НАСОСЫ И ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ МОТОРЫ

Насос служит для преобразования механической энергии при​вода (входного звена) в энергию потока жидкости. В настоящем пособии рассмотрены лишь объемные насосы, преобразующие ме​ханическую энергию, приложенную к их приводному валу, в энер​гию движения жидкости под давлением.

Вытеснение жидкости из рабочих камер и заполнение ею вса​сывающих камер происходит в объемном насосе в результате умень​шения и соответственно увеличения геометрического объема этих камер, герметически отделенных друг от друга. В роторных объем​ных насосах, применяемых в распространенных гидросистемах, жидкость из рабочих камер вытесняется в процессе вращатель​ного или вращательно-поступательного движения вытеснителей.

Объемный гидромотор преобразует энергию потока жидкости в механическую работу выходного звена (вала). Под объемным гид​ромотором понимают в общем случае гидродвигатель кругового движения, в котором энергия потока жидкости преобразуется в ме​ханическую энергию в процессе перемещения под действием сил давления герметизирующего рабочего элемента (поршня, пла​стины и пр.) при заполнении жидкостью рабочей камеры.

Рабочая камера насоса (или гидромотора) — изолированное пространство, образованное деталями насоса с периодически уве​личивающимся и уменьшающимся при работе насоса объемом и сообщающееся соответственно с нагнетательным и всасывающими каналами.

Помимо гидромоторов, различают объемные гидродвигатели возвратно-поступательного (силовые цилиндры) и возвратно-пово​ротного (квадранты) движений, в которых энергия потока жид​кости преобразуется в механическую энергию поступательного движения штока или поворотного движения (с углом поворота 
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) вала (см. стр. 326).

Насосы и гидромоторы объемного типа (бесклапанного распре​деления) являются в большинстве случаев обратимыми механиз​мами, что позволяет применять в качестве насоса и мотора один и тот же агрегат. Поэтому общие вопросы расчетов и конструировании в настоящем пособии рассматриваются применительно к на​сосам с описанием особенностей использования их в качестве гид​ромоторов.

Рабочее давление современных насосов достигает 350— 500
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; число оборотов 5000 
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, а в отдельных слу​чаях 12 000—18 000 
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 и реже 30 000 
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. Производи​тельность насосов колеблется в широких пределах — от 1 и менее до 8700 
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 для поршневых насосов, предназначенных для морских судов или тяжелых промышленных установок. Мощ​ность насосов, применяемых в гидросистемах некоторых отра​слей  промышленности, достигает 3500 
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Насосы специального назначения отличаются высокой приеми​стостью (быстродействием). В лучших образцах насоса время до​стижения регулируемым насосом максимальной производитель​ности от нулевого ее значения не превышает 0,04 
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, а время сни​жения расхода от номинального значения до нулевого — не более 0,02 
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В тяжелом машиностроении применяются насосы регулируе​мого расхода мощностью 2000 
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 производящие до 60 реверсов в минуту. По данным зарубежной печати гидропривод в трубопро​катных станах с весом движущихся возвратно-поступательно частей в 150 
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 обеспечивает 45 двойных ходов в минуту.

Динамические качества гидромотора оцениваются способно​стью сообщать массовой нагрузке большое ускорение и опре​деляются отношением момента, развиваемого гидромотором, к мо​менту инерции вращающихся его частей. По этому параметру гидромоторы мощностью ~ 200 
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 добротнее в 50—60 раз и при малой мощности — в 160—200 раз электродвигателей постоянного тока.
ОСНОВНЫЕ ВОПРОСЫ ТЕОРИИ ОБЪЕМНЫХ НАСОСОВ

И ГИДРОМОТОРОВ

При вращении вала насоса объем его камер изменяется, при​чем при рабочем ходе (цикле) этот объем уменьшается и запол​няющая его жидкость вытесняется; для гидравлического мотора объем камер при рабочем ходе увеличивается и жидкость, поступающая к нему от внешнего источника, заполняет эти камеры. Изменение объема камер насоса или мотора за один оборот харак​теризует их рабочие объемы, а за единицу времени — теоретиче​скую (расчетную) производительность (подачу), которую часто также называют геометрической производительностью. Иначе расчетная производительность (подача) насоса — суммарное изменение объема камер насоса в единицу времени или произве​дение рабочего объема насоса на число оборотов вала в еди​ницу времени, причем под рабочим объемом насоса (или гидромо​тора) понимают изменение объема камер насоса за один оборот. Следовательно, рабочий объем насоса является его расчетной производительностью за один оборот вала.

Не следует отождествлять число оборотов вала насоса (гидро​мотора) с числом рабочих циклов, поскольку в насосах (гидро​моторах) некоторых конструкций рабочие элементы совершаюх за один оборот вала несколько рабочих циклов нагнетаний и вса​сываний (см. стр. 165). В соответствии с этим под одним рабочим циклом понимают разовое изменение объема рабочих камер от максимального значения до минимального.

Так как объемная производительность насоса находится при нормальных условиях работы в прямой зависимости от числа обо​ротов, то удобно выражать производительность насоса через его рабочий объем. Исходя из этого, расчетную производитель​ность объемного насоса в минуту определяют по формуле
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где 
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 - рабочий объем насоса в 
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 - рабочий объем одной камеры насоса в 
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 - число камер;
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 - число оборотов вала насоса в минуту.

Фактическая производительность насоса. Помимо расчетной (теоретической или геометрической), различают фактическую (по​лезную) производительность насоса, под которой понимают по​дачу жидкости насосом при определенных значениях перепада давления 
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 в камерах нагнетания и всасывания и вязкости жид​кости, а также числе оборотов и при прочих параметрах, влияю​щих на объемные потери жидкости в насосе. Величина этой про​изводительности будет меньше расчетной на величину объемных потерь жидкости 
[image: image22.wmf]н

Q

D

, которые возникают в результате перетека​ния жидкости из рабочей полости в нерабочую или в атмосферу (
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), а также в результате неполного заполнения рабочих камер жидкостью в процессе всасывания и в результате сжатия, в про​цессе нагнетания жидкости и деформации деталей насоса, опреде​ляющих размер рабочих его камер (
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). Последние потери при​нято называть условными утечками или потерями на всасывании насоса.

Количественное сравнение непосредственных утечек жидкости с условными (будем называть их объемными потерями из-за не​полного заполнения рабочих камер насосов) показывает, что послед​ние могут составить в некоторых случаях 75% всех утечек в насосе.

Основными причинами неполного заполнения жидкостью ра​бочих камер насоса при прохождении их через всасывающую зону являются малый напор (давление) на входе в насос и сопротивле​ние всасывающих каналов, а также наличие в жидкости воздуха. Сопротивление всасывающей линии, включающее инерционные потери может привести в зависимости  от  величины абсолютного давления у входа в насос к разрыву потока жидкости вследствие кавитации. Появление такого режима насоса особенно реально при   высоких  числах оборотов.

При повышении числа оборотов вала насоса пропорционально увеличивается количество жидкости, проходящей через подводя​щие каналы и узел распределения, а следовательно, соответственно увеличивается сопротивление (потери напора). Очевидно, при постоянном давлении жидкости на входе в насос может быть достигнуто такое критическое число оборотов, при котором в на​сос не будет поступать, при данном давлении на входе, требуемое для заполнения рабочих камер количество жидкости и при даль​нейшем повышении числа оборотов производительность насоса не будет повышаться, или будет даже снижаться. При числах оборотов выше указанного критического значения насос работает в кавитационном режиме (в режиме голодания).
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Рис. 52. Объемные характеристики насоса

Для широко применяемых в гидросистемах аксиально-поршне​вых насосов (см. стр. 166) внутренние потери напора определяются в основном сопротивлением в распределительном узле (окнах питания), а также в каналах, подводящих жидкость к этим окнам, и в цилиндрах. Для некоторых типов насосов, в частности для шестеренных и лопастных, к указанным сопротивлениям на входе добавляется сопротивление, обусловленное центробежной силой жидкости при вращении рабочих узлов насоса.
Фактическая производительность насоса 
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где 
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 - расчетная (геометрическая) производительность;
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 - утечки жидкости (включая и условные утечки).

На рис. 52, а и б приведены принципиальные графики зависимости производительности насоса от числа оборотов 
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 и перепада давления 
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 для случаев отсутствия условных утечек и такой жесткости конструкций насоса, при которой зазоры при повыше​нии давлении не изменяются. При повышении перепада давления фактическая производительность такого насоса 
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 понижается практически линейно. В соответствии с этим линейной будет также зависимость от  
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 величины утечек жидкости 
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 обусловленных перепадом давления. С другой стороны, так как зазоры при изме​нении оборотов практически постоянны и, кроме того, скорость течения жидкости через зазоры (скорость утечек жидкости) зна​чительно больше скорости скользящих пар, образующих рабочие зазоры, величина утечек жидкости через зазоры 
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, почти не за​висит от числа оборотов насосов (см. рис. 40, а). При числах обо​ротов, меньших л0, насос не будет развивать требуемого перепада давления.

Так как внутренние утечки увеличиваются с повышением пере​пада давления в системе, то насосы оцениваются по производи​тельности при заданном давлении.

Объемный к. и. д. насоса. Объемные потери в насосе характе​ризуются объемным к. п. д., который показывает, насколько фак​тическая производительность (
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) насоса отличается от теорети​ческой (геометрической) (
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), и представляет собой отношение фактической производительности к теоретической:
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Теоретическую производительность определяют расчетным пу​тем или измеряют при медленном (
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 EMBED Equation.3  [image: image40.wmf]мин

об

/

) провора​чивании насоса и нулевом перепаде давления жидкости между полостями входа и выхода (при нулевой разности уровней жидко​сти в заборном и сливном резервуарах. См.  рис. 172).

На основании формулы (132) можем написать
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Объемные потери жидкости в насосе уменьшают в 
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 раз его производительность.
На рис. 52, в, г приведены типовые кривые принципиальной зависимости объемного к. п. д. насоса (без учета условных утечек) в функции перепада давления (допускаем, что зазоры с изменением давления не меняются) при постоянной скорости и в функции ско​рости (числа оборотов) при постоянном давлении. Штриховая линия на рис. 52, в соответствует насосу с нулевыми утечками (
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)
При расчетах гидросистем значение 
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 для поршневых машин (насосов  и  гидромоторов)   можно  принимать  для   номинальных режимов равным 0,96—0,98.

Анализ приведенных формул и результатов опытов показывает, что изменение объемного к. п. д. насоса практически находится в прямой зависимости от перепада давления (рис. 52, в). Поскольку теоретическая производительность насоса при бескавитационном режиме всасывания прямо пропорциональна числу его оборотов [см. выражение (131)], а абсолютная величина утечек жидкости, при принятых условиях, зависит лишь от перепада давления жидкости и практически не зависит от числа оборотов насоса, объемный к. п. д., насоса с увеличением числа оборотов в неко​торых пределах, в которых соблюдается бескавитационный режим работы, повышается (рис. 52, г).

Однако подобное повышение объемного к. п. д. и производи​тельности насоса будет происходить лишь до определенных значе​ний оборотов, при которых утечки (см. стр. 128), обусловленные недозаполнением рабочих камер на​соса, отсутствуют или столь малы, что ощутимо не изменяют произво​дительности насоса. При более высо​ких числах оборотов условные уте​чки станут превалировать над ос​новными, и поскольку с увеличени​ем числа оборотов они относитель​но возрастают, то объемный к. п. д. при этом понижается (рис. 52, д). Понижение объемного к. п. д., на​блюдаемое при повышении оборо​тов выше 
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, обусловлено объем​ными потерями на всасывании (кавитацией).  До  оборотов 
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 величина к. п. д. определяется утечками через зазор в результате перепада давления. Очевидно, оптимальным диапазоном чисел оборотов в этом случае является диапазон от 
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Рис. 53. Схема эжектора для повышения давления на входе в насос

Кавитация в насосе сопровождается пульсацией давления жидкости и шумом. Эти пульсации обусловлены обратным пото​ком жидкости из нагнетательной полости насоса, который сопро​вождается гидравлическими ударами и в результате чередующихся ударов — пульсацией давления в нагнетательной магистрали на​соса. Амплитуда этих пульсаций может при известных условиях достигать величины, вызывающей разрушение насоса.

Возможность возникновения кавитации можно уменьшить рациональным выбором режимов работы гидравлической системы и правильным конструктивным выполнением ее агрегатов, однако полностью исключить это явление можно лишь применением вспомогательных насосов подкачки, а также повышением давле​ния во всасывающей линии насоса. В частности, повышение давления во всасывающей линии насоса часто достигается путем применения специального эжектора (см. стр. 47), устанавливае​мого на сливной линии системы (рис. 53), с помощью которого можно повысить давление на входе в насос, используя скоростной напор жидкости, выходящей из сопла 2 эжектора. Сливная магистраль 1 гидросистемы в этом случае соединяется с эжекторным устройством, с помощью которого во всасывающий канал насоса может дополнительно поступить под избыточным давле​нием некоторое количество жидкости через канал 3, соединенный с бачком.

Минимальное значение числа оборотов насоса определяется его герметичностью (утечками жидкости), а максимальное — на​дежностью заполнения рабочих камер жидкостью. При уменьше​нии числа оборотов его расчетная производительность пропор​ционально уменьшается, в то время как непосредственные утечки сохраняются при всех прочих равных условиях практически по​стоянными; в результате при известных числах оборотов полезная производительность и объемный к. п. д. насоса могут снизиться до нулевого значения.

Опыты показывают, что величина утечек жидкости через за​зоры 
[image: image50.wmf]н
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, обратно пропорциональна ее вязкости, в соответствии с чем объемный к. п. д. насоса (и гидромотора) с повышением вяз​кости увеличивается. Однако повышение вязкости жидкости ска​зывается положительно на объемном к. п. д. лишь до того, пока отрицательное влияние этого фактора на заполнение насоса не превысит положительного эффекта от уменьшения утечек через зазоры, обусловленные перепадом давления. Таким образом, объемный к. п. д. насоса будет наибольшим при такой вязкости жидкости, при которой суммарные объемные потери вследствие ее утечек через зазоры и неполного заполнения рабочих камер насоса будут минимальными.

В соответствии с этим на величину утечек жидкости через зазоры влияет также температура жидкости, причем, поскольку теоретическая производительность не зависит от температуры, объемный к. п. д. с понижением температуры ниже температуры, при которой обеспечивается заполнение насоса, понижается. С понижением температуры повышается также сопротивление вса​сывающей линии насоса, что также уменьшает объемный к. п. д. насоса.

График, приведенный на рис. 52, д, показывает, что в интер​вале температур жидкости от 
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 объемный к. п. д. сохра​няется в приемлемых значениях; при повышении температуры выше {щах он уменьшается вследствие утечек жидкости через зазоры, а при понижении температуры ниже 
[image: image53.wmf]min
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 — вследствие повышения сопротивления всасывающей линии (из-за недозапол-нения насоса жидкостью).

В связи с этим объемный к. п. д. насоса при всех прочих равных условиях будет, как правило, тем больше, чем меньше доля зазоров, приходящихся на единицу расчетной производи​тельности насоса. Исходя из этого объемный к. п. д. насоса боль​шой производительности обычно выше объемного к. п. д. насоса малой производительности. Очевидно, что по этой же причине число оборотов насоса желательно выбирать максимальным, однако таким, при котором обеспечивается бескавитационный режим всасывания.

Поскольку в насосах регулируемой- производительности (см. стр. 140) периметр зазоров при регулировании не изменяется, утечки жидкости через зазоры практически сохраняются постоян​ными при различных рабочих объемах 
[image: image54.wmf]q

 насоса. Теоретический же расход изменяется при этом пропорционально рабочему объ​ему 
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, ввиду чего объемный к. п. д. такого насоса с уменьшени​ем его рабочего объема будет понижаться [см. выражение (133)]. В соответствии с этим кривая зависимости 
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 насоса регулируемой производительности от рабочего объема будет аналогична кривой, представленной на рис. 52, а.
Объемные потери и объемный к. п. д. гидромотора. Объемные потери гидромотора соответственно уменьшают число оборотов по сравнению с расчетным, поэтому объемный к. п. д. гидромотора представляет собой отношение объема 
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, описываемого его рабочими элементами в единицу времени                   [выражение (131)], к фактическому объему жидкости 
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Принимая во внимание, что 
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[image: image61.wmf]м

Q

D

 - объемные потери в гидромоторе, можем написать
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Объемные потери (утечки жидкости) в гидромоторе отличаются от утечек в насосе тем, что потери, обусловленные недозаполнением жидкостью рабочих камер, в моторе практически отсутствуют.

Механические потери и механический к. п. д. Преобразование энергии в гидромашине (механической в гидравлическую в насосе, или гидравлической в механическую в гидромоторе) обеспечи​вается движением рабочих элементов (вытеснителей), которое сопровождается потерями энергии (мощности) на трение меха​нических частей и жидкости.

Указанные потери определяются как разность между теорети​ческой (индикаторной) мощностью и мощностью на валу машины. Отличие насоса от гидромотора, с этой точки зрения, заключается лишь в том, что для определения потерь в насосе теоретическую мощность вычитают из мощности на валу насоса, а в моторе мощ​ность на выходном валу вычитают из теоретической его мощности.

В соответствии с этим фактический крутящий момент на валу насоса 
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  или   гидромотора  
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  т.е.   крутящий   момент, требуемый для привода насоса или момент, развиваемый гидромотором, будет равен сумме крутящих моментов.

Для насоса
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для гидромотора
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где 
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 - потери момента соответственно в насосе и в гидромоторе;
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  и 
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 - теоретический (индикаторный) крутящий момент насоса и гидромотора, под которым понимается момент, развиваемый перепадом 
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 давления жидкости в камерах насоса или гидромотора без учета потерь на механическое трение и потери сопротивления жидкости.

Связь между теоретическим моментом 
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 на валу насоса (или гидромотора) и его рабочим объемом 
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 и теоретической мощностью 
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Механические потери мощности могут быть также вычислены для насоса:
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для гидромотора
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где 
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 - мощность (приводная) на валу насоса;
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 - мощность, снимаемая с вала гидромотора (эффективная мощность);
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 - теоретическая (индикаторная) мощность насоса и гидромотора;
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 - механические потери мощности соответственно в насосе и гидромоторе.

Теоретическая (индикаторная) мощность насоса (или мотора), под которой понимается мощность, эквивалентная при данном перепаде давления 
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 жидкости расчетной производительности насоса 
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, определится по выражению
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где 
[image: image88.wmf]n

 - число оборотов.

Следует заметить, что при атмосферном давлении в баке перед насосом будем иметь вакуум 
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, равный потери давления во всасывающей линии. В соответствии с этим напор, создаваемый насосом, выразится
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где 
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- давление на выходе насоса;

      
[image: image93.wmf]g

 - объемный вес жидкости.

С учетом этого мощность 
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, развиваемая насосом,
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Величиной 
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, ввиду относительно небольшой ее величины, пренебрегают, принимая давление на входе в насосе равным давлению в баке.

В принятых на практике размерностях теоретические мощность 
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 и крутящий момент 
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 выражаются уравнениями
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где 
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 - расчетная производительность в 
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 - перепад давления в выходной и входной камерах (полостях) насосах (или во входной и выходной камерах моторах) в 
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Механический к. п. д. насоса равен отношению теоретической мощности 
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 к мощности 
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, приложенной к валу насоса (приводной мощности):
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или 
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где 
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 - теоретический момент на валу насоса и момент на приводном его валу.

Приводной момент насоса 
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 с учетом механического к. п. д. выразится так:
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На рис. 54, а показана зависимость механического к. п. д. насоса 
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 от выходного давления. При повышении давления до 
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 механический к. п. д. растет. Это обусловлено тем, что увеличение механических потерь мощности, наблюдающееся с повышением давления жидкости, непропорционально увеличению теоретической мощности [см. выражение (144)]. При давлениях от 
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 к. п. д. стабилизируется, а при дальнейшем повышении давления - снижается. Это снижение обусловлено увеличением механических потерь, в результате чего приводная мощность с увеличением давления повышается более интенсивно, чем теоретическая мощность.

Механический к. п. д. гидравлического мотора 
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 равен отношению эффективной 
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 мощности на его валу к теоретической 
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или 
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где 
[image: image125.wmf]эф

М

 - величина эффективного (тормозного) момента определяемая опытным путем;
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 - величина теоретического расчетного момента.

В практике механическим к. п. д. обычно оценивают все потери (кроме объемных) мощности в гидромашине.

На рис. 54, б представлена кривая зависимости 
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 от нагрузки на валу мотора, выраженной в величинах подводимого давления 
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, необходимого для преодоления этой нагрузки при нулевой скорости вала. Давление 
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 соответствует сопротивлению трения (сопротивлению страгивания мотора). Для мотора регулируемого типа величина 
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 будет тем большей, чем меньше рабочий объем 
[image: image131.wmf]q

, при уменьшении которого ниже определенной величины произойдет самозатормаживание мотора [
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; см. выражение (148)].

На рис. 54, в представлена кривая принципиальной зависимости механического к. п. д. мотора от скорости (оборотов) выходного вала. Опыт показывает, что при качественном изготовлении гидромоторов поршневых типов можно обеспечить удовлетворительную размерность угловой скорости и устойчивость ее под нагрузкой при числе оборотов 
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. При некоторых малых оборотах наблюдается нарушение равномерности вращения, причиной которого является в основном пульсация потока жидкости, обусловленная синусоидальным изменением скорости поршня и развиваемого им момента (см. стр. 147), а также колебаниями силы трения.
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Рис. 54. Принципиальные зависимости к. п. д. насоса и гидромотора от давления

Полный к. п. д. Полный к. п. д. насоса или гидромотора равен отношению отдаваемой мощности к подводимой. Значение этого к. п. д. вычисляется обычно как произведение объемного 
[image: image136.wmf]об

h

 и механического 
[image: image137.wmf]м

h

 к. п. д.:

                                                         
[image: image138.wmf]м

об

пол

h

h

h

=

.                                                   (149)

Для насоса 
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 [см. выражение (133) и (145)] показывает, насколько мощность, соответствующая фактической производительности 
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 насоса, меньше приводной мощности 
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 [см. выражения (137) и (147)] показывает, насколько мощность, соответствующая подводимому к мотору расходу жидкости 
[image: image143.wmf]под
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 под рабочим давлением, меньше эффективной мощности 
[image: image144.wmf]эф
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 на выходном валу гидромотора.

На рис. 54, г показана зависимость объемного 
[image: image145.wmf]об
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 и полного 
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 к. п. д. типового пластинчатого насоса от давления жидкости.

При определении влияния вязкости масла на полный к. п. д. следует учитывать, что повышение вязкости масла до известных пределов сказывается на объемном к. п. д. (см. стр. 130) положительно, однако наряду с этим повышение вязкости отрицательно сказывается на механическом к. п. д. и увеличивает гидравлического сопротивление трубопроводов. Поэтому для получения максимального полного к. п. д. наиболее приемлемой будет такая величина вязкости, при которой суммарные (объемные и механические) потери будут минимальными.

Обычно полный к. п. д. насосов, применяемых в гидравлических системах машин, колеблется от 0,75 до 0,94, причем более высоким к. п. д. обладают поршневые насосы; средний по величине к. п. д. имеют пластинчатые (шиберные) насосы, и к. п. д., изменяющийся от среднего до низкого, имеют шестеренные и винтовые насосы.

НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ ПОРШНЕВЫХ ТИПОВ

В современных гидросистемах высоких давлений (до 700
[image: image147.wmf]2

/

см

кГ

) применяют преимущественно роторные поршневые насосы и гидромоторы.

Различают роторные радиально-поршневые насосы с радиальным, относительно оси вращения ротора, расположением цилиндров и роторные аксиально-поршневые насосы с аксиальным, относительно оси вращения цилиндрового блока, расположением цилиндров. В первых насосах движение поршней происходит в одной плоскости, во-вторых – в пространстве.

Радиальные насосы более громоздки, чем насосы аксиальные, и имеют более высокие моменты инерции вращающихся частей, поэтому они менее приемистые и более тихоходны.

Аксиальное расположение цилиндров предпочтительнее для высоких скоростей и малых крутящих моментов, радиальное — для больших крутящих моментов (до 500 
[image: image148.wmf]кГм

 и выше) и малых ско​ростей, минимальное значение которых доводят до 5 
[image: image149.wmf]мин
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 и ниже. Аксиальные насосы, и в частности насосы средней мощности ~20—50 
[image: image150.wmf].
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 EMBED Equation.3  [image: image151.wmf].

с

), имеют перед радиальными весовые преимущества: вес их при всех прочих равных условиях меньше веса радиальных примерно в 2 раза.

Основными узлами всех насосов поршневых типов являются механизм подачи и узел распределения жидкости; у насосов регу​лируемой производительности к ним относится также механизм регулирования.

Механизм подачи поршневого насоса обеспечивает возвратно-поступательное движение поршней (вытеснителей). Обычно эти механизмы построены на базе кривошипно-шатунных или кулис​ных механизмов. Узел распределения жидкости обеспечивает питание цилиндров жидкостью в процессе хода всасывания и вытес​нение ее при рабочем ходе в нагнетательную магистраль и узел регулирования — изменение величины и направления подачи жидкости.
РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ
Радиально-поршневой насос состоит из посаженного на цапфу 5 цилиндрового блока 1 с звездообразным расположением цилиндров (рис. 55, а), а также смещенного на величину 
[image: image152.wmf]е

 относительно блока статорного кольца 3, помещенного  в  игольчатом подшипнике 4.
При работе агрегата в качестве насоса поршни 2 связываются со статором 3 при помощи различных механических устройств или пружин, помещенных в цилиндры, а также при помощи дав​ления жидкости, подаваемой вспомогательным насосом (насосом подкачки).

Во многих конструкциях радиальных насосов центробежная сила поршней обеспечивает самовсасывание, поэтому она должна быть достаточной для того, чтобы преодолеть действующие силы сопротивления. Для обеспечения этого масса поршня должна быть соответствующей величины. Расчеты и опыт показывают, что диаметр поршня насоса этого типа не должен быть меньше 16 
[image: image153.wmf]мм

 при 1000 
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 и 22 
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 при 750 
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.
Поршни под действием давления жидкости и центробежной силы прижимаются к статорному кольцу 3, вступая с ним во фрикцион​ное взаимодействие, в результате чего последнее будет следовать за ротором с угловой скоростью, практически равной угловой скорости последнего.

Благодаря наличию роликов 4 практически устраняется при вращении цилиндрового блока 1 трение скольжения поршней о статорное кольцо.

В радиальных насосах в основном применяется цапфовое рас​пределение жидкости, которое осуществляется через распредели​тельные окна 
[image: image157.wmf]a

 и 
[image: image158.wmf]b

 (рис. 55, б), выполненные в цапфе 5, с кото​рыми поочередно соединяются при вращательном движении ци​линдры ротора 1. Окна 
[image: image159.wmf]a

 и 
[image: image160.wmf]b

 через осевые каналы в цапфе соеди​няются с внешними всасывающим и нагнетающим трубопроводами.
[image: image161.png]



Рис. 55. Схема радиально - поршневого насоса (а) и его распределительной 

цапфы (б)

При ходе поршней от центра жидкость при вращении блока (ро​тора) 1 в направлении стрелки (сн. рис. 55, а) будет засасываться поршнем через окно 
[image: image162.wmf]a

, а при ходе к центру — вытесняться (нагне​таться) через окно 
[image: image163.wmf]b

. При переходе поршней через нейтральное положение (вертикальную ось) каналы цилиндров перекрываются уплотнительной частью (перевальной перемычкой) 
[image: image164.wmf]k

 распредели​тельной цапфы 5 (см. рис. 55, б). Величина хода поршней равна двойной величине эксцентрицитета 
[image: image165.wmf]e

.

При работе агрегата в качестве гидромотора поршни во время рабочего хода перемещаются от центра под действием рабочего давления жидкости, поступающей от источника питания (насоса), и во время нерабочего (холостого) хода—к центру вследствие эксцентричного расположения ротора 1 относительно статора 3. Применяют также торцовое распределение (см.  стр. 59).

Объемный к. п. д. радиально-поршневых насосов при номи​нальном режиме работы равен от 0,96—0,98 и выше; механический к. п. д. — равен от 0,80 до 0,95.
Радиально-поршневые насосы и гидромоторы изготовляют мощностью до 3000 
[image: image166.wmf]квт

 и выше с расходом жидкости до 8000 
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л

/

 Насосы этого типа малых размеров выполняют для давлений до 1000
[image: image168.wmf]2
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 причем до 200—300
[image: image169.wmf]2
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 выполняют с золотниковым распределением и при более высоких с клапанным.

Цилиндры обычно располагают в несколько (от двух до шести) рядов, вследствие чего получают высокую производительность насоса или большой крутящий момент на валу гидромотора (см. рис. 59). В одном ряду обычно располагают от 5 до 13 ци​линдров.

Эти насосы отличаются высоким сроком службы. Так, напри​мер, некоторые зарубежные фирмы (ГДР и ФРГ) выпускают по​добные насосы на ресурс работы в 20 000—40 000 
[image: image170.wmf]ч

 (мощность 580 
[image: image171.wmf]квт

).
Производительность насоса. Расчетная (теоретическая) про​изводительность насоса за один оборот (рабочий объем) равна объему, описываемому его поршнями:
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где 
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 - площадь поршня;
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 и 
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 - диаметр и ход поршня;
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 - число поршней.

Учитывая, что ход поршня равен двойному эксцентрицитету: 
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Теоретическая производительность в минуту
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где 
[image: image180.wmf]n

 - число оборотов в 1 
[image: image181.wmf]мин

.

Величина и реверс подачи жидкости регулируются изменением величины и знака эксцентрицитита 
[image: image182.wmf]е

. В схеме (см. рис. 55) это достигается смещением корпуса 6 со статором относительно оси цилиндрового блока 1.

Число оборотов гидромотора. Соединив трубопроводом два поршневых насоса, получим схему поршневого привода (трансмиссии) ротативного (вращательного) действия (см. рис. 3).

Теоретическое число оборотов гидромотора подобного привода 
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 получим, приравняв значения расчетных минутных расходов (производительностей) насоса и мотора, вычисляемых по формуле (152):
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где 
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Для привода, у которого размеры насоса и мотора одинаковы, коэффициент 
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, поэтому
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Моторы этого типа устойчиво работают при минимальном числе
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Равномерность потока (подачи) жидкости. Мгновенная расчетная подача одним поршнем насоса при нулевом давлении пропорциональна относительной скорости 
[image: image190.wmf]отн
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 его движения в цилиндре 
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Из расчетной схемы поршневого узла насоса, представленной на рис. 56, следует (допускаем, что точка контакта плунжера со статорным кольцом расположена на оси плунжера), что при повороте цилиндра из верхнего (вертикального) положения на угол 
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Скорость относительного движения поршня 
[image: image194.wmf]отн
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 в цилиндре определится как производная 
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 по времени 
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Так как угловая скорость 
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Учитывая, что 
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, находим в результате дифференцирования и преобразований упрощенное выражение для мгновенной скорости поршня
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Графически скорость 
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 движения поршня представляет собой сумму полусинусоиды и полной синусоиды.

Подставив значение 
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 в выражение (156), получим мгновенную подачу одним поршнем:
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Суммарная мгновенная подача всех поршней, находящихся в рабочей полости, составит
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где 
[image: image206.wmf]1
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 - текущие углы, образованные осями цилиндров – осью мертвых положений.

Из выражения (158) следует, что подача жидкости насосом будет пульсирующей, причем чем больше число поршней, тем меньше будет амплитуда и больше частота пульсаций подачи. Для однорядных насосов с четным числом цилиндров число пик, приходящееся на угол поворота 
[image: image209.wmf]o
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, равно числу цилиндров, а для насосов с нечетным числом — удвоенному числу цилиндров. Амплитуда пульсаций подачи при нечетном числе цилиндров будет соответственно меньшей, чем при четном.

На рис. 57, а приведены расчетные графики колебаний подачи жидкости с числом цилиндров 
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 в функции угла по​ворота цилиндрового ротора. Заштрихованные участки характе​ризуют степень неравномерности подачи (расхода). Более высо​кая неравномерность подачи при четном числе цилиндров обус​ловлена тем, что цилиндры расположены диаметрально противо​положно, т. е. в мертвом положении одновременно будут нахо​диться два цилиндра. Если два или несколько насосов работают одновременно в системе, например в авиационных гидросистемах, в которых насосы размещаются на нескольких авиадвигателях, величина амплитуды пульсации давления может значительно возрасти вследствие совпадения ее фаз.

Неравномерность (пульсацию) потока жидкости обычно оцени​вают коэффициентом, характеризующим отношение изменения текущего расхода (амплитуды волны мгновенной подачи) к среднему его значению:
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где 
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 - максимальное и минимальное значения суммарной мгновенной подачи;
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 - среднее значение подачи [см. выражение (151)].

Для практических расчетов коэффициента 
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 однорядного насоса можно пользоваться эмпирическими выражениями:
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при четном числе цилиндров 
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Величины коэффициента 
[image: image222.wmf]D

 для различных значений 
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 приведены ниже:
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 в шт.         5      6        7     8       9     10  11     12


[image: image225.wmf]D

 в %         5,0   13,9   2,6   7,8   1,5   5,0   1,0   3,5   

На рис. 57, б даны расчетные кривые неравномерности подачи в процентах в зависимости от числа цилиндров.
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Рис. 57. Графики колебаний подачи и давления жидкости радиально-поршневых насосов и графики, характеризующие влияние числа цилиндров на равномерность подачи

При числе рядов цилиндров 
[image: image227.wmf]m

 многорядного насоса, не смещенных один относительно другого, с 
[image: image228.wmf]z

 цилиндрами в ряду величина расхода и момента увеличивается в 
[image: image229.wmf]m

 раз при сохранении коэффициента 
[image: image230.wmf]D

 неравномерности.

Очевидно, для получения минимальной пульсации рационально располагать цилиндры так, чтобы все они работали поочередно, со смещением по фазе на угол 
[image: image231.wmf]mz
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; пульсация потока в этом случае будет соответственно меньшей.

Колебания потока вызовут при нагрузке насоса колебания (пульсации) давления, которые будут выше первых.

Пульсация давления представляет сложный негармонический процесс, ее характер изменяется не только у насосов различных типов, но она различна и для насосов одного типа.

Форма и величина пульсации зависят от конструкции и режима работы насоса, свойств жидкости и прочих факторов, которые для точного расчета практически невозможно учесть. Как показали испытания, неравномерность подачи жидкости и пульсации давления, вычисленные с учетом лишь кинематики насоса, могут значительно отличаться от фактических данных, полученных при испытании.

Пульсация давления связана с пульсацией подачи зависимо​стью, вытекающей из теории гидравлического удара:
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где 
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 и 
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 - изменение давления и расхода жидкости в некоторой точке трубопровода;
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 - плотность жидкости;
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 - площадь сечения канала;
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 - скорость распространения звука в трубопроводе, заполненном жидкостью;

         
[image: image238.wmf]пр
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 - приведенный объемный модуль упругости жидкости и трубопровода.

В пульсациях давления, создаваемого насосом, можно выде​лить ряд составляющих колебаний, причем частота высокочастот​ных составляющих как правило в 10—12 раз выше периодичности работы плунжеров.

Наличие в пульсирующем давлении насосов составляющих колебаний с высокой частотой, в несколько раз превышающей плунжерную частоту, обусловлено тем, что на пульсации влияют волновые процессы в напорном канале и прочие факторы.

На рис. 57, в приведена типовая осциллограмма волны (пуль​сации) давления на выходе многопоршневого насоса.

Пульсации давления могут привести к разрушению труб, а также вызвать вибрацию клапанов и прочей гидроаппаратуры.

Фактическая величина пульсации значительно выше расчет​ной (на 30 
[image: image239.wmf]2

/

см

кГ

 и выше). На фактическую величину и форму пульсации в первую очередь влияют особенности распределитель​ного узла насоса (величины перекрытий, формы и размеры окон и пр.). В частности, при работе под давлением неравномер​ность подачи и пульсации давления будут зависеть от степени заполнения цилиндров жидкостью к моменту перехода их из полости всасывания в полость нагнетания и наблюдающегося при этом обратного потока из последней, причем неравномерность, определяемая этим фактором, значительно превышает неравно​мерность, обусловленную кинематикой движения поршня.

Действующие силы. Усилие  давления  жидкости  на поршень насоса 

направлено по его оси и равно 
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 (см. рис. 56), где 
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 — диаметр поршня; 
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 — давление жидкости. В точке контакта поршня со статорным кольцом возникает в результате воздействия силы 
[image: image243.wmf]P

 нормальная к поверхности кольца сила 
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 реакции последнего которую можно разложить на составляющие: 
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, направленную по оси поршня, и 
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, направленную перпендикулярно к оси.

Из условия равновесия поршня следует, что составляющая  
[image: image247.wmf]н

P

, направленная по оси поршня, равна по величине и обратная по знаку алгебраической сумме сил, действующих со стороны поршня по его оси. К этим силам относятся указанные усилия давления жидкости на поршень, усилие сжатия пружины, сила инерции поршня в относительном движении, сила трения и пр. В дальней​шем будем учитывать лишь силу 
[image: image248.wmf]P

 давления жидкости.

Нормальная к оси поршня составляющая создает крутящий момент, причем при работе агрегата в качестве насоса составляю​щая 
[image: image249.wmf]н
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 преодолевается приводным моментом, приложенным к его валу, а при работе агрегата в качестве гидромотора составляю​щая 
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 создает момент, приводящий цилиндровый его блок во вращение. Сила 
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 реакции статорного кольца нагружает это кольцо и распределительную цапфу, а также определяет величину контактных напряжений на головке плунжера и поверхности кольца:

Пользуясь обозначениями, принятыми на рис. 56, можно напи​сать для одного цилиндра насоса
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где 
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 - мгновенное значение угла между осью цилиндра и радиусом статорного кольца (барабана).

Согласно рис. 56 
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Заменяя угол 
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 равным ему углом 
[image: image257.wmf]0

180

-

o

, можно написать 

                                                        
[image: image258.wmf]a

sin

)

0

180

sin(

-

=

o

e

r

,

откуда

                                                                
[image: image259.wmf](

)

r

e

r

e

0

sin

0

180

sin

sin

=

-

=

o

a

 ;

                                                                 
[image: image260.wmf]÷

ø

ö

ç

è

æ

=

r

e

0

sin

arcsin

a

.

Подставив значение 
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 в уравнения (162) и (163), получим
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Результирующая составляющая сил 
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 всех цилиндров, находящихся в данный момент в полости нагнетания, воспринимается подшипниками и распределительной цапфой.

Теоретический крутящий момент. Мгновенный теоретический крутящий момент 
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, развиваемый одним цилиндром гидромотора или преодолеваемый моментом, приложенным к валу насоса, равен произведению 
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где 
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 - мгновенное значение плеча, равное расстоянию от центра цилиндрового блока до места приложения указанной составляющей. Так как величина плеча 
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 при повороте цилиндрового ротора изменяется, то величина крутящего момента не будет точно пропорциональна силе 
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Нетрудно видеть, что разность между максимальным и минимальным значениями плеча 
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 равна 
[image: image275.wmf]е

2

.

                                                 
[image: image276.wmf]e

2

min

max

=

-

r

r

.

Поскольку сумма плеч 
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 - диаметр ведущего статорного кольца 3 (см. рис. 55, а), имеем
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Согласно рис. 56 можем написать
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Учитывая, что 
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Разложив выражение
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в ряд, можем с достаточной для практических целей точностью написать
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Подставив это выражение в уравнение (168) и преобразовав его, получим
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Результирующий мгновенный момент 
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 будет равен сумме моментов, развиваемых поршнями всех цилиндров, находящихся в полости нагнетания:
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Момент на валу насоса (гидромотора) является периодической функцией с периодом изменения для одного ряда цилиндров, равным 
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 для четного числа цилиндров в блоке и 
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 для не​четного числа цилиндров, где 
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 — число цилиндров. Графически результирующий момент будет иметь вид сложной кривой с чис​лом колебаний, равным произведению числа оборотов на число цилиндров для четного числа цилиндров и удвоенному произ​ведению числа цилиндров на число оборотов — для нечетного их числа цилиндров.

Коэффициент неравномерности крутящего момента 
[image: image294.wmf]D

 можно приближенно рассчитать по эмпирическим выражениям (160) и (161).

Минимальная величина результирующего крутящего момента 
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, определяющая величину пускового момента гидромотора, соответствует некоторой доле среднего значения момента 
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, вычисленного по выражению (138). Для гидромотора при числе цилиндров 
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 она соответственно составляет 
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Контакт поршней со статорным кольцом. В конструкциях насо​сов, применяемых в гидросистемах, используют главным образом схемы, в которых поршни опираются о барабан своими сфериче​скими головками (см. рис. 55), а также схемы, в которых порш​ни опираются на кольцо через башмаки 
[image: image303.wmf]а

 (рис. 58, а).

Для улучшения условий смазки и снижения трения поршня о стенки цилиндра поршню в первой схеме сообщают часто пово​ротное движение относительно его оси. Для этого поверхность статорного кольца, на которую опирается своей сферой поршень, выполняют под некоторым углом 
[image: image304.wmf]j

, равным 
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 (рис. 58, б), или цилиндр располагают под таким же углом к плоскости враще​ния цилиндрового блока. Поскольку точка контакта сферической поверхности поршня в этом случае будет смещена относительно его оси, поршень под действием силы трения будет поворачиваться в цилиндре, причем направление поворота поршня в течение одного оборота цилиндрового блока изменится 2 раза. Это движение поршня, суммируясь с относительным возвратно-поступательным движением цилиндра, при​водит к тому, что поршень будет двигаться в нем по спирали.
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Рис. 58. Схемы контакта плунжера со стартовым кольцом

Чтобы уменьшить скольжение головки поршня при прово​рачивании, необходимо увеличивать плечо приложения силы, чего достигают путем выполнения грибообразной головки (рис. 58, в).

Диаметр головки (грибка) поршня обычно выбирают равным (
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,  где  
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-  диаметр  поршня.

Длину поршня 
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 выбирают не менее 
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Нагрузка на поршень. Усилие 
[image: image312.wmf]N

 реакции статорного кольца (см. рис. 58, б, в) на сферическую головку поршня направлено по нормали к образующей конуса, имеющей угол 
[image: image313.wmf]j

 к горизонтали, и проходит через центр сферы. Это усилие может быть разложено на радиальную силу 
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 статически уравновешивающую усилие давления жидкости на поршень, и силу 
[image: image315.wmf]T

, направленную перпен​дикулярно оси поршня, которая изгибает поршень и прижимает его к стенкам цилиндра.

Соотношение между этими силами может быть определено по выражениям
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Сила 
[image: image318.wmf]N

 создает контактные напряжения между поршнями и статорным кольцом, а сила 
[image: image319.wmf]T

 нагружает поршень в боковом на​правлении и стремится сместить цилиндровый блок в осевом на​правлении.

В насосах с расположением цилиндров в несколько рядов (рис. 59) действие последней силы на цилиндровый блок можно компенсировать путем симметричной установки статорных колец (обойм) 2, причем при четном числе рядов цилиндров может быть достигнута полная разгрузка, а при нечетном – частичная; в последнем случае поршни располагаются в шахматном порядке.
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Рис. 59. Радиально-поршневой гидромотор с двухрядным расположением цилиндров и торцовым распределением

В точке соприкосновения головки поршня со статорным коль​цом возникает под действием силы 
[image: image321.wmf]N

 контактное напряжение, допустимая величина которого ограничивает величину макси​мального усилия, развиваемого поршнем. В связи с этим диаметры 
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 поршней выбирают для насосов работающих при давлении до 100 
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 и для насосов, работающих при давле​нии до 200 
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Для уменьшения величины контактного напряжения увеличи​вают радиус г
[image: image327.wmf]r

сферы головки (см. рис. 58, в).
Распределение жидкости. Узел распределения жидкости в опи​сываемых насосах определяет во многом их качество и надеж​ность. В частности, объемные потери (утечки жидкости) в насо​сах (гидромоторах) определяются в основном утечками в распре​делительном узле.
Жидкость в радиально-поршневых насосах обычно распреде​ляется с помощью цилиндрической цапфы (золотника) (рис. 60) и реже — с помощью плоского золотника 1 (рис. 59), а также кла​панов.

Распределение цилиндрической цапфой (рис. 60, а; см. также рис. 55, б) отличается компактностью и простотой изготовления. Однако вследствие наличия в конструкции этого распределителя гарантированного зазора   затруднена   герметизация   соединения, в результате чего давление насосов обычно не превы​шает 200—250 
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Скорости скольжения втулки ротора по распре​делительной цапфе для насосов обычно прини​маются до 3 
[image: image329.wmf]сек
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 и для гидромоторов 4,5
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Распределительная цапфа (золотник) имеет два окна 
[image: image331.wmf]а

 и 
[image: image332.wmf]b

, соединены осевыми клапанами с ма​гистралями всасывания и нагнетания. Эти окна раз​делены между собой пере​вальными перемычками 
[image: image333.wmf]c

 и 
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, которые обычно рас​положены симметрично от​носительно     нейтральной оси. Этими перемычками цилиндры при переходе через нейтраль​ное положение отсекаются от окна нагнетания и от окна всасы​вания.

Расположение и размеры перевальных перемычек должны быть такими, чтобы при переходе через них окон питания цилинд​ров они надежно отсекались от распределительных окон 
[image: image335.wmf]а

 и 
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 цапфы, а также обеспечивалось надежное заполнение цилиндров жидкостью при проходе ими зоны всасывания, и устранялась ком​прессия жидкости в цилиндрах при проходе зоны нагнетания.

Для этого ширина 
[image: image337.wmf]s

 перевальной перемычки (см. рис. 60, а) должна быть больше ширины окна 
[image: image338.wmf]t

 (для наглядности представ​лено большое превышение 
[image: image339.wmf]t
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Это условие обычно выражают углами перекрытия 
[image: image340.wmf]j

 и 
[image: image341.wmf]d

 между осями цилиндра при положениях, соответствующих полной отсечке его окна от окон 
[image: image342.wmf]а

 и 
[image: image343.wmf]b

 в начале (сплошные линии) и в конце (штриховые линии) перехода цилиндром зоны перемычки. Значе​ния этих углов характеризуют величину перекрытия (
[image: image344.wmf]t
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) пере​мычками окон 
[image: image345.wmf]а

 и 
[image: image346.wmf]b

 в зонах нагнетания и всасывания, т. е. опре​деляют угол поворота цилиндра относительно неподвижной цапфы (золотника), необходимый для того, чтобы его окно после отсечки одного окна цапфы пришло к кромке второго окна.
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Рис. 60. Расчетные схемы распределительной цапфы

Из рис. 60, а следует, что углы перекрытия равны: для верхней перемычки 
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где 
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 и 
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 - так называемые углы упреждения и 
[image: image352.wmf]2
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 и 
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 - углы запаздывания.

Очевидно, название этих углов чисто условное и определяется направлением вращения цилиндрового блока, которое в данном случае принято по часовой стрелке.

Углы 
[image: image354.wmf]1

j

 и 
[image: image355.wmf]1

d

 упреждения показывают, насколько момент перекрытия окон цилиндра опережает момент прихода его оси в нейтральное положение, и углы 
[image: image356.wmf]2

j

 и 
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 запаздывания показы​вают, насколько момент открытия окна отстает от момента прохода цилиндром через нейтральное положение. При увеличении уг​лов 
[image: image358.wmf]1
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 и 
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 повышается компрессия (сжатие) жидкости в цилинд​рах (см. стр. 152) перемещающимися плунжером, а при увеличе​нии углов 
[image: image360.wmf]2
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 и 
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 повышается разрежение в цилиндре (недозаполнение цилиндра жидкостью).

Величины этих углов выбирают исходя из условий обеспечения качественной работы и в первую очередь — обеспечения режима всасывания и нагнетания. Очевидно, увеличение этих углов улучшает герметичность распределителя, однако отрицательно влияет на режим работы насоса. Вследствие наличия угла за​паздывания в зоне всасывания насоса (в начале хода всасыва​ния) жидкость начинает поступать в цилиндр лишь после его поворота на этот угол из нижнего нейтрального положения. Поскольку движение поршня в пределах этого угла будет проис​ходить при перекрытом окне цилиндра, в нем возникнет вакуум, сопровождающийся выделением из жидкости воздуха и паров, вследствие чего ухудшится режим всасывания (заполнения цилиндров жидкостью).

В равной мере наличие в зоне всасывания угла упреждения 
[image: image362.wmf]1

j

 приведет к тому, что окно цилиндра будет перекрыто соответст​вующей перевальной перемычкой золотника еще до прихода его в верхнее нейтральное положение, т. е. до окончания процесса всасывания, в результате цилиндр не полностью заполнится жид​костью, что снизит объемный к. п. д. насоса. При некоторых же больших (
[image: image363.wmf]o
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) значениях угла упреждения 
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 недозаполнение цилиндров жидкостью станет столь значительным, что в резуль​тате возникновения при этом развитой кавитации появятся виб​рации и резкий шум, обусловленные гидравлическими удара​ми, вызываемыми  обратным  потоком жидкости  при  соединении недозаполненных жидкостью цилиндров с окном нагнетания (см. стр. 110).

Обратный поток жидкости из окна нагнетания в недозаполненный жидкостью цилиндр будет также наблюдаться и когда угол запаздывания 
[image: image365.wmf]2
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 в зоне нагнетания, будет меньше угла 
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 упре​ждения в зоне всасывания (
[image: image367.wmf]1
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). Работа насоса в этом слу​чае будет сопровождаться резким шумом («выстреливанием» ра​бочих камер) и пульсацией давления.

На режим работы отрицательно влияет также превышение угла запаздывания 
[image: image368.wmf]2
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 над углом упреждения 
[image: image369.wmf]1
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. Отрицательное дей​ствие перекрытий в этом случае обусловлено тем, что при нали​чии угла запаздывания 
[image: image370.wmf]2
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 поршень на некоторой части хода в про​цессе нагнетания (вытеснения жидкости) будет перемещаться при перекрытом окне цилиндра, в результате если 
[image: image371.wmf]1

2

j

j

>

 поршень, выбрав недозаполненное вследствие наличия 
[image: image372.wmf]1
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 пространство цилиндра, будет при дальнейшем движении сжимать жидкость в последнем (явление компрессии). Очевидно, давление в цилиндре, в особенности при высокой герметичности, может скачкообразно повыситься до очень высокого значения.

В конце рабочего хода компрессия будет также наблюдаться при наличии угла упреждения любой величины (
[image: image373.wmf]0
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), поскольку перекрытие окна цилиндра произойдет еще до прихода цилиндра в нейтральное положение, а следовательно, весь дальнейший путь поршня, соответствующий углу 
[image: image374.wmf]1
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, будет протекать при полностью перекрытом цилиндре, который к тому же был заполнен до этого жидкостью под давлением нагнетания. Так как повышение давле​ния при рассмотренной компрессии жидкости в цилиндре проис​ходит от уровня давления нагнетания, заброс давления при этом может достигнуть недопустимой величины. В связи с этим вели​чина угла 
[image: image375.wmf]1
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 упреждения в зоне нагнетания должна быть мини​мальной или равной нулю.

Для устранения компрессии применяют различные способы. В частности, в нереверсивных насосах (моторах) ее можно умень​шить смещением уплотнительной поверхности (перемычки) рас​пределительной цапфы относительно нейтральной оси (оси мерт​вых положений) в сторону всасывающей (для насоса) или в сто​рону нерабочей (для мотора) полости (рис. 60, б).

Из рис. 60, б видно, что если цилиндр при движении его плун​жера в режиме нагнетания соединить с нагнетательным окном сразу же после перехода его оси через верхнее нейтральное поло​жение (
[image: image376.wmf]0
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; см. рис. 60, а) а отсоединить от этого окна лишь в нижнем нейтральном положении (
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), компрессия будет полностью устранена.

Однако углы 
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 и 
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 при этом должны быть, в целях обес​печения герметичности, соответственно увеличены, в результате подобная асимметрия перекрытий может привести к появлению вакуума   в   цилиндре   и   к   гидравлическим   ударам   в   момент соединения недозаполненного жидкостью цилиндра с нагнетатель​ным окном, обусловленного обратным потоком жидкости из по​следнего. Для избегания этого необходимо предусмотреть устрой​ство для плавного (безударного) дозаполнения цилиндров в мо​мент соединения их с окном нагнетания (см. стр. 176).

Компрессию можно уменьшить, если окно в донышке ци​линдра выполнить в виде узкой щели 
[image: image380.wmf]d
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 с расположением парал​лельно оси цилиндрового блока (см. рис. 60, б). При этом соответ​ственно может быть уменьшена ширина 5 перевальной перемычки цапфы.

Гидравлические удары, обусловленные «выстреливанием» ра​бочих камер, могут также наблюдаться, хотя и более низкого уровня, и в том случае, когда в цилиндрах будут отсутствовать как компрессия, так и вакуум жидкости, т. е. при 
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. Допустим, что цилиндр отсекается от полости нагнетания в нейт​ральном положении (
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), при этом в момент отсечки цилиндра давление не вытесненного объема жидкости в нем (в объеме вред​ного пространства) равно давлению в полости нагнетания 
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Очевидно, если соединить в это мгновение цилиндр с полостью всасывания (
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) с давлением 
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 жидкость под перепадом дав​ления 
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 устремится («выстреливает») в полость вса​сывания насоса, включающую вредное пространство, вызывая гидравлический удар с забросом давления.

Для того чтобы устранить это явление, необходимо, чтобы к мо​менту прихода цилиндра из полости нагнетания в полость всасы​вания давление в нем было плавно понижено до давления в послед​ней (
[image: image388.wmf]вс

p
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). Это может быть достигнуто, если соединить цилиндр с полостью всасывания лишь после того, как его поршень при движении в зоне всасывания переместится на величину пути (
[image: image389.wmf]0
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), при которой давление жидкости во вредном пространстве не снизится до давления всасывания. Угол 
[image: image390.wmf]1
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, удовлетворяющий этому условию, может быть вычислен, если известны объем вред​ного пространства и характеристики сжимаемости жидкости и деформация камеры насоса.

Поскольку относительный объем вредного пространства регули​руемого насоса увеличивается с уменьшением производительности (см. стр. 252), расчет угла 
[image: image391.wmf]1
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 следует проводить для максималь​ного давления нагнетания и минимальной производительности, при которых объем расширения жидкости, заключенной во вред​ном пространстве, будет максимальным.

Нетрудно также видеть, что для улучшения заполнения ци​линдра при проходе им зоны всасывания, угол упреждения 
[image: image392.wmf]1
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 должен быть минимальным или даже отрицательным. В послед​нем случае поршень после перехода цилиндра в зону нагнетания будет выталкивать некоторое время жидкость обратно в полость всасывания. Очевидно, при применении подобного распределения уменьшится возможность появления кавитации, однако объемный к. п. д. насоса при этом понизится, поэтому при отрицательном угле упреждения 
[image: image393.wmf]1
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 значение его не должно превышать 
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1

.

Для устранения ударных явлений при переходе цилиндра из зоны всасывания в зону нагнетания, давление в цилиндре до при​хода его к этой зоне целесообразно повысить до давления в послед​ней, так как, в противном случае, в результате обратного потока жидкости возникнут гидравли​ческие удары и пульсации дав​ления в гидросистеме.

Для этого размер окна дол​жен быть больше ширины 
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 пе​ремычки (
[image: image396.wmf]s
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) или иначе 
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 (см. рис. 60, а). Однако при переходе цилиндра через ней​тральную зону он своим окном соединяет полости (окна) всасы​вания и нагнетания в резуль​тате жидкость будет перетекать из полости нагнетания в полость всасывания, поэтому этот способ устранения ударных явлений связан с  объемными  потерями.

Повысить давление в ци​линдре в конце входа всасыва​ния до давления нагнетания можно также несимметричным относительно нейтральной оси расположением окна нагнетания для того, чтобы жидкость в цилиндре при ходе поршня в режиме нагнетания была сжата до соединения цилиндра с этим окном до давления в последнем. Для этого принимают 
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; расчет тре​буемого для этого значения угла 
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 производится исходя из объемного модуля упругости рабочей среды с учетом нерастворенного воздуха (см. стр. 32) и возможного недозаполнения цилиндра при проходе им зоны всасывания.
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Рис. 61. Схема разгрузки распределительной цапфы насоса

Разгрузка распределительной цапфы (золотника). В рассмат​риваемых насосах распределительная цапфа обычно несет на себе цилиндровый блок, воспринимая реакции сил давления жидкости, действующие на поршни.

В целях улучшения условий работы узла распределения приме​няют гидравлическую разгрузку цапфы. Для этого на поверхности цапфы обычно выполняют некруговые (на угле 
[image: image401.wmf]o
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<

) канавки шириной 
[image: image402.wmf]c

, которые соединяют с полостями высокого и низкого давления, как это показано на рис. 61. Высокое давление подво​дится к канавкам, выполненным симметрично на стороне низкого давления, а низкое давление – к таким же канавкам на стороне высокого давления.

Если пренебречь влиянием поршней на радиальные силы, дейст​вующие на цапфу, что справедливо для радиальных насосов с пла​вающим золотником (см. рис. 78) и аксиально-поршневых насо​сов, осевые размеры параметров, определяющих баланс действую​щих сил, можно приближенно представить в виде
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Ширина 
[image: image404.wmf]c

 канавок выбирается возможно малой, однако такой, чтобы при данном расходе утечек давление по всему параметру (длине) канавки было постоянным. Канавки должны быть распо​ложены на минимальном расстоянии 
[image: image405.wmf]b
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 от распределительных окон цапфы, насколько это допустимо требованиями герметич​ности.

Применяют также поршневые насосы и гидромоторы радиаль​ного типа с торцовым распределением (см. рис. 59), анализ работы которого приведен ниже (см. стр. 174). Плоский распределитель​ный золотник поджимается к торцу цилиндрового блока с помощью пружин и давления жидкости.
РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВОЙ НАСОС (ГИДРОМОТОР) НА БАЗЕ МЕХАНИЗМА С ШАТУНОМ БЕСКОНЕЧНОЙ ДЛИНЫ
Принцип действия поршневого насоса, механизм которого пост​роен на базе кривошипного механизма с шатуном бесконечной длины, может быть иллюстрирован схемами, представленными на рис. 62. Реактивное статорное кольцо выполнено в этом насосе в виде плоского направляющего статора 1, на который опираются своими плоскими головками 2 поршни 3 насоса.

Из приведенной схемы следует, что поршень при повороте цилиндра на угол 
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 совершит путь
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В соответствии с этим мгновенная скорость поршня 
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Мгновенная подача 
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 жидкости одним поршнем насоса
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где 
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 - ход поршня при повороте цилиндра на угол 
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Мгновенная подача всех поршней, находящихся в рабочей полости:
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это выражение справедливо для положительного значения
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Теоретическая производительность насоса с 
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 цилиндрами
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Пульсация (неравномерность) подачи при нулевом давлении
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Расчеты показывают, что для насоса с шестью цилиндрами значение 
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, что соответствует изменению подачи на 4,5%. Для насоса же с пятью поршнями 
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Рис. 62. Конструктивные и расчетные схемы насоса и гидромотора с шатуном бесконечно большой длины

Крутящий момент гидромотора. Мгновенное значение крутящего момента, развиваемого одним поршнем гидромотора, определяют по выражению
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или  средний момент, развиваемый одним поршнем
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Учитывая, что 
[image: image423.wmf]ef

q

2

=

, получим уравнение для среднего значения теоретического момента мотора с числом цилиндров 
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В рассматриваемой схеме мотора крутящий момент передается на выходной вал через плоскую опору поршней, следовательно, поршни разгружаются от действия боковых сил, не считая сил трения плоских опор поршней о контактирующие с ними плоские поверхности статорного кольца и трения цилиндрового блока о распределительную цапфу.
РАДИАЛЬНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ С КЛАПАННЫМ

РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ

Насосы с цапфовым распределением обычно применяют до дав​лений 250 
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, при более высоких давлениях обычно приме​няют радиально-поршневые насосы с клапанным распределением, которые выпускаются на давления до 1000 
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 и выше.
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Рис. 63. Конструктивная (а) и расчетная (б) схемы насосов с эксцентриковым (кулачковым) приводом

Клапанное распределение распространено преимущественно в плунжерных насосах с кулачковым (эксцентриковым) приводом (рис. 63, а), представляющим собой модификацию рассмотренного выше насоса с кривошипным механизмом.

Заполнение насоса жидкостью происходит через всасывающий клапан 1 и вытеснение из цилиндра (нагнетание) — через нагнетательный клапан 2. Привод поршня осуществляется эксцентрич​ным кулачком 4, к которому поршень поджимается пружиной или иными средствами. Ось 
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, вокруг которой вращается кулачок, смещена относительно его геометрической оси 
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 на величину экс​центрицитета, в соответствии с чем геометрическая ось (центр) 
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 кулачка описывает при его вращении вокруг оси 
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 окружность радиусом, равным величине эсцентрицитета 
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Поршень 3 при этом будет совершать в цилиндре возвратно-поступательные движения на величину пути 
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Из расчетной схемы насоса, представленной на рис. 63, б, следует, что при повороте эксцентрика на угол 
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 по часовой стрелке плунжер, опирающийся на кулачок через ползушку, переместится на величину 
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, равную 
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где 
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  - текущий угол поворота эксцентрика.

Принимая во внимание, что
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выражение для 
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 можно представить в виде
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Подставив значение 
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Следовательно перемещение и скорость плунжера изменя​ются в зависимости от угла 
[image: image447.wmf]j

 поворота эксцентрика (вала), как и в ранее рассмотренных насосах, практически по закону синуса.

Клапанное распределение отличается большой надежностью и долговечностью, а также высоким объемным к. п. д. Кроме того, оно свободно от гидравлических ударов и компрессии жидкости в цилиндрах, а также пригодно для работы при высоких темпера​турах и давлениях.

Утечка в насосах с этим распределением происходит в основ​ном в результате перетекания жидкости через щель всасывающего клапана вследствие запаздывания закрытия (в опускании его на седло) и открытия в момент изменения направления хода плун​жера, что обусловлено в основном его инерционностью.

Запаздывание закрытия всасывающего клапана приводит к тому, что жидкость вытесняется плунжером на начальной части нагнетательного пути не в нагнетательную полость, а возвра​щается во всасывающую, причем запаздывание будет тем большим, чем больше масса клапана.

Ввиду этого масса всасывающего клапана при выбранном числе оборотов определяет требуемый подпор на всасывании. Если этот подпор ограничен, то следует в зависимости от массы ограничи​вать допустимое число оборотов насоса.

Для уменьшения запаздывания необходимо максимально умень​шать массу клапана, а также усиливать приводную его пружину, и уменьшать величину хода, однако это может ухудшить заполне​ние цилиндров насоса жидкостью и в особенности насосов само​всасывающего типа.

Запаздывание в открытии всасывающего клапана оказывает влияние на надежность заполнения цилиндров жидкостью при ходе всасывания плунжеров и в особенности заполнения насосов регулируемой производительности при малых рабочих ходах плун​жера, при которых большое влияние оказывает мертвое простран​ство насоса.

На работу насоса отрицательно влияет также запаздывание закрытия нагнетательного клапана, которое приводит к тому, что жидкость на соответствующей этому запаздыванию части хода всасывания поршня будет поступать из нагнетательной полости насоса в цилиндр.

При известных условиях может возникнуть стук клапанов, вызванный ударом их о седло, в результате которого узел распре​деления выйдет из строя. Стук клапана, нагруженного пружиной, обычно наступает (возникает) при совпадении числа собственных колебаний подвижных его частей с числом вынужденных колеба​ний (пульсаций) давления жидкости.

За критерий безударной работы клапана обычно принимается
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 - жесткость пружины;
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 - масса клапана;
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 - частота пульсаций давления.

Вероятность появления указанных дефектов в работе клапанов повышается с увеличением числа оборотов.

Опыт показывает, что при рациональном подборе параметров клапана можно обеспечить надежную его работу при числе оборо​тов вала до 6000—8000 в минуту.

С целью снижения сопротивления потоку жидкости скорость течения масла через всасывающий клапан выбирают примерно 1,5 
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 и лишь при применении маловязких масел — до 3 
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Следует отметить, что насос с клапанным распределением не может быть использован в качестве гидромотора. Кроме того, подобный насос не допускает изменения направления вра​щения.
Многоцилиндровые насосы этого типа выпускаются преиму​щественно с звездообразным расположением цилиндров (рис. 64) и реже — с расположением в ряд по оси вала (рис. 65).
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Рис. 64. Схема эксцентрикового насоса                   Рис. 65. Схема эксцентрикового

с звездообразным расположением                            насоса с рядным расположением

цилиндров
                                                        цилиндров
При звездообразном расположении цилиндров их оси пересекаются в общем центре. Для снижения контактного давления поршней 1 на кулачок 3 применяются ползушки (башмаки) 2.

Для уменьшения контактных напряжений в башмаках поршня применяют гидравлическую разгрузку (см. рис. 43). Насосы изготовляют в одно- и многоядерном исполнении. Применять более пяти рядов не рекомендуется, так как это приводит к большой длине эксцентрикового вала, что ухудшает его жесткость.
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Рис. 66. Эксцентриковый насос, построенный на базе механизма с шатуном бесконечной длины

Эксцентриковые насосы с клапанным распределением строятся также на базе кривошипного механизма с шатуном бесконечной длины (рис. 66, см. также стр. 155). На эксцентричной шейке приводного вала 4 помещен роликовый подшипник 5, внешняя поверхность которого выполнена в виде призматического элемента, к плоским граням которого прижимаются с помощью пружин поршни 2. Жидкость поступает внутрь полых поршней и вытес​няется ими в полость нагнетания через шариковые клапаны 1 и 3. Размещение всасывающего клапана 3 в поршне улучшает режим всасывания, поскольку сила инерции клапана при движении пор​шня в этом режиме способствует его открытию.

Толщина стенок поршней выбирается такой, чтобы расширение их под действием давления жидкости способствовало герметиза​ции при высоких давлениях. Отключением одного или нескольких цилиндров, осуществляемым изъятием поршней, можно соответ​ственно снижать расход, однако при этом повышается неравно​мерность подачи.
Эксцентриковые насосы с клапанно-щелевым распределением
Так как всасывающие клапаны лимитируют число оборотов насосов, применяют насосы с клапанно-щелевым распределением, в котором всасывание осуществляется через специальные окна (щели) в стенках цилиндров, клапаны же устанавливаются лишь в нагнетательной полости цилиндров. Этот клапан предназначен для попеременного разобщения и соединения цилиндра с полостью нагнетания. Расчет клапана в основном сводится к подбору такого усилия пружины, при котором была бы обеспечена своевременная посадка клапана на седло при заданных оборотах вала, а также к определению величины подъема клапана, при котором был бы обеспечен заданный расход жидкости.

Схема эксцентрикового насоса с подобным распределением показана на рис. 67. На схеме условно изображены два цилиндра, поршни которых находятся в противоположно крайних положе​ниях. Всасывание происходит через каналы 
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 после того, как плун​жер 
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 при своем движении откроет круговую проточку с в ци​линдре, связанную с этим каналом.
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Рис. 67. Схема эксцентрического насоса с клапанно-щелевым распределением

Величина эксцентрицитета 
[image: image460.wmf]е

 приводного кулачка 
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 в подобном насосе определяет полный геометрический ход плунжера (
[image: image462.wmf]e
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), однако рабочим ходом является лишь часть этого хода; вытесне​ние происходит (на пути 
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) после того, как плунжер, утапли​ваясь в цилиндр, отсечет кромку всасывающей камеры 
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; всасы​вание (на пути 
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) — после того, как плунжер при движении к оси эксцентрика отсечет кромку всасывающей камеры, соединив ее с цилиндром.

Поскольку вытеснение жидкости в нагнетательную линию происходит в этом насосе лишь на части хода плунжера, произ​водительность, а также характер потока (подачи) будут сущест​венно отличаться от этих параметров ранее рассмотренных насосов.

Из схемы, представленной на рис. 67, видно, что рабочий ход плунжера (
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 — ход всасывания, равный пути плунжера, совершаемому им в режиме всасывапия от места отсечки кромок камеры 
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 до нейтрального (максимального выдвинутого) положе​ния, или величина пути плунжера от начала хода вытеснения жидкости до перекрытия им кромок всасывающей камеры 
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В соответствии с этим средняя расчетная производительность подобного насоса
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где 
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 и 
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 — число цилиндров и число оборотов насоса.

Практически ход всасывания выбирается в зависимости от числа оборотов равным 
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. При увеличении значения 
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 уменьшается величина рабочего хода 
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 плунжера, что приводит к увеличению при заданной производительности габа​ритов насоса. Уменьшение 
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 может привести к неполному запол​нению цилиндра жидкостью и соответственно к снижению произ​водительности насоса и ухудшению режима его работы.

Угол поворота эксцентрика (вала) от нейтрального (утоплен​ного) положения плунжера до положения, при котором торец приходит в режиме хода всасывания к кромке всасывающей ка​меры (проточки) 
[image: image478.wmf]с

, или иначе угол от начала движения плунжера в ходе всасывания, в пределах которого жидкость в цилиндр не поступает и в нем развивается вакуум, обычно равен 
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. При уменьшении этого угла ухудшается всасывание насоса, а при уве​личении растут пульсации давления вследствие обратного пото​ка жидкости в цилиндр.

Поскольку рабочий ход плунжера насоса с подобным распре​делением составляет лишь часть полного (геометрического) хода, неравномерность подачи, а следовательно, и пульсация давления будет выше, чем у насосов, в которых геометрический ход являет​ся и рабочим ходом.

На рис. 68 представлен график потоков, создаваемый поршнями подобного насоса. Заштрихованная площадка характеризует по​дачу одним цилиндром.

На рис. 69 представлена конструкция многопоршневого насоса с клапанно-щелевым распределением. Цилиндры выполнены в виде съемных сегментов 14, монтируемых на неподвижном цилиндровом блоке. Каналы цилиндров, ведущие от клапанов нагнетания, сое​динены круговым литым каналом 1 в корпусе 10 с каналом нагне​тания 11. Уплотнение в месте стыка этих каналов, т. е. стыка сег​ментов  14  с плоскостью корпуса 10, осуществлено при помощи резинового кольца 3. Сегменты 14 к корпусу 10 прикрепляются шпильками 9.
[image: image480.png]



Рис. 68. График потока многоплунжерного насоса с клапанно-щелевым распределением

Жидкость из бака через всасывающий штуцер 12 поступает во внутреннюю полость корпуса насоса, откуда через проточки (окна) 5 в стенках цилиндров и сверления 15 всасывается в цилиндры при ходе поршней по направлению к центру.

Процесс всасывания и нагнетания происходит в следующем порядке. При ходе какого-либо поршня 4 к центру насоса соот​ветствующий клапан нагнетания 2 закрывается и поршень создает в цилиндре вакуум; после того как поршень при дальнейшем дви​жении откроет проточку 5, жидкость из полости корпуса, соеди​ненной с резервуаром, поступит через нее в цилиндр. Поршень 4 при движении от центра, после того как проточка 5 будет пере​крыта, выдавливает жидкость через клапан 2 в канал 1 нагнетания насоса.

Привод поршней 4 осуществляется эксцентриковым валиком 8, несущим кольцо 7, с которым при помощи пальцев 6 и сухарей 13 связаны поршни.

Радиалыю-поршневой гидромотор многократного действия

При необходимости получения большого крутящего момента применяют высокомоментные гидромоторы многократного дейст​вия (рис. 70), с профильным статорным кольцом 1, в виде много​гранной (до десяти граней) звезды. В зависимости от профиля этого кольца каждый из поршней 3 гидромотора совершит за один оборот цилиндрового ротора 2 несколько (до 10) двойных ходов.

Объем, описываемый поршнями (рабочий объем) такого гидромотора с числом цилиндров 
[image: image481.wmf]z

, составит за один оборот
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где 
[image: image483.wmf]k

 - количество ходов поршней за один оборот цилиндрового ротора;
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 - величина хода.

Крутящий момент гидромотора многократного действия в 
[image: image485.wmf]k

 раз больше, а число оборотов при том же расходе жидкости в 
[image: image486.wmf]k

 раз меньше, чем у мотора одинарного действие.

Для уменьшения трения поршней 3 о статорное кольцо 1 они снабжены роликами 4% помещенными на игольчатых подшипниках. На внешних сторонах ци​линдров выфрезерованы прямо​угольные пазы, в которые входят сухари (ползунки), несущие ро​лики 4, в связи с чем устраняется возможность поворота поршней в цилиндрах и обеспечивается их направление.

Для увеличения крутящего мо​мента применяют также гидромо​торы с несколькими (двумя-тремя) рядами цилиндров (рис. 71); общее число цилиндров достигает 50—60. Для уменьшения пульсации угло​вой скорости ряды поршней в не​которых конструкциях смещены один относительно  другого.   Так, например, применяют трехрядное расположение поршней в несов​падающих полостях, по 18 поршней в каждом ряду.
В этих гидромоторах крутящий момент достигает 5000 
[image: image487.wmf]кГм

 и обороты 5 – 100 
[image: image488.wmf]мин
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; в некоторых случаях подобные гидромо​торы устойчиво работают при 1 - 2 
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.
При разработке моторов важным является правильный выбор кривых, очерчивающих рабочие части направляющих статорных колец.

Исследования показывают, что хорошие динамические свойства имеет гидромотор, у которого направляющая кольца обеспечивает параболический закон перемещения поршня, а также моторы, статорное кольцо которых выполнено по  архимедовой  спирали.
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Рис. 69. Конструкция насоса с клапанно-щелевым распределением
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Рис. 70. Схема радиально-поршневого гидромотора двойного действия

Ускорение относительного движения поршня, в зависимости от знака, будет либо прижимать ролик к направляющей, либо от​рывать его от нее. Отрыв ролика от направляющей наиболее ве​роятен на участке, соответствующем сливу, когда, кроме сил инер​ции, поршень поджимается к профилю лишь давлением в сливной магистрали или усилием пружины. Поэтому при отсутствии принудительной связи между поршнями и направляющими максимальное значение чисел оборотов вала гидромотора лимитируется возможностью отрыва поршней от поверхности кольца. Для моторов с четырех ходовым направляющим кольцом в виде архимедовой спирали максимальное число оборотов не должно превышать 100 в минуту.
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Рис. 71. Радиально-поршневой гидромотор с двухрядным расположением цилиндров (а) и схема разгрузки его поршней (б)

АКСИАЛЬНЫЕ РОТОРНО-ПОРШНЕВЫЕ НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ
Насосы (и гидромоторы) с аксиальным расположением цилинд​ров получили название пространственных или насосов с наклон​ным диском (шайбой).
Кинематической основой этих насосов является видоизменен​ный кривошипно-шатунный механизм (рис. 72, а), цилиндр 3 в котором при повороте кривошипа 2 вокруг оси 1 совершает пере​мещения в вертикальной плоскости (в плоскости чертежа), дви​гаясь параллельно самому себе и сохраняя осевое положение.

Перемещение поршня 4 при повороте кривошипа 2 на угол 
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где 
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 — длина кривошипа.

Очевидно, что полное перемещение поршня при повороте кри​вошипа на угол 
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 составит 
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Схема принципиально не изменится, если плоскость вращения кривошипа повернуть вокруг вер​тикальной оси 
[image: image498.wmf]yy

 относительно прежнего положения на некоторый угол 
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 меньше 
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 (рис. 72, б). В этом случае схема превратится в пространственную, а, следова​тельно, цилиндр для сохранения прежней кинематики поршня должен перемещаться в прост​ранстве по эллипсу, представляю​щему собой след проекции точки 2 на плоскость, перпендикуляр​ную к оси цилиндра.

При этом перемещение поршня будет
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где 
[image: image502.wmf]b

 — угол поворота плоскости вращения кривошипа.
Поскольку перемещение цилиндра по подобной траектории практически неосуществимо, эту траекторию заменяют окружно​стью, описанной радиусом 
[image: image503.wmf]R

, что вносит в расчет по формуле (186) некоторую неточность.
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Рис. 72. Кинематическая схема аксиально-поршневого насоса

Взяв вместо одного цилиндра несколько и расположив их по кругу (подобно револьверному барабану), а также заменив кри​вошип диском 5 (рис. 73, а), ось которого наклонена относительно оси цилиндрового блока 2 на угол 
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, получим принци​пиальную схему многопоршневого насоса (мотора) пространствен​ного типа. Насос состоит из цилиндрового блока (барабана) 2 с поршнями 3, связанными при помощи тех — или иных средств (поршневых шатунов 4 или пружин) с наклонным диском (шай​бой) 5, изменением угла наклона которого относительно оси ци​линдрового блока осуществляется регулирование величины хода 
[image: image506.wmf]h

 поршней. Цилиндровый блок в этой схеме связан с ведущим валом 8 с помощью кардана 6.

Так как оси цилиндров в этом случае будут перемещаться при вращении цилиндрового блока по окружности, а проекция окруж​ности центров гнезд диска (шайбы), в которой заделаны шатуны поршней, на плоскость, перпендикулярную к оси цилиндрового блока, является эллипсом, то параллельность осей шатунов будет нарушена, и при вращении цилиндрового блока они будут совер​шать качательные движения,  что отразится на кинематике движения поршня. Угол поворота шатунов будет зависеть от их длины и угла поворота шайбы 
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, между плоскостью диска и осью цилиндрового блока.

В практике поворотом шатуна обычно пренебрегают, в результате формула (186) будет приближенно справедлива и для настоящей схемы насоса.

Поскольку цилиндровый блок 2 у рассматриваемых насосов вращается  (цилиндры перемещаются относительно корпуса), упрощается распределение жидкости, которое обычно выполняется через серпообразные окна 
[image: image508.wmf]a

 и 
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 (рис. 73, б) в распределительном золотнике 1 и каналы (отверстия) 7 в цилиндровом блоке 2 (см. рис. 73, а и в). В мертвых положениях цилиндров отверстия 7 перекрываются нижней и верхней перевальными (распределительными) перемычками, расположенными между распределительными окнами 
[image: image510.wmf]a

 и 
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, ширина 
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 которых несколько превышает размер отверстий 7 (
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) (на рис. 73, а окна 
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 и 
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 показаны условно). 

Производительность насоса регулируется изменением угла 
[image: image516.wmf]g

 наклона шайбы относительно осей цилиндрового блока, которая осуществляется либо изменением положения цилиндрового блока при измененном положении оси наклонной шайбы (рис. 73, а), либо наоборот (рис. 74).
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Рис. 73. Принципиальная схема аксиального поршневого насоса с карданно-шатунной связью наклонной шайбы с цилиндровым блоком и поршнями (а) и расчетные схемы элементов насоса (б - е)

Насосы и гидромоторы аксиального типа обладают наилучшими из всех типов этих машин габаритами и весовыми характеристиками. Так, например, на 1 
[image: image518.wmf]кг

 веса насосов, применяемых в авиационной технике, часто приходится мощность 5 – 8
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Рис. 74. Аксиально - поршневый насос с качающейся шайбой

Особенностью рассматриваемых машин является малый момент инерции вращающихся частей, что имеет существенное значение при использовании их в качестве гидромоторов.

Важным параметром для многих случаев применения является также приемистость (быстродействие) насоса при регулировании расхода.

Изменение производительности от нулевого до максимального значения осуществляется в некоторых насосах за 0,04 
[image: image522.wmf]сек

 и от максимального до нулевого за 0,02 
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.
Распространенное число цилиндров в аксиально-поршневых насосах равно 
[image: image524.wmf]9
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¸

. Максимальный угол между осями цилиндро​вого блока и наклонной шайбы обычно равен: в насосах 
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 и в гидромоторах 
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, увеличение этого угла сопровождается ростом боковой составляющей усилия   давления жидкости на поршень.
Число оборотов насосов средней мощности обычно принимают равным 1000—2000 в минуту. Число оборотов гидромоторов может быть выше примерно в 1,5—2 раза, чем у насосов в той же кон​струкции и мощности.

Число оборотов подобных насосов авиационных гидросистем обычно равно 3000—4000 в минуту; однако в отдельных случаях применяют насосы со значительно большим числом оборотов. По данным иностранной печати, фирма Виккерс (США) изготов​ляет насосы с максимальным числом оборотов в минуту 20 000 и 30 000 и минимальным 5—10.

Насосы и моторы с аксиальным расположением цилиндров применяются при давлениях 210—350 
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 и реже при более высоких давлениях (насосы производительностью до 400 
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 часто выпускаются на рабочие давления до 550 
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и насосы с малыми расходами — на давления 700 
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Мощность уникальных насосов, выпускаемых для некоторых отраслей промышленности (для прокатных станов и пр.), достигает 4000—4500 
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 EMBED Equation.3  [image: image532.wmf].
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 и более. Крутящий момент гидромоторов при 210 
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 доведен до 800—900 
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Насосы и моторы этих типов имеют высокий объемный к. п. д., который для большинства моделей достигает при номинальных режимах работы значений 0,97—0,98. Многие зарубежные фирмы гарантируют для насосов производительностью 130—150 
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 объемный к. п. д. при давлении 350 
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 не менее 0,99. Общий к. п. д. этих  насосов составляет примерно 0,95.

Весовое преимущество (вес, приходящийся на единицу мощно​сти) гидромоторов этого типа по сравнению с электродвигателем составляет от ~80 раз для малой до ~12 для большой мощности.
КИНЕМАТИКА И ДИНАМИКА НАСОСОВ
Скорость движения поршня. На основании выражения (186) ход поршня при повороте кривошипа на угол 
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где 
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 — радиус   окружности   центров   заделки   шатунов в шайбе (см. рис. 73, а). 
В соответствии с этим  выражение для  мгновенной скорости движения поршня можно представить в виде (считаем шатуны бес​конечно длинными)
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где 
[image: image541.wmf]b

g

-

=

o

90

 - угол между осями цилиндрового блока и наклонной шайбы.

Поскольку  
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где 
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 - текущий угол поворота цилиндрового блока;
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 - угловая скорость.

Максимальный ход поршня
                                                                    
[image: image546.wmf]g

sin

2

max

R

h

=

.                                                   (190)
Ускорение движения поршня. Ускорение любой точки поршня состоит из ускорений относительного и вращательного движений.
Ускорение относительного движения 
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 может быть вычислено по выражению 
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где 
[image: image549.wmf]окр

V

 - окружная скорость рассматриваемой точки оси цилиндра; ускорение будет максимальным при условии
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Для соблюдения этого условия значение 
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 должно равняться нулю, что соответствует крайним положениям поршня:
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Ускорение любой точки поршня во вращательном (переносном) движении будет направлено к центру вращения  цилиндрового блока и равно
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где 
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 - расстояние от выбранной точки до оси цилиндрового блока.

Силы инерции. Силы инерции массы 
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 поршня в относительном движении можно вычислить по уравнению
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и силу инерции массы 
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 во вращательном движении – по уравнению
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Допустив, что величина 
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 равна радиусу 
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 окружности, описываемой осью цилиндра, можно написать
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Производительность насоса. Подставив в формулу (150) значение величины хода поршня 
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 [см. выражение (190)], получим приближенное выражение для определения расчетной производительности:
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При расчетах обычно допускают, что оси шатунов (штоков) поршней совпадают с осями цилиндров в мертвых положениях поршней и точки контакта их с наклонной шайбой находятся на осях цилиндров (полагают длину шатуна бесконечно большой) (рис. 75). В этом случае расчет проводится исходя из радиуса (или диаметра) окружности, на которой расположены оси цилиндров блока. 
В соответствии с этим максимальный ход поршня насосов с шатунами конечной длины принимают с некоторой погрешностью равным 
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, где 
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 - диаметр окружности, на которой расположены центры цилиндров.

При этом выражение (198) для расчета средней теоретической производительности такого насоса примет вид
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где 
[image: image567.wmf]d

 и 
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 - диаметр и число цилиндров.

[image: image569.png]



Рис. 75. Расчетная схема бесшатунного аксиально-поршневого насоса

В равной мере целесообразно также пользоваться выражениями (187), (189) – (191) и (195) с заменой значения (
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), где 
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 - радиус окружности цилиндрового блока, на которой расположены оси цилиндров.
Очевидно, выражение (198) будет справедливо при конечной длине шату​нов (см. рис. 73, а и 74), лишь в случае, если угол 
[image: image573.wmf]g

 между осями диска и блока цилиндров равен нулю   (что    соответствует нулевому расходу). Расчеты показывают, что ошибка в вели​чине хода к (вычисленная для мертвых точек механизма) при угле наклона шайбы до 
[image: image574.wmf]o
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 составляет для распространенных размеров насосов небольшую величину (0,01—0,04 
[image: image575.wmf]мм

). Однако при уве​личении угла ошибка повышается. Так, например, при увеличе-иии угла с 
[image: image576.wmf]29

 до 
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 ошибка возрастает в 2 раза.

Анализ механизма ведения блока цилиндров (см. рис. 73, а) показывает, что наименьшие углы наклона оси шатуна к оси ци​линдра обеспечиваются для распространенных насосов при усло​вии
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где 
[image: image579.wmf]1
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 и 
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 - диаметры окружностей расположения центров сферических опор шатунов в наклонной шайбе и осей цилиндров в цилиндровом блоке.
Равномерность подачи (потока) жидкости. Мгновенная подача одним поршнем равна [см. выражение (189)]
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где 
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 - площадь поршня.
Суммарная мгновенная подача всеми поршнями составит
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где 
[image: image584.wmf]1
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 и 
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a

 и т.д. – текущие углы поворота осей цилиндров относительно нейтрального  положения (относительно оси, при совпадении с которой поршни находятся в крайних положениях).

Сведения, приведенные на стр. 141 применительно к радиаль​ным насосам, справедливы и для рассматриваемых здесь аксиаль​ных насосов.

Следует отметить, что выравнивание подачи осуществляют раз​личными конструктивными мерами. В частности, применяют ме​тод размещения цилиндров в блоке и шаровых головок шатунов в наклонной шайбе на разных радиусах, а также метод «сгущения» поршней, заключающийся в неравномерном угловом расположе​нии осей цилиндров в блоке. Применяют также комбинированный метод, в котором одновременно осуществлены указанные конст​руктивные меры. Параметры, определяющие подачу, подбирают так, чтобы в момент максимальной угловой скорости наклонной шайбы уменьшение подачи компенсировалось увеличенным значе​нием диаметра того поршня, который в зтот момент обеспечивает наибольшую часть подачи, или увеличением радиуса, на котором он расположен в блоке.

Крутящий момент. В точке контакта поршня с поверхностью наклонной шайбы возникает в результате воздействия силы 
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, давления 
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 (противодавление,  принимаемое равным  нулю)  жидкости на поршень (
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) нормальная к поверхности шайбы сила 
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 ее реакции (см. рис. 75). Эту силу можно разложить на составляющие: 
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, направленную по оси поршня, и  
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, направленную нормально к оси поршня. Первая составляющая 
[image: image592.wmf]н

P

, равная по величине и обратная по алгебраической сумме сил, действующих вдоль оси поршня (см. стр. 145), преодолевает эти силы, а составляющая, нормальная к оси поршня, развивает крутящий момент.

Составляющая 
[image: image593.wmf]н
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 преодолевается в насосе приводным моментом, приложенным к его валу, и составляющая 
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 создает в гидромоторе момент, приводящий цилиндровый его блок во вращение. Сила 
[image: image595.wmf]н
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 реакции шайбы нагружает узлы машины (подшипники и пр.), а также определяет величину контактного напряжения на головке плунжера и перекашивает его. При сферической головке плунжера, контакт которого с шайбой происходит в этом случае в точке, смещенной относительно его оси (см. рис. 89), эта сила также поворачивает плунжер вокруг оси.
Для расчетной схемы насоса, представленной на рис. 75 (силы отнесены к поршню, находящемуся условно в крайнем положении), величина 
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 равна (учитываем лишь силу давления жидкости на поршень):
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В соответствии с этим теоретическое приближенное значение мгновенного крутящего момента для одного цилиндра можно определить по выражению
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и для всех цилиндров, находящихся в рабочей зоне,
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где 
[image: image600.wmf]2
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 - радиус окружности, на которой расположены оси цилиндров в блоке.

При наличии противодавления в нерабочей полости суммарный момент будет выражаться формулой
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где 
[image: image602.wmf]пр

М

 - суммарный момент от действия противодавления жидкости.

Очевидно, что противодавление можно учесть с достаточной точностью, если при расчете силы 
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 значение 
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 заменим перепадом давления в рабочей (
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) и нерабочей 
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 полостях
                                                 
[image: image607.wmf]2

1

p

p

p

-

=

D

.
_1365013785.unknown

_1365158748.unknown

_1365172133.unknown

_1365173454.unknown

_1365174178.unknown

_1365176075.unknown

_1365176157.unknown

_1365176598.unknown

_1365177542.unknown

_1365177752.unknown

_1365177832.unknown

_1365177831.unknown

_1365177674.unknown

_1365176733.unknown

_1365176833.unknown

_1365176831.unknown

_1365176832.unknown

_1365176599.unknown

_1365176612.unknown

_1365176359.unknown

_1365176367.unknown

_1365176164.unknown

_1365176101.unknown

_1365176112.unknown

_1365176090.unknown

_1365174708.unknown

_1365175920.unknown

_1365176052.unknown

_1365175878.unknown

_1365174599.unknown

_1365174703.unknown

_1365174586.unknown

_1365173790.unknown

_1365174014.unknown

_1365174164.unknown

_1365173935.unknown

_1365173601.unknown

_1365173675.unknown

_1365173482.unknown

_1365172490.unknown

_1365172677.unknown

_1365172919.unknown

_1365173062.unknown

_1365173127.unknown

_1365173245.unknown

_1365173362.unknown

_1365173182.unknown

_1365173091.unknown

_1365172943.unknown

_1365172857.unknown

_1365172889.unknown

_1365172838.unknown

_1365172595.unknown

_1365172631.unknown

_1365172551.unknown

_1365172276.unknown

_1365172405.unknown

_1365172466.unknown

_1365172371.unknown

_1365172225.unknown

_1365172258.unknown

_1365172206.unknown

_1365171390.unknown

_1365171766.unknown

_1365171843.unknown

_1365171968.unknown

_1365172028.unknown

_1365171955.unknown

_1365171815.unknown

_1365171821.unknown

_1365171599.unknown

_1365171628.unknown

_1365171619.unknown

_1365171571.unknown

_1365171583.unknown

_1365171396.unknown

_1365161538.unknown

_1365170711.unknown

_1365170864.unknown

_1365171353.unknown

_1365170795.unknown

_1365170227.unknown

_1365170518.unknown

_1365170525.unknown

_1365161758.unknown

_1365161794.unknown

_1365161580.unknown

_1365161447.unknown

_1365161495.unknown

_1365161524.unknown

_1365161532.unknown

_1365161509.unknown

_1365161478.unknown

_1365159986.unknown

_1365160033.unknown

_1365161392.unknown

_1365160017.unknown

_1365158808.unknown

_1365158839.unknown

_1365158764.unknown

_1365016291.unknown

_1365154197.unknown

_1365154443.unknown

_1365154623.unknown

_1365157309.unknown

_1365157317.unknown

_1365157220.unknown

_1365154510.unknown

_1365154616.unknown

_1365154456.unknown

_1365154336.unknown

_1365154395.unknown

_1365154240.unknown

_1365154277.unknown

_1365154310.unknown

_1365154266.unknown

_1365154224.unknown

_1365016779.unknown

_1365016869.unknown

_1365154077.unknown

_1365154184.unknown

_1365154070.unknown

_1365016803.unknown

_1365016861.unknown

_1365016791.unknown

_1365016532.unknown

_1365016666.unknown

_1365016755.unknown

_1365016548.unknown

_1365016440.unknown

_1365016462.unknown

_1365016331.unknown

_1365015465.unknown

_1365015974.unknown

_1365016113.unknown

_1365016203.unknown

_1365016248.unknown

_1365016170.unknown

_1365015997.unknown

_1365016009.unknown

_1365015985.unknown

_1365015916.unknown

_1365015950.unknown

_1365015961.unknown

_1365015935.unknown

_1365015611.unknown

_1365015618.unknown

_1365015575.unknown

_1365014162.unknown

_1365014917.unknown

_1365015091.unknown

_1365015409.unknown

_1365015022.unknown

_1365014835.unknown

_1365014848.unknown

_1365014797.unknown

_1365014034.unknown

_1365014096.unknown

_1365014115.unknown

_1365014055.unknown

_1365013882.unknown

_1365013969.unknown

_1365013872.unknown

_1365000816.unknown

_1365012534.unknown

_1365012993.unknown

_1365013362.unknown

_1365013612.unknown

_1365013705.unknown

_1365013759.unknown

_1365013629.unknown

_1365013468.unknown

_1365013486.unknown

_1365013374.unknown

_1365013127.unknown

_1365013283.unknown

_1365013348.unknown

_1365013275.unknown

_1365013072.unknown

_1365013102.unknown

_1365013010.unknown

_1365012793.unknown

_1365012883.unknown

_1365012918.unknown

_1365012935.unknown

_1365012903.unknown

_1365012838.unknown

_1365012853.unknown

_1365012813.unknown

_1365012660.unknown

_1365012707.unknown

_1365012717.unknown

_1365012687.unknown

_1365012609.unknown

_1365012630.unknown

_1365012584.unknown

_1365010305.unknown

_1365011423.unknown

_1365011783.unknown

_1365012203.unknown

_1365012441.unknown

_1365012010.unknown

_1365011972.unknown

_1365012002.unknown

_1365011817.unknown

_1365011941.unknown

_1365011532.unknown

_1365011551.unknown

_1365011592.unknown

_1365011545.unknown

_1365011507.unknown

_1365011516.unknown

_1365011439.unknown

_1365011464.unknown

_1365011465.unknown

_1365011444.unknown

_1365011428.unknown

_1365010802.unknown

_1365010978.unknown

_1365011289.unknown

_1365011399.unknown

_1365011410.unknown

_1365011297.unknown

_1365011228.unknown

_1365011257.unknown

_1365011209.unknown

_1365010886.unknown

_1365010910.unknown

_1365010967.unknown

_1365010835.unknown

_1365010852.unknown

_1365010861.unknown

_1365010814.unknown

_1365010453.unknown

_1365010538.unknown

_1365010764.unknown

_1365010780.unknown

_1365010747.unknown

_1365010498.unknown

_1365010531.unknown

_1365010476.unknown

_1365010382.unknown

_1365010396.unknown

_1365010412.unknown

_1365010391.unknown

_1365010330.unknown

_1365010360.unknown

_1365010317.unknown

_1365007198.unknown

_1365008146.unknown

_1365009629.unknown

_1365010119.unknown

_1365010272.unknown

_1365010295.unknown

_1365010169.unknown

_1365009845.unknown

_1365009930.unknown

_1365009710.unknown

_1365009453.unknown

_1365009520.unknown

_1365009546.unknown

_1365009469.unknown

_1365009354.unknown

_1365009402.unknown

_1365008169.unknown

_1365007688.unknown

_1365007769.unknown

_1365008099.unknown

_1365008110.unknown

_1365008055.unknown

_1365007715.unknown

_1365007737.unknown

_1365007706.unknown

_1365007394.unknown

_1365007623.unknown

_1365007678.unknown

_1365007528.unknown

_1365007306.unknown

_1365007341.unknown

_1365007274.unknown

_1365004406.unknown

_1365006189.unknown

_1365007087.unknown

_1365007129.unknown

_1365007148.unknown

_1365007116.unknown

_1365006270.unknown

_1365006322.unknown

_1365006232.unknown

_1365005184.unknown

_1365005265.unknown

_1365005299.unknown

_1365005202.unknown

_1365005214.unknown

_1365005192.unknown

_1365004478.unknown

_1365004791.unknown

_1365004426.unknown

_1365001141.unknown

_1365004317.unknown

_1365004358.unknown

_1365004389.unknown

_1365004350.unknown

_1365001511.unknown

_1365001691.unknown

_1365001430.unknown

_1365000999.unknown

_1365001081.unknown

_1365001136.unknown

_1365001063.unknown

_1365000977.unknown

_1365000870.unknown

_1365000928.unknown

_1364988672.unknown

_1364995390.unknown

_1364997788.unknown

_1364999138.unknown

_1364999858.unknown

_1365000101.unknown

_1365000704.unknown

_1365000808.unknown

_1365000114.unknown

_1364999876.unknown

_1365000011.unknown

_1364999867.unknown

_1364999498.unknown

_1364999600.unknown

_1364999691.unknown

_1364999556.unknown

_1364999293.unknown

_1364999379.unknown

_1364999160.unknown

_1364998600.unknown

_1364998979.unknown

_1364999035.unknown

_1364999047.unknown

_1364999023.unknown

_1364998871.unknown

_1364998910.unknown

_1364998635.unknown

_1364998354.unknown

_1364998455.unknown

_1364998471.unknown

_1364998367.unknown

_1364998079.unknown

_1364998272.unknown

_1364998004.unknown

_1364996999.unknown

_1364997350.unknown

_1364997463.unknown

_1364997571.unknown

_1364997583.unknown

_1364997518.unknown

_1364997374.unknown

_1364997429.unknown

_1364997355.unknown

_1364997227.unknown

_1364997270.unknown

_1364997315.unknown

_1364997234.unknown

_1364997141.unknown

_1364997152.unknown

_1364997011.unknown

_1364996586.unknown

_1364996746.unknown

_1364996959.unknown

_1364996971.unknown

_1364996747.unknown

_1364996711.unknown

_1364996722.unknown

_1364996620.unknown

_1364996473.unknown

_1364996483.unknown

_1364996537.unknown

_1364995448.unknown

_1364996438.unknown

_1364996457.unknown

_1364995435.unknown

_1364991023.unknown

_1364993431.unknown

_1364994807.unknown

_1364995137.unknown

_1364995191.unknown

_1364995333.unknown

_1364995163.unknown

_1364994955.unknown

_1364995002.unknown

_1364994926.unknown

_1364993914.unknown

_1364994501.unknown

_1364994515.unknown

_1364993992.unknown

_1364993768.unknown

_1364993806.unknown

_1364993708.unknown

_1364992530.unknown

_1364993066.unknown

_1364993340.unknown

_1364993384.unknown

_1364993152.unknown

_1364992973.unknown

_1364993032.unknown

_1364992722.unknown

_1364991548.unknown

_1364991724.unknown

_1364992485.unknown

_1364991606.unknown

_1364991305.unknown

_1364991534.unknown

_1364991093.unknown

_1364990179.unknown

_1364990505.unknown

_1364990710.unknown

_1364990753.unknown

_1364990998.unknown

_1364990731.unknown

_1364990610.unknown

_1364990685.unknown

_1364990581.unknown

_1364990322.unknown

_1364990451.unknown

_1364990474.unknown

_1364990359.unknown

_1364990261.unknown

_1364990297.unknown

_1364990224.unknown

_1364989360.unknown

_1364989532.unknown

_1364990062.unknown

_1364990133.unknown

_1364990010.unknown

_1364989484.unknown

_1364989511.unknown

_1364989374.unknown

_1364989150.unknown

_1364989305.unknown

_1364989323.unknown

_1364989196.unknown

_1364988957.unknown

_1364989061.unknown

_1364988789.unknown

_1364984209.unknown

_1364985233.unknown

_1364986274.unknown

_1364987034.unknown

_1364988287.unknown

_1364988565.unknown

_1364988606.unknown

_1364988303.unknown

_1364988442.unknown

_1364987035.unknown

_1364986530.unknown

_1364986765.unknown

_1364987033.unknown

_1364986506.unknown

_1364985466.unknown

_1364985576.unknown

_1364985622.unknown

_1364985510.unknown

_1364985366.unknown

_1364985465.unknown

_1364985289.unknown

_1364984637.unknown

_1364984925.unknown

_1364985165.unknown

_1364985182.unknown

_1364985154.unknown

_1364984873.unknown

_1364984918.unknown

_1364984857.unknown

_1364984378.unknown

_1364984556.unknown

_1364984594.unknown

_1364984411.unknown

_1364984283.unknown

_1364984364.unknown

_1364984260.unknown

_1364983220.unknown

_1364983816.unknown

_1364984049.unknown

_1364984134.unknown

_1364984190.unknown

_1364984062.unknown

_1364983951.unknown

_1364983833.unknown

_1364983914.unknown

_1364983327.unknown

_1364983378.unknown

_1364983402.unknown

_1364983345.unknown

_1364983250.unknown

_1364983266.unknown

_1364983241.unknown

_1364983008.unknown

_1364983139.unknown

_1364983194.unknown

_1364983209.unknown

_1364983166.unknown

_1364983038.unknown

_1364983049.unknown

_1364983021.unknown

_1364982948.unknown

_1364982985.unknown

_1364982996.unknown

_1364982974.unknown

_1364982839.unknown

_1364982932.unknown

_1364632308.unknown

