действия применительно к на​сосу с клапанно-щелевым распределением показан на рис. 145. Плун​жер 3 регулятора, нагруженный пружиной 7, связан (через диск 8) с  регулирующими  втулками 5,   от положения  которых  зависит объем жидкости, вытесняемой плунжерами 7 насоса в линию нагне​тания, т. е. зависит, какая часть геометрического хода плунжеров является рабочим ходом последних.
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Рис. 145. Механизм регулирования производительности насоса с клапанно-щелевым распределением

На плунжер 3 регулятора со стороны камеры 4, соединенной с нагнетательной магистралью насоса, действует рабочее давление жидкости, при известной величине которого пружина 1 сжимается, в   результате   открываются   в   плунжерах   7  отверстия  6,   через которые часть жидкости, вытесняемой плунжером, перетекает во всасывающую полость насоса.

Нетрудно видеть, что от величины усилия пружины 1 зависит положение отсечных втулок 5, а, следовательно, и величина рабочего хода плунжеров 7. Нулевой производительности, которой соот​ветствует максимальное давление, соответствует положение вту​лок, при котором отверстия 6 поршней на всем ходе (за исключе​нием части хода, обеспечивающей расход, компенсирующий утечку жидкости) соединены со сливной (всасывающей) полостью.

При понижении давления нагнетания ниже 
[image: image367.wmf]ном

p

 пружина перемещает плунжер 3 в обратном направлении, в результате производительность насоса будет повышаться. Следовательно, ре​гулятор обеспечивает работу насоса в режиме, характеристика которого была рассмотрена выше (см. рис. 140).

Равновесие плунжера 3 (рис. 145) регулятора соответствует условиям
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где 
[image: image369.wmf]w

 и 
[image: image370.wmf]y

 - площадь и текущее положение поршня 3 регулятора;
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 и 
[image: image372.wmf]c

 - усилие предварительного сжатия пружины 1 и ее жесткость;
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 и 
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 - давление в нагнетательной и всасывающей (сливной) полостях.

Принимаем значение 
[image: image375.wmf]0
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 для максимальной производительности насоса, которая определяется в этом случае по выражению [см. также выражение (199)]
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где 
[image: image377.wmf]f

 и 
[image: image378.wmf]z

 - площадь плунжера насоса и число плунжеров;

       
[image: image379.wmf]n

 - число оборотов вала насоса;

[image: image380.wmf]h

 - максимальный рабочий ход плунжеров насоса в процессе нагнетания.

Расчетная производительность (
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) при любом промежуточном положении поршня 3 регулятора (
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) и его осевая координата 
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 связаны соотношением
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Подставив значение 
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 из последнего выражения в уравнение (294), получим
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С учетом приведенных выражений статическая характеристика насоса примет вид (принимаем 
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где 
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Площадь 
[image: image392.wmf]w

 поршня 3 регулятора выбирается в соответствии с конструктивными требованиями, а жесткость 
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 и начальное сжатие 
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 пружины вычисляются с учетом заданного диапазона регулирования (
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) по выражениям
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Учитывая, что 
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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) (
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) при изменении производительности от максимального значения до нулевого не превышает ~35% номинального значения дав​ления 
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 (см. рис. 140):
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Указанное ограничение обусловлено тем, что при уменьшении диапазона дав​лений (
[image: image404.wmf]ном
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), в кото​ром происходит изменение производительности насоса, пружина механизма становится практически неприемлемых раз​меров.

Для избегания этого применяют двухступенчатые (следящие) механизмы регулирования с обратной связью по положению регу​лирующего органа или по рабочему давлению жидкости.
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Рис. 146. Следящий механизм регулирования производительности насоса с обратной связью по положению

На рис. 146 представлена схема подобного механизма регули​рования по положению. Дифференциальный поршень 2 механизма через тягу 6 связан с органом управления производительностью насоса (с наклонной шайбой и пр.). Жидкость, поступающая через камеру 11 и канал 3 под давлением нагнетания 
[image: image406.wmf]н
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 в камеру 5 дей​ствует на правый торец плунжера 4, нагруженного пружиной 1. После того как давление 
[image: image407.wmf]н
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 повысится до величины, при которой пружина 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​жера 4.
До того, пока давление 
[image: image408.wmf]н

p

 на выходе из насоса, снабженного таким регулятором, не повысится до некоторого номинального давления 
[image: image409.wmf]ном
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 (см. рис. 140), которому соответствует приход кромки отверстия 8 к кромке канала 3, производительность насоса будет максимальной, определяемой для аксиального насоса максималь​ным углом 
[image: image410.wmf]g

 наклона шайбы (за вычетом утечек) (см. рис. 143),  или для радиальных насосов соответственно максимальным эксцентри​цитетом 
[image: image411.wmf]e

 (см. рис. 55). После того как плунжер 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 
[image: image412.wmf]max
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 (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)]:
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где 
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 и 
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 — усилие предварительного сжатия пружины 1 и ее жесткость; 
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 и 
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 - давление нагнетания и слива;
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 и 
[image: image419.wmf]y

 — площадь сечения плунжера 4 и текущее его поло​жение. 
Приняв  за 
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 положение   плунжера 4 (см. рис. 146), соответствующее максимальному углу поворота шайбы (см. рис. 143; 
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) или максимальному значению эксцентрицитета (см. рис. 55; 
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), зависимость между перемещением этого плунжера и перемещением регулирующего элемента (наклона шайбы) можно приближенно выразить
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Угол наклона шайбы можно определить из уравнения (199):
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Пользуясь приведенными выражениями, находим усилие предварительной затяжки пружины:
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Произведя преобразования и приняв 
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, находим уравнение наклонного участка статической характеристики (см. рис. 140):
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где 
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На рис. 147 показаны схема и конструкция радиально-поршневого насоса с регулятором этого типа. Внешняя обойма (статор) 12 насоса может поворачиваться вокруг оси 13 при помощи 11, свя​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 плунжера 8 и, сжимая пружину 4, перемещает его влево. При определенном положении этого плунжера жидкость под рабочим давлением поступает через осевое сверление плунжера и канал 10 в полость 9 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 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) положение, 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 и силы давления жидкости в камере 3 переместится вправо.
[image: image430.png]



Рис. 147. Механизм регулирования следящего типа в применении к радиально-поршневому насосу

Регулятор с чувствительным элементом типа сопло-заслонка

Получили также распространение механизмы регулирования с чувствительным элементом типа сопло — заслонка.

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 золотника, являющийся одновременно входом второго каскада усиле​ния. Питание первого каскада усиления осуществляется от вспо​могательного насоса, подающего жидкость в канал 17.

Выходом второго каскада являются цилиндры 6 и 16 механизма поворота люльки насоса, осуществляющие поворот ее относительно оси 12 на угол 
[image: image431.wmf]g
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Плунжер 11 зажат с помощью пружин 10 и 14 двумя поршнями 7 и 15, связанными между собой через жесткую раму 8, которая со​единена с качающимся коромыслом 9, укрепленным на оси 12 вра​щения люльки насоса. Рама 8 и поршни 7 и 15 с пружинами 10 и 14 осуществляют обратную связь вы​ходного элемента второго каскада гидроусилителя (люльки насоса) с плунжером 11.
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Рис. 148. Схемы механизмов регулирования с дросселем типа сопло-заслонка

Для 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 10 и 14, вызванное смещением заслонки, будет скомпенсиро​вано и плунжер 11 установится в нейтральное положение. В этом положении он перекроет питание силовых цилиндров 6 и 16, и в результате люлька насоса будет зафиксирована.
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 
[image: image433.wmf]b

 цилиндра регулятора со стороны штока соединена 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 
[image: image434.wmf]b

 (штока) меньше площади со стороны ка​меры 
[image: image435.wmf]a

, он давлением жидкости и пружины 9 удерживается при перекрытом сопле 4 в крайнем левом положении, соответствую​щем максимальной производи​тельности насоса. При повыше​нии давления до величины 
[image: image436.wmf]ном
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 поршенек 5 цилиндра 6 перемещается вверх и через тол​катель 3 сжимает пружину 1, поворачивая при этом заслонку 2 в сторону открытия сопла 4. При этом давление в полости 
[image: image437.wmf]a

 силового цилиндра вследствие сопротивления дросселя 8 сни​жается, в результате создается перепад давления между полостями 
[image: image438.wmf]a

 и 
[image: image439.wmf]b

, под действием которого поршень 10 сжимает пружину 9 и перемещает наклонную шайбу 13 насоса в сторону снижения про​изводительности.
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Рис. 149. Расчетные схемы дроссельного узла типа сопло-заслонка

На рис. 150 представлена схема подобного регулятора насоса аксиального типа с наклонным расположением поршней. Чув​ствительным элементом, реагирующим на повышение давления, здесь 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 1. При открытии отверстия сопла 4 давление в правой полости этого цилиндра 5, 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 цилиндра 3 выравниваются и поршень его, перемещаясь влево под действием пружины и силы давления жидкости на неуравновешен​ную площадь поршня поворачивает наклонную шайбу 1 в положение максимального угла, а, следовательно, устанавливает насос на максимальную производительность.
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Рис. 150. Насос с наклонным расположением цилиндров, снабженный регулятором производительности типа сопло-заслонка

Статическая характеристика регулятора. Условие равновесия поршня 10 регулятора (см. рис. 148, б) имеет вид
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где 
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 и 
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 - площадь поршня регулятора со стороны камер 
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 и 
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;
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 - усилие сжатия пружины 9;
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 - сила трения поршня 10 в цилиндре;
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 и 
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 - давление жидкости перед соплом 4 и давление нагнетания (см. рис. 149);
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 - усилие на штоке поршня 10, обусловленное моментом 
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 сил, действующих на наклонную шайбу 13;
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 - плечо приложения силы 
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 (расстояние между осью поворота шайбы 13 и осью поршня 10).

Связь между смещением 
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 поршня 10 и углом 
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 наклона регулирующего органа (шайбы) насоса может быть приближенно выражено так:
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Усилие натяжения пружины 9
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где 
[image: image459.wmf]с

 и 
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 - коэффиициент жесткости и усилие предварительного (начального) сжатия пружины 9.

Тяговое усилие 
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, на штоке поршня 10, уравновешивающее силы, действующие на регулирующий орган, определяется перепадом давления в полостях цилиндра:
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Выполнив упрощения и подстановки, получим уравнение равновесия поршня 10:
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Уравнение равновесия заслонки. Величина щели 
[image: image464.wmf]х

 между соплом 4 и заслонкой 2 определится из уравнения равновесия последней (см. рис. 149, а):
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где 
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 - усилие, развиваемое поршеньком 5;
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 - усилие пружины 1;
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 - усилие воздействия на заслонку струи жидкости, вытекающей из сопла 4;
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 - площадь поршенька 5.

Величина обжатия пружины 1

                                                 
[image: image470.wmf]x

l

l

t

1

2

=

,

где 
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 - расстояние среза сопла 4 от заслонки 2.

С учетом приведенного можем написать
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где 
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 - жесткость пружины 1;
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 - усилие начального сжатия пружины 1 клапана.

Приняв упрощенно, что усилие давления жидкости на заслонку 
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 - давление жидкости на выходе из сопла и площадь его сечения (см. стр. 475), уравнение равновесия заслонки можно представить в виде
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откуда находим величину щели:
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Расход жидкости через дроссель 8 (см. рис. 149, б) определится по выражению [см. выражение (74)]
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где 
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 - площадь сечения дросселя;
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 - коэффициент расхода дросселя;
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 - плотность жидкости.

Расход через щель шириной 
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 между срезом сопла 4 и заслонкой 2
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где 
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 и 
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 - диаметр и коэффициент расхода сопла;
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 - давление перед соплом.

Поскольку в рассматриваемой схеме дроссель 8 и сопло 4 соединены последовательно, расходы 
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 через них в установившемся режиме равны (см. рис. 149, б)
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Решая уравнения (308), (309) и (315), получим характеристику регулятора 
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где 
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Регулятор дифференциального типа

В практике распространены регуляторы дифференциального типа, одна из схем которого показана на рис. 151, а. Регулирова​ние подачи здесь достигается изменением угла 
[image: image496.wmf]g

 наклона люль​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 (
[image: image497.wmf]ном
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) силовой цилиндр 7 удерживается пружиной 5 в крайнем левом положении, соответствующем максимальному углу наклона и соответственно максимальной производительности насоса. При повышении давления до величины 
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 плунжер 10, 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 
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 люльки насоса и соответственно уменьшая его произво​дительность. В результате установится значение подачи, соответ​ствующее новому давлению.

При дальнейшем повышении давления люлька будет повора​чиваться в том же направлении до нового равновесного положения и так далее, пока давление не повысится до 
[image: image500.wmf]max
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 (см. рис. 140), при котором расход насоса снизится до минимальной величины, необходимой для компенсации утечек жидкости при этом давлении. При снижении давления до 
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 плунжер 10 под действием пружины 1 переместится в обратную сторону, отсекая канал 9 цилиндра 7 от нагнетательной линии и соединяя его со сливной.
[image: image502.png]no9 7 ] “
1l
« Raeeg
_— s S
gv ) 7 J— =
= - PN
s FTET 7 i




Рис. 151. Механизм регулирования дифференциального типа

При этом пружина 5 будет поворачивать люльку 2 насоса в сторону увеличения производительности до установления нового равно​весного положения.

Равновесие цилиндра  7 в текущем положении  
[image: image503.wmf]y

 (см.  также стр. 261) может быть выражено уравнением
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где 
[image: image505.wmf]P

 - усилие, действующее на цилиндр 7 со стороны регулирующего механизма;

      
[image: image506.wmf]2

пр

F

 - усилие пружины 5, нагружающей цилиндр 7; для положения его 
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, величина 
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 является предварительным натяжением пружины;
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 - жесткость пружины 5;
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w

 - площадь сечения цилиндра 7;
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 - редуцированное давление в полости 6 цилиндра.

Условие равновесия плунжера 10 клапана:
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где 
[image: image514.wmf]1

w

 - площадь торца плунжера 10;
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 - текущее усилие пружины 1.

Текущее положение 
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 цилиндра 7 и угол поворота регулирующего элемента (люльки) 2 насоса связаны отношениями

                                                  
[image: image517.wmf](

)

g

g

r

tg

tg

y

-

=

max

,                                                  (320)

где 
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 - расстояние между осями поворота люльки и силового цилиндра регулятора;
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 - максимальный угол отклонения люльки.

Угол 
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 наклона люльки можно определить из приближенного выражения
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Требуемый для заданного диапазона давлений наклон кривой статической характеристики обеспечивается выбором жесткости 
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 пружины 5. Усилие пружины 
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 должно развивать момент от​носительно оси поворота люльки, превышающий момент 
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 сил, действующих на механизм регулирования при максимальном угле (
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) наклона люльки:
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где 
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- момент сил давления жидкости в насосе, разворачивающих люльку;
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M

 - момент сил трения в цапфах и шарнирах механизма.

Ограничители давления

Зачастую требуется при повышении давления до номинального значения 
[image: image529.wmf]ном

p

 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 
[image: image530.wmf]н
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 плун​жер 4 перемещается вверх и соединяет правую полость цилиндра 5 с источником давления, в результате чего его поршень 7, связан​ный с узлом регулирования насоса, переместится влево. Так как усилие пружины 2 регулятора не зависит от положения поршня 1 (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 
[image: image531.wmf]ном

p

 (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 (
[image: image532.wmf]b
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) 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 (
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Рис. 152. Схема ограничителя давления насоса

Применяют также схемы регу​ляторов  с   отрицательным   «перекрытием» золотника (
[image: image537.wmf]b
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), которые отличаются плавностью ра​боты, однако имеют некоторую постоянную утечку через зазор, обусловленный   разностью  (
[image: image538.wmf]b
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).

Аналогичное регулирование может быть достигнуто также и в ранее рассмотренной схеме регулятора с обратной связью по по​ложению (см. рис. 147, а). Для 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 70, 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.
Введение искусственной утечки

При работе насоса в режиме расхода жидкости, близкого к ну​левому, возможен перегрев насоса за счет тепла, обусловленного механическими потерями мощности. Для обеспечения эвакуации тепла из насоса предусматривается некоторая циркуляция жид​кости, достигаемая путем искусственных утечек жидкости.

Для этого в стенке неподвижной скалки (поршня) 8 (см. рис. 151, б) выполняется небольшое отверстие а (диаметр отверстия обычно равен 0,5—0,6 
[image: image539.wmf]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 в режиме снижения производительности от​верстие 
[image: image540.wmf]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 не плотности гидро​агрегатов. В результате суммар​ные утечки в системе после от​крытия отверстия 
[image: image541.wmf]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).
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Рис. 153. Статическая характеристика расхода по давлению регулятора с искусственными утечками и кривая характеристики регулятора

В соответствии с этим на наклонном участке кривой 
[image: image544.wmf]b
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 характеристики насоса (рис. 153) появится при известном распо​ложении этого отверстия в стенке поршня ступенчатый пере​ход (
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) на более высокое давление, после чего (см. точку с) наклон кривой сохранится прежним. Длина участка (
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) определится сечением отверстия 
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. В диапазоне давлений (
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) подача насоса 
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 постоянна и далее вновь снижается по закону сжатия пружины регулятора.
В общем случае с целью обеспечения 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 
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 при номинальном рабочем давлении 220 
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, при амплитуде коле​бания (перемещения) золотника до 1,5 
[image: image552.wmf]мм

. Нарушение устойчивости наблюдается преимущественно при расходе жидкости через указанное отверстие 
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 (см. рис. 151, б) порядка 500 
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 и выше. При малых открытиях этого отверстия (~ 0,05—0,07 
[image: image555.wmf]мм

) регулятор работает устойчиво. При уменьше​нии диаметра отверстия амплитуда вибрации золотника сни​жается, и при диаметре, равном 0,3 
[image: image556.wmf]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.

Жидкость 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. Для обеспечения теплообмена опреде​ленное количество жидкости отводится в резервуар через жиклерное 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.

Для обеспечения небольшой подачи поршневым насосам при полностью перекрытом окне 6 питания, требующейся для охлаждения насоса, предусмотрено жиклерное (дроссельное) отверстие 3, через которое в поршневой насос поступает некоторое количество жидкости. В том случае, если расход через окно 13 отсутствует (при  нулевом   потреблении  жидкости   гидросистемой),   давление на ыходе 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.
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Рис. 154. Схемы радиально-поршневых насосов с регулятором производительности, основанным на принципе «голодания»

Схема регулятора подобного тина 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 - впускным 2 и нагнетательным 7. Между шестеренным и поршне​вым насосами расположен регулирующий золотниковый клапан 5, который под давлением жидкости перемещается в направлении 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 поток 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 
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) 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 
[image: image560.wmf]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 регулирования.

К потере устойчивости более склонны системы регулирования, в которых малым перемещениям датчика (золотника) соответствуют значительные изменения давления в цилиндре регулятора, а так​же регуляторы с крутой характеристикой 
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) (см. рис. 140). Возможность потери устой​чивости более вероятна также в регуляторах двухступенчатого типа (с серводействием), поскольку золотник в положении режима регулирования (при давлении 
[image: image563.wmf]ном
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>

) находится в неустойчивом равновесии под 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 промежуточный 
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 наблюдается заброс поворота шайбы до 
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 (и соответствен​но заброс расхода и давления жидкости), и лишь после несколь​ких затухающих колебаний с периодом 
[image: image566.wmf]T

 шайба (или люлька) установится за время 
[image: image567.wmf]t

 на требуемом промежуточном установив​шемся значении угла 
[image: image568.wmf]уст

g

. Однако при известных условиях и в осо​бенности при крутой характеристике 
[image: image569.wmf])
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 насос может по​терять устойчивость и войти в незатухающие колебания.

Для повышения устойчивости необходимо уменьшать трение как в золотнике, так и в исполнительном механизме.

Возмущающим фактором, могущим привести к потере устой​чивости, служат 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 8; см. рис. 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 разгрузки насоса  путем  перевода его, по достижении заданного давления, в режим холостого хода (с нулевым давлением).

Схема   подобного   автомата   прямого   действия   показана   на рис. 155, а. Жидкость от насоса поступает в камеру 1 и по трубопроводу 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 пружина 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.
[image: image570.png]



Рис. 155. Схема автоматического клапана для разгрузки (перевода в режим холостого хода) насоса

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:
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где 
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 - давление жидкости в аккумуляторе;

      
[image: image574.wmf]н

p

 - давление жидкости в насосе;
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 - площадь поршня 6;
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 - площадь проходного отверстия (гнезда), перекрываемого шариком 3;
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 - усилие предварительного сжатия пружины 5.

Давление жидкости, при котором клапан 2 откроется,
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где 
[image: image580.wmf]D

 и 
[image: image581.wmf]d

 - диаметры поршня и отверстия, перекрываемого шариком.

После открытия запорного клапана 2 давления под и над ним выравниваются, т. е. 
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, а, следовательно, условие равнове​сия примет вид 
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. В соответствии с этим давление жид​кости в аккумуляторе, при котором клапан закроется,
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Соответствующим подбором диаметров 
[image: image586.wmf]D

 и 
[image: image587.wmf]d

 и усилия пружины 
[image: image588.wmf]пр

P

 можно получить требуемый интервал давлений, определяющий моменты начала открывания и закрывания запорного клапана 3.
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Рис. 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 
[image: image590.wmf]мм

) величину.

Давления, при которых происходит открытие (
[image: image591.wmf]ак

p

) и закрытие (
[image: image592.wmf]ак

p

¢

) зависят от характеристики пружины 2 и степени ее сжа​тия в пределах перемещения поршенька 4 на величину 
[image: image593.wmf]h

 из ниж​него положения, в котором полость разгрузочного поршня 7 соединена через канал 1 с баком (см. рис. 156, б).
Давление 
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 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):
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Давление 
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, соответствующее моменту перевода насоса в режим холостого хода (для положения поршенька 4, при котором камера 6 соединяется с аккумулятором),
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где 
[image: image600.wmf]C

 и 
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 - константа жесткости пружины и предварительное (монтажное) ее сжатие, соответствующее нижнему положению поршенька 4;
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 - дополнительное сжатие пружины 2 при подъеме поршенька 4 в положение, при котором канал 6 соединится с аккумулятором;
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 - максимальная и минимальная сила сжатия пружины 2.

В соответствии с этим имеем
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Величина усилия 
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 пружины 8 зависит от максимального давления 
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 в аккумуляторе (давлением слива пренебрегаем), площади 
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 поршня 7, силы 
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 пружины 10, прижимающей клапан 9 к седлу, и площади его седла 
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 (диаметром 
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):
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 Минимальное усилие этой пружины должно быть таким, чтобы преодолевать силы трения поршня 7. Величина хода этого поршня должна быть достаточной для обеспечения требуемого открытия клапана 9.
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Рис. 157. Схема клапана разгрузки насоса

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 2 больше площади хвостовика 3 и площадь плунжера хвостовика 1 больше площади хвостовика 3, плунжер 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 кольцевой полости 2 создается небольшое давление, которое обеспечит полное открывание клапана (разгрузку насоса). Линия аккумуля​тора в этом положении плунжера 7 отсекается от насоса при по​мощи   обратного   клапана.

При понижении давления в аккумуляторе ниже установлен​ной величины плунжер 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)
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началу закрывания клапана (включению насоса)
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С учетом сопротивления 
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 дросселя 5 давление начала закрывания клапана
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где 
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 - площади сечений хвостовиков 1 и 3 плунжера;
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 - площадь сечения кольцевой полости 2.

Поскольку при 
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 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 плунжера, способствующая его закры​ванию. При некотором перекрытии канала 6 давление в полости 2 будет равно нулю, в полости 4 равно 
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. Для этого случая выраже​ние, определяющее равновесие действующих сил, будет иметь вид
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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 разрушения трубопроводов.

[image: image624.png]



Рис. 158. Заброс давления при срабатывании клапана разгрузки насоса

На рис. 158 показаны кривые ударного давления при срабаты​вании автомата разгрузки, отрегулированного на давление 
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Рис. 159. Гидропередачи вращательного движения с насосом и гидромотором радиального (а), аксиального (б) и пластинчатого (в) типов
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