ОБЪЕМНЫЕ ГИДРОПЕРЕДАЧИ ВРАЩАТЕЛЬНОГО ДВИЖЕНИЯ
Объемная гидропередача (гидропривод) вращательного движе​ния (трансмиссия) состоит из насоса и гидромотора, а также гидро​аппаратуры управления. Конструктивно она может быть выпол​нена в виде единого агрегата, включающего насос и гидромотор той или иной конструкции (нераздельное исполнение) (рис. 159, а и б), либо в виде отдельных насоса и гидромотора, соединенных трубопроводами (раздельное исполнение) (рис. 159, в; см. также рис. 2, б и в).
На рис. 160 показана конструкция передачи нераздельного ис​полнения с насосом и гидромотором пластинчатых типов. Ведение пластин осуществляется с помощью расположенных по их торцам двух роликов 
[image: image1.wmf]т

, помещенных в круговые проточки на боковых крышках ротора 
[image: image2.wmf]b

. Жидкость распределяется с помощью окон на цилиндрической цапфе 
[image: image3.wmf]k

. Радиальный зазор между пластинами и статорным кольцом (барабаном) герметизирован с помощью металлических цилиндрических прутков, поверхность которых срезана по кривизне барабана.

В машиностроении распространены передачи вращательного движения относительно небольших мощностей (до 50—100 
[image: image4.wmf].
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), причем применяются преимущественно аксиально-поршневые типы насосов и гидромоторов: Однако в других отраслях техники приме​няют как поршневые машины аксиальных и радиальных типов, так и пластинчатые, винтовые и др. Мощность передач не​которых установок (прокатных станов, тепловозов и др.) доходит на номинальных режимах работы до 2000—3000 
[image: image5.wmf].
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. Максималь​ное число оборотов обычно колеблется от 3600 — для малых мощ​ностей до 350 в минуту — для больших мощностей; минимальное число оборотов составляет 5 в минуту; точность регулирования выходной скорости — около 5%.
Регулирование скорости гидропередачи

При средних и выше мощностях (
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.

с

л

) распространена система регулирования выходной скорости передачи с использо​ванием объемных насоса и гидромотора, один из которых (см. рис. 159, а и б) или оба (см. рис. 159, в) являются гидромаши​ной с регулируемым рабочим объемом.

В системах гидроавтоматики широко применяется объемное ре​гулирование с помощью двухкаскадного усилителя типа сопло - заслонка.

На рис. 161 представлена принципиальная гидравлическая схема подобной гидропередачи, состоящей из регулируемого на​соса 9, управляемого с помощью гидроусилителя типа сопло—за​слонка 2 с электромеханическим преобразователем 1 и нерегули​руемого гидромотора 13.
При смещении заслонки 2 из среднего положения равенство давлений под поршнями 4 и 17 будет нарушено, и плунжер 3 рас​пределительного золотника сместится на некоторую величину, пропорциональную   углу  поворота   заслонки.

При среднем положении плунжера 3 жидкость в цилиндры 5 и 16 поступать не будет.

Если давление в цилиндрах 5 и 16 одинаково, то рычаг 5 управ​ления поворотом люльки будет находиться в среднем положении.

Жесткая обратная связь на поршни 4 и 17 осуществляется с ва​ла 11 люльки насоса с помощью качающегося рычага 10 и рамы 7.

[image: image8.png]



Рис. 160. Конструкция гидропередачи с насосом и мотором пластинчатых типов

Цилиндры 12 и 14 предназначены для установки люльки при потере давления в магистрали 17 (питаемой вспомогательным на​сосом) в среднее положение, осуществляемой при помощи пружин. При наличии магистрали давления эти поршни, утапливаясь в ци​линдры, отжимаются от рычага 8, обеспечивая свободу переме​щения последнего под действием поршней 6 и 15.
Опыт показывает, что в электромеханическом преобразователе, выполненном в виде поворотных электромагнитов, угол поворота якоря (
[image: image9.wmf]o

1

) строго пропорционален напряжению на управляющей обмотке электромагнита.
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Рис. 161. Схема регулирования гидропередачи (трансмиссии) с насосом и мотором аксиальных типов

Скоростная характеристика гидропривода. Теоретическое число оборотов вычисляют из условий равенства объемов, опи​сываемых рабочими элементами насоса и мотора (поршнями, ло​пастями и пр.) в единицу  времени:
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Отсюда теоретическое число оборотов мотора

                                                     
[image: image13.wmf]м

н

н

м

q

q

n

n

=

,                                                        (328)

где 
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 - объемы, описываемые рабочими элементами насоса и гидромотора в минуту [см. выражение (131)];
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- число оборотов насоса в минуту;
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 - рабочие объемы насоса и гидромотора (расчетная производительность за один оборот).

Выражение для теоретической мощности 
[image: image19.wmf]теор

N

 и крутящего момента 
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 на выходном валу мотора [см. выражения (141) и (143)] имеют вид
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где 
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 - перепад давления в моторе;
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 и 
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 - давление жидкости у входа в мотор и на выходе из него;
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 - коэффициент размерности.

На основании выражения (199) можно написать для поршневых насоса и мотора аксиальных типов
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При регулировании выходной скорости (вала мотора) путем изменения рабочего объема 
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 насоса при постоянном рабочем объеме 
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 гидромотора получим при постоянном перепаде давле​ния жидкости переменную мощность 
[image: image31.wmf]теор
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 и постоянный кру​тящий момент 
[image: image32.wmf]теор
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 на валу мотора (потерями мощности пренеб​регаем) (см. выражения (138)—(141)1, а при регулировании ра​бочего объема мотора при постоянном рабочем объеме насоса — постоянную мощность и переменный крутящий момент на валу мотора.

При применении насоса и гидромотора переменных (регули​руемых) расходов (рабочих объемов) расширяется диапазон ре​гулирования, а также возможность выбора выходных характе​ристик передачи по крутящим моментам и мощностям. Так, на​пример, если выходную скорость регулировать изменением углов наклона шайбы насоса и гидромотора, то теоретически подобный привод будет иметь неограниченный диапазон чисел оборотов — от бесконечно малого до бесконечно большого [см. выражение (331)]. Однако если выходной вал гидромотора нагружен, то регу​лирование можно осуществить лишь в определенных пределах выходных скоростей, вне которых угловая скорость не будет из​меняться пропорционально изменению установки угла 
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 регулирования. Минимальной величиной рабочего объема мотора будет значение, при котором развиваемый им крутящий момент способен преодолеть как сопротивление трения в моторе, так и нагрузку, приложенную   к  его   валу.

В равной мере при некоторых малых значениях рабочего объема насоса (малом угле 
[image: image34.wmf]н
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) вращение вала мотора может пре​кратиться из-за перетеканий жидкости из рабочих полостей насо​са и мотора в нерабочие, а также из-за утечек ее в резервуар. Это наступит при такой величине 
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, при которой объем, описываемый рабочими элементами 
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, будет равен утечкам жид​кости в системе при данном давлении (см. стр. 130).
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Рис. 162. Схема и кривые регулирования гидропередачи

Изложенное выше ил​люстрируется расчетным (сплошные линии) и прак​тическим (штриховые ли​нии) графиками статиче​ских характеристик пере​дачи, представленными на рис. 162, б. Кривые 
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, и 
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 соответственно выра​жают изменения крутяще​го момента, мощности и числа оборотов выходного вала передачи в зависимо​сти   от  параметров 
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,   причем индексы 
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  соответственно обоз​начают теоретические и фактические значения. Зона 
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 соответствует регулированию пере​дачи по насосу при 
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 и зона 
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 — регулированию гидромо​тора при 
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. При совместном применении обоих способов регулирования одновременно изменяются две величины — выход​ная скорость и крутящий момент, развиваемый на валу мотора. Если скорость и рабочие объемы насоса и мотора постоянны, то скорость вала мотора будет также постоянной, и при герметич​ности гидросистемы и жесткости ео компонентов она не будет за​висеть от величины нагрузки, приложенной к валу мотора, а также от числа его оборотов. В этом случае изменение нагрузки вызывает лишь изменения давления в трубопроводе, соединяющем насос и   мотор.

Согласно выражению (138) это давление пропорционально величине   указанной   нагрузки: 
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Если угловая скорость насоса постоянна, то перепад 
[image: image50.wmf]p
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 дав​ления определяется отношением полного момента сопротивления на выходном валу к рабочему объему мотора. В статическом ре​жиме полный момент сводится, если пренебречь трением, к мо​менту внешнего сопротивления, к которому при динамическом ре​жиме добавляется момент инерционной нагрузки.

Практически при удовлетворительном к. п. д. насос можно ре​гулировать в диапазоне скоростей 50:1, а гидромотор — в диапа​зоне скоростей 10:1. Общий же диапазон регулирования передачи с регулируемым насосом и гидромотором достигает в отдельных случаях при практически допустимом снижении к. п. д. значения 1000:1.
К. п. д. гидропередачи

Потери мощности в гидропередаче, состоящей из насоса и мо​тора, равны сумме объемных и механических (включая гидравли​ческие) потерь, а, следовательно, полный к. и. д. передачи равен произведению   к. п. д.   насоса   и   мотора.

Для гидропередач раздельного исполнении (см. рис. 2, б и в) должны быть учтены также потери мощности, обусловленные гидравлическим сопротивлением трубопроводов, по которым цир​кулирует жидкость, а также потери в местных сопротивлениях.

Эти потери мощности можно выразить гидравлическим к. п. д, передачи 
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Обозначив суммарные потери давления в трубопроводах (включая также и потери местных сопротивлений, расположенных на трубопроводах) через 
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, можно написать (потерями на вса​сывание  пренебрегаем) 
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где 
[image: image54.wmf]н

p

 - давление на выходе из насоса;

      
[image: image55.wmf]сл

н

тр

p

p

p

D

-

D

=

D

 - суммарные потери давления в нагнетательном (
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) трубопроводах (включая местные сопротивления).

Для  передачи  нераздельного  исполнения  последний  вид  по​терь включается в механические потери насоса или мотора в за​висимости от места измерения давления жидкости.

Очевидно, потери на пути от точек, в которых измерялись дав​ления, до рабочих камер насоса и мотора, а также потери в слив​ных и всасывающих каналах войдут в механические потери по​следних,  учитываемые механическим  к. п. д.

В соответствии с этим полный к. п. д. передачи
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где 
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 - объемный и механический к. п. д. передачи.

Величина полного к. п. д. определяется отношением выходной мощности на валу гидромотора к приводной мощности (на валу насоса):
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или 
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 - измеренные мощности на валу гидромотора и насоса;
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 - измеренные крутящие моменты на валу гидромотора и насоса.

Объемный к. п. д. передачи
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где 
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 - эффективное и теоретическое число оборотов гидромотора (соответствующее 
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Эффективная мощность на выходном валу гидромотора
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где 
[image: image72.wmf]н
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 - мощность на валу насоса (приводная мощность).

При расчетах передачи меха​нический   к. п. д.    поршневого насоса или мотора средней мощ​ности (10—30 
[image: image73.wmf].
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) можно при​нимать равным 90—96% и объ​емный к. п. д. - 90—98%  при номинальных режимах работы и давления 150—200    кГ/см2. Полный к. п. д. передачи обычно равен 80—85%, хотя в отдельных случаях он достигает 90—94%.

     На рис. 163 приведены опытные характеристики аксиально-поршневой гидропередачи мощностью 30 
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, насос и гидромотор которой имеют равные размеры и угол наклона регулирующей шайбы 
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; число оборотов 1000 в минуту; регулирование мощ​ности достигается изменением давления жидкости. Объемные по​тери на всасывании насоса (
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) и потери, обусловленные трением жидкости (
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), выражаются прямоугольными площадками. Сле​довательно, эти потери не зависят от мощности передачи. Меха​нические потери (
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) и сжима​емости (
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) жидкости зависят от величины ее давления.
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Рис. 163. Характеристика гидропередачи с насосом и гидромотором аксиально-поршневых типов

Гидропередачи постоянной скорости

Рассмотренная передача может быть также применена в тех случаях, когда необходимо обеспечить постоянное число оборо​тов на ее выходном валу при переменном числе оборотов на валу насоса.  К подобным случаям относится, к примеру, приведение во вращение генераторов переменного тока самоле​тов, числа оборотов дви​гателей которых могут из​меняться в широком диа​пазоне (примерно 4:1) в зависимости от условий по​лета самолета.
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Рис. 164. Схема гидропередачи (привода) стабильных выходных оборотов

Принципиальная схема гидропередачи стабильных оборотов с центробежным регулятором скорости при​ведена на рис. 164. Пере​дача состоит из насоса, устанавливаемого на фланце авиационного двигателя, и гидромотора, вал которого соединен с приводимым электрогенератором.

При изменении (рассогласовании) выходной скорости гидро​мотора связанный с ним центробежный регулятор 1 воздействует на плунжер распределительного золотника 2, который, подавая жидкость в полость цилиндра 3 механизма регулирования произ​водительности (угла наклона шайбы 4) насоса, ликвидирует рас​согласование, поддерживая тем самым выходную скорость гидромотора постоянной.
Гидромеханическая передача

Как известно, к. п. д. гидропередачи, состоящей из регулиру​емого насоса и нерегулируемого гидромотора, имеет максимальное значение лишь при определенном режиме работы (определенном расходе жидкости), при отклонении от которого к. п. д. уменьша​ется. Следовательно, рациональной будет такая схема гидропе​редачи, в которой передача мощности генератору происходила бы в основном но каналу механической передачи, и лишь небольшая часть по гидравлическому каналу, через который добавляется или отнимается разница в скоростях, чем стабилизируется скорость выхода, в соответствии с колебаниями скорости входа.

Одна из распространенных схем передачи подобного типа с планетарным механизмом и регулируемым реверсивным насосом приведена на рис. 165, а. Гидропередача предназначена для по​дачи дифференциальной скорости, когда число оборотов приводного вала насоса выше или ниже заданного (требуемого) среднего числа его оборотов. В этом случае гидромотор, питаемый от на​соса, находящегося на входном валу 1 планетарного механизма 2, вращаясь в ту или иную сторону, ускоряет или замедляет число оборотов выходного вала 3 планетарного механизма. Производи​тельность насоса, а, следовательно, и число оборотов вала 4 гидро​мотора, сообщающего дополнительную скорость выходному валу 3 планетарного механизма, регулируют центробежным 5 или электрогидравлическим устройством.
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Рис. 165. Схемы гидромеханических передач
На рис. 165, б показана передача с двумя дифференциальными (планетарными) механизмами, преимуществом которой является то, что она позволяет осуществить более рациональное распре​деление мощности между механическим я гидравлическим кана​лами. В такой схеме можно создать для насоса и гидромотора ре​жимы работы, близкие к оптимальным, а, следовательно, полу​чить максимальный к. п. д. передачи, величина которого может быть   доведена  до  0,85.
Гидродифференциальная гидропередача

Дифференцирование в рассматриваемой передаче мощности можно также осуществить чисто гидравлическим способом. Схема подобной передачи представлена на рис. 166. Насос 2 (регулиру​емая часть) и мотор 1 (нерегулируемая часть) либо вращаются как одно целое, либо мотор вращается с меньшей или большей скоростью, чем насос. При нулевом угле наклона шайбы 3 насо​са 2 (нейтральное положение) гидромотор жестко связывается с насосом через жидкость, запертую в их цилиндрах, причем «проскальзывание» валов насоса 4 и мотора 5 определится объем​ными утечками жидкости, запертой в цилиндрах.
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Рис. 166. принципиальная схема передачи гидродифференциального типа

При наклоне шайбы насоса в какую-либо сторону гидромотор будет получать, помимо основного движения вместе с насосом, еще и относительное движение, которое в зависимости от направ​ления подачи насоса будет либо ускоряющим, либо замедляющим основную скорость выходного вала 5. В первом случае насос 2 подает жидкость в рабочую полость гидромотора 1, а во втором — рабочая полость гидромотора соединяется с нерабочей (всасываю​щей) полостью насоса, поэтому часть жидкости из рабочей полости гидромотора будет забираться насосом. Вследствие этого вал гидромотора будет «проскальзывать» относительно вала насоса, который в данном случае действует как гидромотор,- возвращая приводному двигателю часть забираемой от него мощности, в ре​зультате число оборотов вала гидромотора уменьшится.

На рис. 167 показана схема передачи гидродифференциального типа с аксиально-поршневым насосам и гидромотором с наклон​ным расположением цилиндров. Поршни несут на внешних кон​цах плоские бронзовые подпятники (башмаки), которыми опи​раются на наклонную шайбу (см. также рис. 84). Распределение жидкости осуществляется с помощью плоских стальных золотников (см. рис. 89—90), рабочие поверхности которых покрыты баббитом (толщиной 0,3— 0,5 
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). Ротор изготовлен из стали 18ХНВА, в цилиндры за​прессованы бронзовые втулки, в которых скользят плунже​ры. Насос питается от вспомога​тельного насоса подпитки жид​костью под давлением 7 
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. На рис. 168, а показана схе​ма подобной гидропередачи радиального типа. Поршневой блок 2 насоса 7 связан с входным валом 1, а блок 3 гидромотора — с выходным валом 6. Величины ходов поршней насоса и гидромотора, т. е. их рабочие объемы опреде​ляются величинами эксцентрицитета блоков по отношению к осям направляющих колец 3 и 4.

Величина эксцентрицитета насоса не регулируется и опреде​ляется положением направляющего кольца 3, связанного с ци​линдровым блоком гидромотора, относительно оси цилиндрового блока насоса. Величину эксцентрицитета гидромотора можно изменять путем радиального смещения направляющего кольца 4 с помощью какого-либо регулятора, воздействующего на толка​тели 5. При нулевом эксцентрицитете гидромотора входной и выходной валы будут связаны жидкостью, заключенной в цилиндрические насосы, и весь узел будет вращаться как одно целое. Подобное положение кольца 4 будет соответствовать ре​дукции передачи 1:1. При наличии же эксцентрицитета выходной вал гидромотора будет получать через жидкость замедление или ускорение в зависимости от знака эксцентрицитета: при эксцен​трицитете того же знака, что и эксцентрицитет насоса, скорость выходного вала будет больше скорости входного вала и наоборот.
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Рис. 167. Гидродифференциальная передача
Подобные передачи применяют также с регулированием гидро​мотора и насоса, которое осуществляется перемещением общего направляющего кольца. На рис. 168, б схематически показаны различные положения направляющего кольца, которые соответ​ствуют: остановка гидромотора (положение I); редукция 2:1 (по​ложение II) и редукция 1:1 (положение III). Упрощенный вариант передачи этого типа с шариковыми «поршнями» представлен на рис.  168,  в.
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Рис. 168. Схемы гидродифференциальных передач радиального типа
Гидравлическая схема гидродифференциальной передачи са​молетного электрогенератора с постоянной скоростью выходного вала показана на рис. 169. Цилиндровый блок 2 насоса приво​дится в действие от авиадвигателя через шестерни 1 и 7 с числом оборотов, пропорциональным числу оборотов приводного (вход​ного) вала 6. Производительность насоса зависит от изменения угла наклона шайбы 4, которое осуществляется гидроусилителем 5. Датчиком служит золотник с электромагнитным приводом 5, ко​торый, реагируя на изменение числа оборотов насоса. Тахогенератор электрогидравлического регулятора приводится в дей​ствие  от  червячной  шестерни  8.

Насос 10 обеспечивает смазку, а насос 9 служит для подкачки и питания механизма регулирования расхода основного насоса. В силовой линии передачи установлен переливной клапан (дав​ление 17 
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), благодаря которому в ней поддерживается давление, необходимое для регулирования производительности на​сосной части и перемещения ее поршней.

Число оборотов выходного вала 11, связанного с приводимым электрогенератором, равно 6000 в минуту; число оборотов вход​ного вала 6, связанного с авиационным двигателем, переменное — от 2400 до 9000 в минуту.

Преимуществом гидродифференциальной передачи последней схемы является возможность применения высоких чисел оборо​тов (до 18 000 
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), что позволило значительно уменьшить ее вес и габариты. Для этого насосную часть снабжают шестеренной парой, повышающей число оборотов до 18 000 в минуту. На выходном валу применена шестеренная передача, понижающая число оборотов до требуемого значения.

Опыт показал, что дифференциальная гидропередача с центробежным регулятором и жесткой обратной связью обеспечивает стабильность оборотов в пределах 
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Описанная передача применена для стабильного числа оборо​тов выходного вала 6 000 в минуту при изменении чисел оборотов входного вала от 2500 до 3500 в минуту. Мощность существую​щих передач этого типа 100—150 
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Рис. 169. Схема гидродифференциальной предачи с постоянной скоростью выходного вала

ИСПЫТАНИЕ НАСОСОВ И ГИДРОМОТОРОВ

Испытание насосов. Все насосы подвергают обязательным испытаниям, при которых в основном снимаются объемные и ме​ханические характеристики и в некоторых случаях — характе​ристики по шуму и ресурсу работы.

Принципиальная гидравлическая схема установки для снятия объемных характеристик насоса показана на рис. 170, а. Насос 1, приводимый через бесступенчатый редуктор 15, забирает жидкость из бака, снабженного охладительным 11 и нагревательным 13 устройствами. Регулирование количества охлаждающей воды производят дросселем 8. Температуру масла в баке измеряют тер​мометром 14.
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Рис. 170. Схемы установок для снятия объемных (а) и механических (б) характеристик насоса
От насоса рабочая жидкость через дроссель 5 и кран 6 переклю​чения поступает в измерительный 7 либо в расходный бак 9. Из измерительного бака 7 жидкость через кран 10 сливается в рас​ходный бак.

На всасывающей магистрали насоса установлен дроссель 12 для регулирования сопротивления, величина которого измеряется с помощью манометра 2. Давление на выходе измеряют маноме​тром 4 (или каким-либо датчиком), в магистрали которого установ​лен демпфер  (дроссель)  3.
Момент вращения обычно измеряют при помощи балансиро​вочной установки (рис. 170, б). Уравновешивание осуществляют при помощи груза 
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 или пружинных весов. Последний способ имеет эксплуатационные  преимущества  перед первым.

При необходимости точных измерений применяют специаль​ный тензометрический измеритель момента, устанавливаемый непосредственно на валу, соединяющем  насос с приводным двига​телем.

Испытание гидромоторов. Для снятия характеристик крутя​щего момента гидромотора (двигателя) обычно применяют уста​новку, схема которой показана на рис. 171, а. Насос 2, приводи​мый с помощью электродвигателя 1, питает гидромотор 3, вал ко​торого нагружается тормозным устройством 4. Кран 5 служит для перевода насоса в режим холостого хода. В качестве тормозного устройства обычно исполь​зуют фрикционный или гид​равлический тормоз, при​чем последний отличается большей плавностью тормо​жения и относительной про​стотой рассеивания тепла.
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Рис. 171. Схемы установок для снятия механических характеристик насосов и гидромоторов
На рис. 171, б показана принципиальная схема испы​тательной установки с гид​равлическим тормозом. Ис​пытываемый гидромотор 1 связан с валом нагрузочного (тормозного) насоса 2, кор​пус которого установлен на подшипниках качения, соосных с приводным валом. На​грузка осуществляется с по​мощью дросселя 3 на выходе из  насоса.

Для изменения момента нагрузки гидромотора может быть применена упрощенная установка, схема которой показана на рис. 171, в. Тор​мозной момент  мотора уравновешивается грузом 
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. Для повыше​ния точности измерения, а также для практического удобства проведения испытаний дополнительно используются чувствитель​ные пружинные весы (динамометр). Крутящий момент в основ​ном уравновешивается грузом 
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Для проверки теоретической (геометрической) производитель​ности насоса его прокачивают вручную. Для этой цели может быть рекомендована схема, показанная на рис. 172, в которой для устранения утечек жидкости из одной камеры насоса в другую обеспечено равенство статических напоров на сторонах всасывания и нагнетания. Для обеспечения примерного равенства статических напоров всасывания 
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 применяется расходный ба​чок 
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 с большой свободной поверхностью жидкости.
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Рис. 172. Схема установки для ручной прокачки насоса

Испытательная установка с регенерацией мощности. Недо​статком рассмотренных испытательных установок, в которых на​сосы нагружаются дросселированием жидкости на выходе из на​соса, а нагружение гидромоторов — при помощи какого-либо тормозного (нагрузочного) устройства (см. рис. 170, 171), явля​ется то, что вся потребляемая и развиваемая при этом мощность превращается в тепло. Поэтому при длительных испытаниях не​обходимо предусматривать охлаждающие устройства. Кроме того, в случае длительных испытаний насосов или моторов большой мощ​ности непроизводительно расхо​дуется (превращается в тепло) зна​чительное количество энергии. Во многих же случаях (при испыта​ниях гидромашин мощностью в не​сколько сот и тысяч 
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) эвакуа​ция большого количества тепла чрезвычайно затруднительна. Ре​куперирование же энергии при помощи электроагрегатов при ис​пытании объемных гидромашин в большинстве случаев неприменимо ввиду того, что испытания обычно проводятся в широком диапазоне скростей выходного вала.

Практика показала, что наиболее рациональными являются испытательные устройства, построенные на принципе взаимного нагружения гидромашин (насоса и гидромотора) по замкнутому контуру. Очевидно, применение этого способа взаимного нагру​жения возможно для испытаний обратимых гидромашин.

При нагружении по замкнутому циклу отпадает необходимость в тормозных устройствах и значительно сокращается потребле​ние электроэнергии, которая в этом случае расходуется лишь на компенсацию   потерь   ее   в   замкнутом   испытательном   контуре.

Энергия, требующаяся для компенсации ее потерь в испытатель​ной установке, подводится либо к валам гидромашин, либо в сое​диняющие их трубопроводы. В первом случае подача энергии извне осуществляется путем подведения механической энергии к кинематически связанным между собой валам испытуемых гидромашин и во втором — через гидромагистрали, соединяющие испытуемые гидромашины путем подачи в них жидкости под да​влением. Применяются также схемы, в которых энергия извне под​водится одновременно обоими способами.
Регулирование режима работы (нагрузки и скорости враще​ния) осуществляется либо путем регулирования рабочего объема испытуемых гидромашин, либо с помощью дросселя (клапана), которым регулируется давление в напорной магистрали.
[image: image109.png]
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Рис. 173. Схемы установок для испытания насосов и гидромоторов с регенерацией мощности
Принципиальная схема испытательной установки с механи​ческой компенсацией и объемным регулированием, применяемая в тех случаях, когда не требуется регулировать скорость вращения испытуемой машины, показана на рис. 173, а. Связанные между собой валы обеих гидромашин 
[image: image111.wmf]H

 и 
[image: image112.wmf]M

 соединены непосредственно или через редуктор 3 с приводным электродвигателем 4. Гидравли​ческие машины соединены таким способом, что одна из них ра​ботает в насосном (
[image: image113.wmf]H

) и вторая — в гидромоторном (
[image: image114.wmf]M

) режиме; мощность, развиваемая последней машиной (
[image: image115.wmf]M

), суммируется на валу первой машины (
[image: image116.wmf]H

) с мощностью приводного электродвига​теля 4. Для этого жидкость от насоса 
[image: image117.wmf]H

 направляется в гидромо​тор 
[image: image118.wmf]M

, который будучи механически связан с насосом (
[image: image119.wmf]H

), приво​дит его во вращение, возвращая тем самым энергию рабочей жид​кости (за вычетом небольших потерь) на вал 2 привода насоса. Приводной электродвигатель 4, соединенный тем или иным спо​собом с валами гидромашин, в этом случае развивает мощность, затрачиваемую лишь на компенсацию потерь в системе испытательной установки.

В схеме предусмотрена возможность регулирования скорости, которая осуществляется при помощи вариатора (бесступенчатого редуктора) 3, В системе установлен подкачивающий насос 1, предназначенный для создания во всасывающей магистрали испы​тываемого насоса 
[image: image120.wmf]H

 некоторого избыточного давления, величина которого регулируется переливным клапаном (на схеме не пока​зан).

Для обеспечения работы подобной системы рабочий объем на​соса 
[image: image121.wmf]H

 должен быть больше объема гидромотора 
[image: image122.wmf]M

 на величину, необходимую для компенсации (с некоторым запасом) утечек жид​кости.

Для измерения расхода жидкости применен расходомер 5. В случае необходимости в системе устанавливается охладитель жидкости.

В рассмотренной системе каждая из нерабочих магистралей соединена в целях улучшения рассеивания тепла с баком 6.
Расчеты установки сводятся в основном к определению объем​ных  и  механических   характеристик.

Уравнение неразрывности потока жидкости в напорной ма​гистрали может быть записано в виде
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где 
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 - расчетные расходы машин (насоса и мотора);
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 - регулируемые рабочие объемы насоса и мотора;
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 - числа оборотов и объемные к. п. д. насоса и мотора.

Из этого выражения находим рабочий объем 
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Поскольку знаменатель правой части последнего выражения представляет объемный к. п. д. всей установки 
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т.е. требуемое отношение рабочих объемов мотора и насоса определится объемным к. п. д. испытательной установки.
При установке приводного электродвигателя непосредственно на валу гидромашин развиваемый им крутящий момент
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где 
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 - расчетные значения крутящего момента насоса (
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) и мотора (
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) [см. выражение (138)];
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 - механический к. п. д. насоса и мотора.

Принимая приближенно 
[image: image148.wmf]p

p

p

м

н

D

=

D

=

D

, получим

[image: image149.wmf]÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

=

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

D

=

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

D

=

н

мех

м

мех

н

м

н

мех

н

н

мех

м

мех

н

м

н

мех

н

м

мех

м

н

мех

н

э

q

q

М

q

q

pq

q

q

p

М

.

.

.

.

.

.

.

.

1

1

2

2

h

h

h

h

h

ph

h

h

p

.   (339)

Поскольку 
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 - полный механический к. п. д. всей установки (насоса и мотора), а также учитывая выражение (337), можем написать
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где 
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 - полный к. п. д. обеих машин.
В том случае, если рабочий объем гидромотора не регулируется, то он должен быть меньше рабочего объема испытательного насоса на величину утечек в установке.

Мощность на валу приводного электродвигателя определится выражением
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где 
[image: image155.wmf]н

N

 - расчетная мощность испытываемой гидромашины (насоса) 
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.

Аналогичным путем можем получить выражения
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Следовательно, мощность на валу гидромашины, работающей в моторном режиме, в 
[image: image159.wmf]полн

h

 раз меньше мощности гидрома​шины, работающей в насосном режиме.

В том случае, если привод машин осуществляется через про​межуточные звенья (редукторы и пр., см. рис. 173, а), необходимо учесть механические потери в них. В частности для системы, по​казанной на рис. 173, а, к рассмотренным выше потерям добавля​ются потери в вариаторе (редукторе) 3 и клиноременной передаче.

В этом случае мощность на валу приводного электродвигателя
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где 
[image: image161.wmf]в

h

 и 
[image: image162.wmf]р

h

 - к. п. д. вариатора скорости и клиноременной передачи.

На рис. 173, б приведена схема системы замкнутого типа с подводом в систему гидравлической энергии.

Система состоит из связанных валами двух регулируемых объемных насоса 
[image: image163.wmf]H

 и гидромотора 
[image: image164.wmf]M

, а также вспомогательного насоса 1 с приводным электродвигателем 2, с помощью которого в систему подается внешняя энергия.

Отношениями рабочих объемов 
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 машин, и перепадов давления 
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 определяется объемный и полный к. п. д. установки:
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Установка применяется при давлениях  350  
[image: image169.wmf]2
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 и   выше.

Рассмотренные системы не могут быть применены для испы​тания двух нерегулируемых гидромашин с равными рабочими объемами, так как в основе принципа их работы заложено нера​венство 
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Для испытаний нерегулируемых насосов применяется си​стема дроссельного регулирования с механической компенса​цией и параллельным питанием (рис. 173, в), а также си​стема с сочетанием параллельного и последовательного пита​ний (рис.  173,  г).

Первая система (см. рис. 173, в) состоит из двух нерегулируемых гидромашин (насосов) 3 и 5, жестко связанных с приводным элек​тродвигателем 4. Вспомогательный насос 2, приводимый электро​двигателем 1, включен в рабочую магистраль гидромашин 3 и 5 параллельно. Нагрузка осуществляется с помощью подпорного клапана 6.

Эта система не допускает регулирования скорости вращения испытываемой   машины.

В схеме с параллельным и последовательным питанием (рис. 173, г) испытываемые регулируемые гидромашины 1 и 2 связаны между собой валами, а также жидкостной магистралью.

Система снабжена регулируемым насосом 8, приводимым электродвигателем 7, и вспомогательным насосом 4 малой про​изводительности, приводимым электродвигателем 5. Нагружение испытываемых машин 1 и 2 осуществляется дросселем 3 и подпор​ным клапаном 6, служащим для слива избытка жидкости, посту​пающей от машины 2 в насос 8.

Нетрудно видеть, что путем изменения (регулирования) рабо​чих объемов машин, а также регулирования затяжки клапана 6 и регулирования дросселя 3 представляется возможным создать требуемые скоростной и силовой режимы работы испытываемых гидромашин  1  и  2.

Практика показывает, что подобная установка допускает ре​гулирование скорости от 5 до 1500 
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Шум в гидросистемах

Работа объемных насосов и ряда прочих агрегатов и элемен​тов гидросистем сопровождается шумом, уровень которого яв​ляется в большинстве случаев показателем совершенства их кон​струкции, а также характеристикой качества изготовления и монтажа. В частности показатель по шуму, издаваемому насосом, носит столь закономерный характер, что по его уровню пред​ставляется возможным оценивать, дополнительно к существую​щим методам контроля по гидравлическим и механическим пара​метрам, качество насоса. При некотором же значении уровня шума он служит сигналом о наличии в рабочем процессе насоса дефек​тов, могущих нарушить надежность его функционирования.

Поскольку в производственных условиях шум может пред​ставить угрозу для здоровья человека, при оценке его учитывают также санитарные требования.

Единицей для измерения шума принят децибел (
[image: image172.wmf]дб

), опреде​ляемый логарифмом отношения измеряемого звукового давления к условному (эталонному) давлению. Для ориентировочной оценки можно указать, что уровень шума внутри турбовинтового лайнера соответствует ~110 
[image: image173.wmf]дб

, внутри автомобиля при скорости дви​жения 70 
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 — 80 
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 и разговорной речи на расстоянии 1
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 — 60 
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. Уровень шума роторных поршневых насосов аксиальных и радиальных типов средних мощностей (15—20 
[image: image178.wmf]квт

) при давлении жидкости 200 
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 и числах оборотов 2000—2500 в минуту соответствует  80—90  
[image: image180.wmf]дб

.

Возбудителями шума в гидравлических системах служат в ос​новном колебательные процессы гидродинамического (колеба​ния потока и давления) и механического (вибрации механических элементов) происхождений. К источникам шума гидродинами​ческого происхождения относятся также процессы, имеющие место при  кавитации жидкости.
Шум при работе насосов

Основным возбудителем (генератором) шума в гидравлических системах является в большинстве случаев насос. Частотный спектр возбуждаемого им шума состоит из негармонических составляю​щих, вызванных колебаниями давления жидкости и механиче​скими  колебаниями (вибрациями) детален   насоса.

Колебания давления в основном вызываются пульсацией потока жидкости, обусловленной законом перемещения рабочих органов (вытеснителей) насоса, а также особенностями рабочего процесса. Пульсации потока в результате гидравлического сопро​тивления выходной магистрали и сил инерции заполняющей ее упругой жидкости сопровождаются колебаниями давления, вы​зывающими вибрации (колебания) узлов самого насоса и элементов гидросистемы, которые, в свою очередь, сопровождаются звуковыми колебаниями. Частотная составляющая этих колебаний, кратная числу рабочих органов насоса (поршней и пр.) и числу его оборотов (плунжерная частота), является основной в спектре шума насоса. На эту частоту накладываются высокочастотные гармоники, а также частоты, вызываемые колебательным процессом в гидросистеме, и частоты, обусловленные прочими факторами (кавитацией жидкости в насосе, колебаниями подшипников и пр.). В результате развивается сложный колебательный процесс и соответственно – сложный звуковой спектр с широким диапазоном частотных составляющих, многие из которых в несколько (
[image: image181.wmf]20
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) раз превышают периодичность работы плунжеров насоса.
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Рис. 174. Спектр шума (звукового давления) в 
[image: image183.wmf]3
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 октавной полосы волны давления многопоршневого роторного насоса 1 и характеристики шума, возникающего в пластинчатом 2 и роторном аксиально - поршневом 3 насосах
На рис. 174, а в качестве примера приведена спектрограмма шума в 
[image: image184.wmf]3
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 октавной полосы, обусловленного волной давления на выходе многопоршневого насоса, осциллограмма которой была приведена на рис. 57, в. На рис. 174, б показаны характеристики шума в аксиально-поршневом 2 и пластинчатом 3 насосах. Основной (плунжерной) частотой этих насосов является частота 250 
[image: image185.wmf]гц

. Имеющиеся здесь гармоники частот в 1000 и 2000 
[image: image186.wmf]гц

 обусловлены колебаниями подшипников качения и пластин.

С плунжерной частотой происходят также колебания давле​ния, вызванные пульсацией потока, происходящей при пере​ходе рабочей камеры насоса через перевальную разделительную перемычку между окнами всасывания  и  нагнетания.

Механизм возникновения последних колебаний применительно к роторным аксиально-поршневым насосам с плоским распреде​лительным диском (см. рис. 73) можно схематически представить в следующем виде. После того как цилиндр с замкнутой в нем жид​костью пройдет через перевальную (разделительную) перемычку распределителя, он вступит в соединение с соответствующим окном (полостью) нагнетания или всасывания насоса. Если в момент этой коммутации давление в цилиндре будет отличаться от давле​ния в окне, с которым он соединяется, то произойдет мгновенное выравнивание давления, сопровождаемое ударными явлениями («выстреливанием» рабочих камер) и соответственно звуковым эффектом. В частности, в момент коммутации цилиндра с окном нагнетания возникнет обратный поток жидкости в цилиндр из этого окна, сопровождающийся забросом давления (гидравличе​ским ударом) в цилиндре, что, в свою очередь, вызовет коле​бания нагруженных деталей насоса. Образование указанной волны давления повторяется при каждом последующем такте.

Колебания давления в камерах насоса, обусловленные обрат​ным потоком жидкости, распространяются через жидкость в на​порную магистраль гидросистемы и в ее отводы, возбуждая в них волновые процессы и вибрации механических элементов системы (трубопроводов   и   пр.).

Размах колебаний давления при указанном волновом процессе и соответственно уровень вибраций и возбуждаемого шума зависят в основном от мгновенной мощности обратного потока жидкости при выравнивании давлений, определяемой, в свою очередь, перепа​дом давления в цилиндре и окис нагнетания, а также полнотой за​полнения цилиндра жидкостью при проходе им зоны всасывания и характером его канализации при переходе через перевальную перемычку. Очевидно, если цилиндр отсечь при всасывающем ходе его поршня от окна всасывания задолго до прихода к ней​тральному (мертвому) положению, то цилиндр не будет полностью заполнен жидкостью, ввиду чего забросы давления, вызванные обратным потоком жидкости, могут быть значительными. Этим условиям соответствует превышение угла упреждения 
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; см.  рис.  73, б).

Аналогичное явление будет наблюдаться также в случае работы насоса в режиме жидкостного «голодания» при всасы​вании, в результате которого рабочие его камеры будут также приходить к полости нагнетания заполненными жидкостью ча​стично.

Обратный поток жидкости из нагнетательной полости насоса в рабочую камеру и сопровождающие его забросы давления будут наблюдаться, хотя и в меньшей мере, также и в случае полного заполнения цилиндров жидкостью при проходе зоны всасывания. Обратный поток в этом случае вызывается тем, что для сжатия заключенной в цилиндре жидкости до выходного давления в него из полости нагнетания насоса должен поступить некоторый объем жидкости, величина которого определится в основном перепадом давления в полостях всасывания и нагнетания насоса, а также приведенным модулем объемной упругости жидкости (рабочей среды) и объемом цилиндра.

Описанный механизм образования шума применим и к насо​сам   иных   типов.

Имеют также место специфические для конкретного типа на​сосов источники шума. В частности корпусы шестеренных и пластинчатых насосов служат элементом объемного механизма, ввиду чего колебания давления в них вызывают вибрации кор​пусов, могущие служить дополнительным фактором, повышающим шум.

В шестеренных насосах более сложно, чем в насосах иных ти​пов, регламентировать закон изменения давления в защемленном объеме, вследствие чего скачки давления («выстреливание» ра​бочих камер) могут достигать в них высоких значений.

По этой причине шестеренные насосы обычно отличаются от поршневых более   высоким шумом. Практика показывает, что шум серийных прямозубых шестеренных насосов мощностью до 10 
[image: image190.wmf]квт

 находится при давлении 100 
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. С увеличением давления и числа оборотов он по​вышается, достигая значений 110 
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Рис. 175. Кривые уровня шума аксиально-поршневого насоса в зависимости от скорости вращения вала и давления жидкости
Значительное место в спектре шума насосов занимают состав​ляющие, обусловленные колебаниями (вибрацией) нагруженных деталей (приводных валиков, подшипников, рычагов и пр.). В част​ности в аксиальных поршневых насосах такими деталями являются узлы привода блока цилиндров и поршней, в особенности при наличии в них люфтов. Источниками шума насосов последнего типа с автоматическим регулированием подачи зачастую служат также колебания механизма регулирования, которые сопровож​даются пульсацией подачи и соответственно колебаниями давле​ния на  выходе насоса.

На уровень и спектр шума насосов влияет также ряд прочих факторов и в первую очередь угловая скорость вала и давление жидкости  на выходе (рис. 175, а и б).

В шестеренных насосах шум в значительной мере обуслов​лен  соударением   зубьев,   находящихся в зацеплении, и вибрацией самих зубьев. С увеличением нормального люфта в зацепле​нии уровень шума повышается. Резкое повышение уровня шума наблюдается при работе шестеренного насоса в режиме жидкост​ного голодания при всасывании, характерном резкими колеба​ниями давления на выходе, сопровождаемыми интенсивными соударениями зубьев, находящихся в зацеплении и вибрацией прочих деталей. Соударение зубьев дает составляющую спектра шума с частотой, кратной произведению числа оборотов насоса на число зубьев, вибрация же зубьев дает высокочастотную составляющую, являющуюся частотой их собственных коле​баний.

Уровень и спектр шума в гидросистеме в значительной мере определяются работой дроссельных и распределительных устройств и предохранительных  клапанов.

Шум в дросселе вызывается в основном завихрениями жид​кости и кавитационными явлениями при выходе жидкости из дрос​сельных каналов. Шум возникает при этом в результате местных высокочастотных пульсаций давления (гидравлических микро​ударов), вызванных непрерывным образованием и разруше​нием пузырьков пара и воздуха (газа). Вследствие высокой повторяемости этих навигационных гидроударов шум этого происхождения происходит на частотах высших составляющих (до 20 000 
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).

Значительное место в спектре шума гидросистем занимает шум предохранительных и редукционных клапанов. Шум кла​панов обусловлен в основном вибрацией пружины и колебаниями затвора клапана, а также гидродинамическим колебательным про​цессом.

С точки зрения последнего фактора предохранительный клапан подобен дросселю — в нем также имеют место завихрения и ка-витациониые явления.

В случае если клапан не имеет демпфера, его затвор при не​котором открытии и амплитуде колебаний может ударяться о седло, в результате при известных условиях, определяемых в основном силами инерции движущихся частей клапана и жид​кости, заполняющей сливной трубопровод и упругости послед​ней, могут возникнуть резонансные явления, при которых за​бросы давления могут в несколько раз превышать давление регулировки.

Развивающиеся при этом колебания давления в клапане распространяются через жидкость по гидравлическим магистра​лям, вызывая вибрации трубопроводов и прочих конструктив​ных элементов гидросистемы, сопровождаемые звуковыми коле​баниями.

Следует избегать наличия в каналах гидроагрегатов острых кромок и незакругленных углов, в особенности при высоких (>6 
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) скоростях течения жидкости, при которых создаются завихрения и сопровождающие их местные высокочастотные ко​лебания давления, служащие истопником вибрации и шума. Изме​нения сечения каналов должны быть плавными, входные же и выходные каналы должны иметь закругления или фаски.

При некоторых условиях работы гидросистемы возбудителями шума могут служить также волновые процессы в нагнетательных трубопроводах, обусловленные пульсацией потока упругой жид​кости на выходе насоса и наличием в них местных сопротив​лений.

Вероятность возникновения такого процесса особенно реальна в том случае, если на начальном участке нагнетательного тру​бопровода, на расстоянии от насоса, равном или кратном некото​рой резонансной длине 
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 размещены какие либо емкости (филь​тры, гидроаккумуляторы и пр.), могущие способствовать созданию волнового процесса. Этот процесс обусловлен накладыванием прямых волн пульсирующего давления, движущихся от насоса на волны, отражаемые  этими  элементами.

В том случае, если длина волны пульсирующего давления ста​новится соизмеримой с длиной этого участка трубопровода, может возникнуть резонансный режим (волновой резонанс), при кото​ром пики давления достигают 3—4-кратной величины номиналь​ного значения, а частоты пульсаций — в 10 и более раз пре​вышать плунжерную частоту.

Указанная длина до первого резонансного максимума, кото​рый обычно проявляется наиболее явно, может быть вычис​лена в общем случае по выражению
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 - скорость звука в жидкости, заполняющей трубу (скорость волны давления в трубе);
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 -  приведенный объемный модуль упругости трубопровода, заполненного данной жидкостью;
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 - объемный вес и массовая плотность жидкости;
       
[image: image204.wmf]g

 - ускорение силы тяжести;
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 - длина волны пульсирующего давления;
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 - преобладающая частота возмущений (импульсов давления); для насоса этой частотой является частота колебания потока, определяемая законом перемещения его вытеснителей (плунжерная частота) 
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 - число оборотов и 
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 - число рабочих камер насоса).

Приведенный объемный модуль упругости для случая тонкостенного стального трубопровода (
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), заполненного жидкостью, можно приближенно вычислить по выражению
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 - средний диаметр и толщина стенки трубопровода;
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 - объемный модуль упругости жидкости;
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 - модуль упругости материала трубы (модуль Юнга).

Приближенно можно принимать для стальных труб распространенных размеров и деаэрированного минерального масла
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Очевидно, что соблюдение рекомендованного выше условия размещения емкостей полностью не исключает возможности воз​никновения волнового резонанса на иных частотах, так как каж​дой из составляющих частот соответствует своя резонансная длина между насосом и рассматриваемой емкостью хотя резонансный максимум обычно соответствует плунжерной частоте.

Для более полного устранения волнового резонанса сле​дует при выборе диапазона длин, на котором не рекомендуется размещать емкости, исходить из всего диапазона составляющих частот.

Колебания трубопровода (волновой процесс) можно ослабить применением на его конце перед емкостью (возбудителем волнового процесса) отрезка гибкого шланга. Следует учесть, что при уста​новке в нагнетательном трубопроводе гасителя пульсаций в виде баллона пульсации за ним уменьшаются, однако на участке между баллоном и насосом они могут в зависимости от места расположе​ния баллона значительно повыситься.
Способы борьбы с шумом

Для борьбы с шумом применяют пассивные и активные методы. Первый из них заключается в применении различных гасите​лей, принцип действия которых основан на изоляции и отраже​нии звуковых колебаний или на рассеивании (демпфировании) энергии этих колебаний, и второй — на устранении конструктив​ными мерами причин, возбуждающих шум, или ослаблении дей​ствия этих причин. К первому методу может быть отнесена также частотная отстройка системы с целью устранения волнового резо​нанса.

Демпфирование звука основано на свойствах некоторых ма​териалов и устройств  рассеивать  энергию  звуковых   колебаний, преобразовывая ее в тепло. В частности, к демпфирующим материалам относятся пластмассы, металлорезины, сплавы марганца и меди, никелевотитановые сплавы и др. Лучшим из металлических демпфирующих материалов является сплав из марганца (70%) и меди (30%), который к тому же обладает высо​кими  механическими  свойствами, благодаря  чему представляется возможным применить этот сплав для изготовления вибронагруженных деталей агрегатов. Опыт показал, что при изготов​лении из этого сплава корпуса насоса уро​вень его шума был снижен в сравнении с шумом насоса с корпусом из чугуна на 15 
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Из демпфирующего материала (пласт​массы и пр.) зачастую изготовляют одну из шестерен шестеренного насоса.

К пассивным методам борьбы с шумом относится также применение различных гасителей звуковых колебаний (акустиче​ских фильтров), устанавливаемых на пу​тях их распространения. Принцип дейст​вия этих устройств основан на отражении и рассеивании энергии звуковых коле​баний.

Наиболее распространены гасители колебаний, рассеивание энергии в ко​торых осуществляется с помощью гидрав​лических сопротивлений, устанавливае​мых на пути пульсирующего потока жид​кости.

При выборе места расположения этих сопротивлений на нагнетательном  трубопроводе следует избегать указанных выше резонансных длин от​резков труб, так как в противном случае колебательный процесс может резко усилиться.
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Рис. 176. Схемы гасителей шума
Ввиду того, что эффективное применение таких гасителей в ма​гистралях с движущейся рабочей средой сопряжено с большими гидравлическими потерями, применяют параллельное соединение такого гасителя с основной (расходной) трубой (рис. 176, а). При наличии пульсирующего потока (см. стр. 141) через основную трубу 
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 в ней возникнет инерционный перепад давления, в резуль​тате которого часть жидкости будет продавливаться через сопро​тивления, помещенные в байпасной линии 
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. В этом случае стацио​нарный поток жидкости в основном будет проходить по расходной трубе 
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, пульсирующий же поток, для которого основная труба, представляет при наличии указанного пульсирующего потока большое   акустическое   сопротивление,   ответвляется   в   параллельный   дроссельный  тракт,   в   котором  его  энергия частично рассеивается.

Одна из схем простейшего гасителя с подобным рассеиванием энергии, построенная на принципе разделения стационарного и пульсирующего потоков, показана на рис. 176, б. Гаситель со​стоит из трубы 
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, по которой протекает стационарный поток, сое​диненной параллельно с гидравлическим сопротивлением, поме​щенным  в  байпасной  линии  
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Рассеивание энергии звуковых колебаний может быть достиг​нуто также применением труб с податливыми стенками. Одна из схем обеспечения податливости показана на рис. 176, в. Подат​ливость стенки здесь достигается применением упругой перего​родки (диафрагмы) с, деформирующейся под действием перепада давления, обусловленного инерционным сопротивлением, возни​кающим в трубе 
[image: image228.wmf]а

 при пульсирующем потоке.

Звукопоглощающими свойствами обладают также перфориро​ванные трубы (рис. 176, г) и каналы с перегородками. Гашение (рассеивание энергии) звуковых колебаний в них происходит в результате отражения и взаимопревращения продольных и по​перечных волн, при которых часть энергии продольных волн может переходить в энергию быстро затухающих поперечных волн.

Следует, однако, отметить, что в гидросистемах машин пас​сивные методы борьбы с шумом не получили распростра​нения.

Основным их недостатком является то, что применение их увеличивает габариты агрегатов и элементов гидросистемы; кроме того, более или менее эффективное снижение (ослабление) шума возможно для данного типа гасителя лишь в узком диапазоне его частот.

Ввиду этого в практике в основном используют активные ме​тоды, при которых источники возбуждения шума устраняются в процессе создания  конструкций гидроагрегатов.

При разработке насосов в первую очередь конструктивно усовершенствуют узел распределения с целью регулирования защемленного объема жидкости, а также совершенствуют процесс перехода рабочей камеры (цилиндра и пр.) насоса через перевальную перемычку распределителя шириной 
[image: image229.wmf]s

 (см. рис. 60).

С этой точки зрения важное значение имеет величина пере​крытия 
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 окон цилиндров при проходе ими перевальной перемычки, а также расположение этой перемычки относительно оси   симметрии.

Указанные параметры в общем случае подбираются так, чтобы максимально снизить скачок давления при переходе цилиндра через зону перемычки. В частности, можно обеспечить условия, при которых давление в цилиндре в момент соединения его с окнами всасывания или нагнетания распределителя было бы равно дав​лению  в   этих окнах.

Выравнивание давлений особенно важно при соединении ци​линдра с окном нагнетания, оно может быть достигнуто в том слу​чае, если соединение цилиндра с окном нагнетания задержать до того, пока давления в цилиндре и в нагнетательной поло​сти в результате нагнетательного движения поршня не урав​няются.

В нереверсивном аксиально-поршневом насосе с торцовым рас​пределением это достигается смещением на некоторый угол оси симметрии распределительного золотника (
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; см. рис. 70, б) по направлению вращения (
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)- Иначе говоря, выравнивание давления в этом случае осуществляют путем создания в цилин​драх насоса в начале нагнетательного хода поршня (до соединения цилиндра с нагнетательным окном) некоторой компрессии жид​кости, достигаемой соответствующим выбором углов перекры​тия 
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 и 
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. Благодаря подавлению при этом в спектре шума ряда гармоник уровень его может быть значительно по​нижен.

Рациональное смещение распределительного золотника обычно определяется путем измерения импульсов (пульсаций) давления на   выходе  из  насоса.

Преднамеренная компрессия зачастую вводится также и в конструкцию нереверсивных пластинчатых насосов двойного дей​ствия   (см.   рис.   100).

Широкое распространение в практике получил способ сниже​ния скачка при выравнивании давления путем предварительного соединения рабочей камеры (цилиндра и пр.) с распределитель​ным окном через сопротивление (дроссельный канал), с помощью которого возможно достаточно плавно изменить давление в камере до требуемой величины еще до того, как она непосредственно сое​динится   с  окном   нагнетания.

Это предварительное соединение для аксиально-поршневых насосов обычно осуществляется путем выполнения на перевальной перемычке распределителя между окнами всасывания и нагнета​ния дроссельных канавок (усиков) малого сечения (см. рис. 73, г). Расстояние 
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, между этими канавками обычно выбирается таким, чтобы в среднем положении каждого из цилиндров было обеспечено некоторое  минимальное  перекрытие  окон (
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Однако для более надежного и безударного выравнивания давления иногда вводится некоторая регламентированная утечка жидкости через эти канавки, достигаемая при условии 
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 (применением отрицательного перекрытия), при котором полости нагнетания и всасывания насоса в нейтральном положении ци​линдра кратковременно соединяются между собой через ка​навки.

В нереверсивных насосах обычно выполняется одна дрос​сельная канавка с обеспечением указанных условий (см. рис. 76, б).

При отрицательном перекрытии повышаются утечки, ввиду чего сечение дроссельной канавки выбирают не более 1 
[image: image238.wmf]2

мм

, причем канавку зачастую выполняют переменного по ходу се​чения.

Следует отметить, что с точки зрения снижения эффективности действия обратного потока жидкости в рабочие камеры (межзу​бовые впадины) и величины давления гидроудара шестеренные на​сосы находятся в более благоприятных условиях, чем пластинча​тые, поскольку их камеры подпитываются во время прохода разде​лительного пространства за счет перетекания жидкости. Испытания показали, что давление в камерах в их промежуточных положе​ниях между полостями всасывания и нагнетания повышается от величины давления всасывания до выходного практически по ли​нейной   зависимости (см. рис. 108, б).

В некоторых аксиально-поршневых насосах для устранения скачков давления в конструкции предусматривается возможность поворота распределительного диска относительно оси симметрии, что облегчает возможность рационального подбора углов 
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, и 
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 (см.  рис. 73, б).

Известны также насосы, в которых положение распредели​тельного диска относительно нейтральной оси автоматически ре​гулируется по сигналам импульсов (забросов) давления на вы​ходе из насоса.

Уровень шума поршневых насосов значительно снижается в случае применения клапанного распределения жидкости, при ко​тором отсутствуют возбудители шума, обусловленные несоверн1ен-ством индикаторной диаграммы. Следует, однако, иметь в виду, что применение клапанного распределения возможно лишь в на​сосах с постоянным направлением вращения вала. Кроме того, само клапанное распределение может явиться возбудителем шума в особенности при наличии в нем большого вредного про​странства.

Последнее обусловлено тем, что расширение сжатой во вредном пространстве жидкости и нерастворенного воздуха, происходящее в начале всасывания, вызывает задержку в открытии всасываю​щего клапана, ввиду чего возбуждаются колебания давления, передающиеся на детали насоса.

При известных условиях клапаны, и в особенности напорные, могут вступить в автоколебания, что вызовет колебания давления на  выходе насоса.

Ввиду этого для снижения шума насосов с клапанным распре​делением необходимо максимально уменьшать объем вредного пространства и силы инерции клапанов, а также устранять из жидкости нерастворенный воздух.

СИЛОВЫЕ ЦИЛИНДРЫ

Силовой цилиндр (гидроцилиндр) является объемны гидродвигателем с прямолинейным возвратно-поступательным движением рабочего органа (поршня или плунжера) относительно корпуса цилиндра.
На рис. 177, а – в приведены схемы цилиндров основных типов: двустороннего (рис. 177 а и б) и одностороннего (рис. 177, в) действия; поршень последнего цилиндра совершает обратный ход с помощью пружины или внешней силы.
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Рис. 177. Схемы силовых цилиндров и их включения
Диаметр поршня (внутренний диаметр цилиндра) рассчитывают без учета потерь трения и противодавления по выражению
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где 
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 - ход поршня в 
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Движущее усилие 
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 на штоке цилиндра и скорость 
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 его перемещения без учета потерь на трение, величины противодавления и утечек жидкости определяют по формулам
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где 
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Рабочая площадь поршня 
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 - для цилиндра, показанного на рис. 183, а, при подаче жидкости в полость, противоположную штоку, и 
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 - для цилиндра, показанного на рис. 177, а, при подаче жидкости в полость со стороны штока и для цилиндра, представленного на рис. 177, б.
Здесь 
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 и 
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 - диаметры поршня и штока.
Для цилиндра одностороннего действия (рис. 177, в) рабочей площадью является площадь сечения штока 
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. Последние цилиндры просты в изготовлении, поскольку обработке подлежат лишь поверхность 
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 буксы под шток (скалку) и отпадает необходимость в обработке зеркала внутренней поверхности цилиндра.
Когда требуется развить большое усилие при рабочем ходе и высокую скорость обратного хода, применяют цилиндры с тонким штоком, работающим при рабочем ходе на растяжение и обратном (холостом) — на сжатие. Схема включения такого цилиндра в гид​росистему представлена на рис. 177, г. Для обеспечения движения поршня в правую сторону обе полости цилиндра закорачивают через распределитель и соединяют с насосом; в результате жид​кость, вытесняемая из правой полости цилиндра, поступает в левую полость вместе с жидкостью, подаваемой насосом. При этом усилие 
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Для перемещения поршня влево жидкость подается лишь в правую полость цилиндра, а левая полость соединяется с баком. Движущее усилие 
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 и скорость 
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 перемещения поршня в этом случае  определяются  из   выражений
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Цилиндр, конструкция которого показана на рис. 177, д, обеспечивая требуемую жесткость штока, позволяет осуществить при условии 
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  большие скорости обратного хода и большие усилия прямого рабочего хода. Этот цилиндр включают в гидросистему так, что в правую его полость жидкость подается постоянно, в левую – при движении поршня вправо. При соединении левой полости с баком поршень под действием постоянно действующих сил давления жидкости в правой полости будет перемещаться влево.
На рис. 177, д видно, что при 
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 площадь штока будет в 2 раза меньше площади цилиндра; рабочие площади при движении поршня в обе стороны будут равны
                                                  
[image: image277.wmf]4

2

d

f

p

=

.

В соответствии с этим скорости и развиваемые поршнем усилия при ходе в обе стороны будут также равны.

При 
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 рабочая площадь равна:
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 - при движении поршня влево;
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 - при движении поршня вправо.
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Рис. 178. К расчету габаритов силовых цилиндров
В тех случаях,  когда необходимо получить в обычной схеме включения цилиндра одинаковые усилия при постоянном давлении или одинаковую скорость при постоянном расходе жидкости, ци​линдр снабжают ложным штоком того же диаметра, что и силовой шток (см. рис. 177, б). Однако приме​нение подобных цилиндров увеличи​вает габариты машины, так как шток выходит по обе стороны за цилиндр. Нетрудно видеть, что если габариты цилиндра с односторонним штоком при ходе 
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 больше 
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 (рис. 178), то габариты цилиндра с двусторонним штоком при этих условиях больше 
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. Однако, если в схеме с двусто​ронним штоком подвижным сделать цилиндр, а неподвижным поршень, то габариты его будут равны габариту цилиндра с односторонним штоком. Кроме того, цилиндры с двусторонним штоком более сложны в изготовлении, так как необходимо выдержать строгую концентричность трех поверхно​стей — внутренних в цилиндре и внешних на поршне и штоках.

На рис. 177, е показана гидравлическая схема включения ги​дроцилиндра в гидросистему с аккумулятором. При подаче жид​кости через распределитель 1 в левую полость цилиндра 2 его поршень будет перемещаться вправо, вытесняя жидкость из пра​вой полости цилиндра в газогидравлический аккумулятор 3. При соединении левой полости цилиндра 2 со сливной линией его поршень будет перемещаться влево под действием жидкости аккумулятора 3. При питании левой полости цилиндра жидкостью под давлением 
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 усилие, развиваемое поршнем, в конце хода
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При питании цилиндра аккумулятором усилие
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 - максимальное и минимальное давление в аккумуляторе при изменении его газового объема в результате вытеснения жидкости из полости цилиндра и наоборот.
Телескопические цилиндры

Для  получения   больших   ходов  применяют  телескопические цилиндры, состоящие из двух и более цилиндров (рис. 179). Габариты    телескопического силового  цилиндра:
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Рис. 179. Схемы телескопических силовых цилиндров
Под телескопическим силовым гидроцилиндром в общем случае понимают силовой гидроцилиндр, об​щий ход штоков которого превышает длину корпуса цилиндра.

Прочие типы цилинд​ров. На рис. 180, а изобра​жен цилиндр, поршень которого имеет фиксированное промежуточное положение. В это положение он устанавливается при одновременной подаче жид​кости в левую 
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 и правую 
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 полости.

Нередко целесообразно соединять с движущейся (перемещае​мой) частью машины не шток, а цилиндр. Жидкость в цилиндр в этом случае подводят через гибкие трубопроводы (шланги) либо через пустотелые штоки (рис. 180, б).

Часто необходимо обеспечить питание движущегося цилиндра двустороннего действия через односторонний шток. В атом случае шток выполняют в виде обработанной по внутренней поверхности трубы 7 (рис. 180. в), в которую запрессовывают стержень 2 с профрезерованными продольными пазами 
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, образующими после сборки каналы для прохода жидкости. Для обеспечения герметичности места контакта стержня с трубой пропаивают оловом. Обычно для этого на стержне 2 выполняют дополнительные про​дольные пазы 
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, в которые до монтажа стержня в трубу заклады​вают олово, при последующем нагреве заполняющее зазоры.
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Рис. 180. Силовой цилиндр с фиксированным средним положением (а) и с неподвижным поршнем (б и в)
На рис. 181 изображена схема цилиндра со ступенчатым поршнем, применяя который можно получить несколько скоростей поршня:

при подаче жидкости в канал 1 получим максимальную скорость
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и минимальное усилие
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при подаче жидкости в канал 2 получим среднюю скорость
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при подаче одновременно в каналы 1 и 2 – минимальную скорость
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и максимальное усилие
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Скорость обратного хода (при подаче жидкости в канал 3)
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и усилие при этом
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Рис. 181. Схема силового цилиндра со ступенчатым поршнем

Тандем-цилиндры. В некоторых случаях и в частности, когда ограничена возможность применения больших диаметров, но не ограничена длина, применяют сдвоенные (тандем) цилиндры (рис. 182, а и б) и строенные, последовательно соединенные.
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Рис. 182. Схемы тандем-цилиндров
Развиваемое усилие 
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 и скорость 
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 перемещения такого двух поршневого цилиндра определяются по выражениям
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где 
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 - площади живых сечений поршней.

Тандем-цилиндры широко распространены в гидроусилителях систем управления самолетом, применение в которых обусловлено требованием  дублирования   управления.

При проектировании тандемных (двухкамерных) гидроусили​телей следует учесть возможность перегрузки цилиндра по давлению: при неблагоприятных условиях перекрытий плунжером окон золотника в сочетании с изменением направления действия внешней нагрузки давление может достигать четырехкратного рабочего давления. Допустим, что для преодоления внешней на​грузки 
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 (рис. 182, б) давление в камерах 3 и 2 должно быть равно 
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 — площадь поршня. Очевидно, что при неблагоприятных условиях перекрытия плун​жером окон золотника и снижении внешней нагрузки 
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до нуля давление 
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 в камере 1 будет при подаче давления 
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. В том же случае, если этим неблагоприят​ным условиям будет сопутствовать изменение знака нагрузки при сохранении ее величины (к примеру, аэродинамической нагрузки на органы управления самолетом), давление в камере 1 будет равно
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К. п. д. силовых гидроцилиндров

Рассмотренная выше величина движущего усилия [см. выра​жение (347)] вычислена без учета потерь от трения движущихся частей. С учетом этих потерь   фактическое   движущее   усилие
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где 
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 - механический к. п. д. силового цилиндра, величина которого в зависимости от различных факторов колеблется от 0,97 до 0,85, среднее значение 
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Фактический расход жидкости, скорость движения поршня цилиндра и площадь живого сечения поршня связаны зависимостью
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где 
[image: image328.wmf]Q

 - потребный расход жидкости в рабочем цилиндре;
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 - объемный к. п. д. силового цилиндра;
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 и 
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V

 - фактическая и расчетная (теоретическая) скорость поршня.

В цилиндрах, поршни которых уплотнены резиновыми или ко​жаными манжетами или резиновыми кольцами, утечки жидкости практически отсутствуют, поэтому объемный к. п. д. можно при​нять равным единице. При уплотнении поршня разрезными ме​таллическими кольцами объемный к. п. д может составлять 0,98 - 0,99.

Отношение длины 
[image: image332.wmf]L

 хода поршня к диаметру 
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 обычно выби​рается 
[image: image334.wmf]15
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. Предельное значение этого параметра исходя из технологических возможностей рекомендуется принимать не бо​лее 20.

Цилиндр с устройством для демпфирования. Силовые ци​линдры зачастую используются для возвратно-поступательных перемещений тяжелых деталей с большими ускорениями, при ко​торых силы инерции достигают значительных величин.

С целью устранения в этом случае удара в конце хода поршня применяют силовые цилиндры с устройствами для поглощения (демпфирования) кинетической энергии массы путем превращения ее в тепло.
Одна из возможных схем подобных демпферов простейшего тина показана на рис. 183, а. Поршень 4 снабжен цилиндриче​ским хвостовиком 3 (с одной или с обеих сторон), который перед концом хода поршня входит в камеру 5, запирая тем самым в не​рабочей (сливной) полости цилиндра некоторый объем жидкости. Нетрудно видеть, что скорость дальнейшего движения поршня будет при этом ограничена, поскольку блокированная (запертая) в нерабочей полости цилиндра жидкость должна быть выдавлена через узкую радиальную щель (зазор), образованную хвостовиком 3 и стенками камеры 5, в результате в этой полости создается противодавление, препятствующее движению поршня. Для регули​рования эффективности демпфирования обычно применяют иголь​чатый  вентиль  1. 

При обратном ходе поршня жидкость движется через обратный клапан 2 в обход дросселя. Схема подобного цилиндра с двухсто​ронним демпфированием приведена на рис. 183, г. Конструкция ци​линдра с таким демпфированием показана на рис. 183, д.

Применяются также иные схемы демпфирования большей или меньшей сложности, и в частности демпферы с переменным по ходу поршня сопротивлением (дросселированием), а в некоторых случаях — дроссели переменного сопротивления в зависимости от температуры.
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Рис. 183. Схемы силовых цилиндров с демпферными устройствами
Текущее значение давления в запертой полости цилиндра (в камере торможения) при выдавливании из нее через радиальную щель (вентиль 4 перекрыт) жидкости движущимся поршнем на​ходим, пользуясь выражением (90) (приравниваем средний диа​метр радиальной щели диаметру 
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 - длина части хвостовика 3, утопленной в камере 5 (путь торможения) (см. рис. 183, а);
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 и 
[image: image340.wmf]к

d

 - диаметр хвостовика 3 и камеры 5, в которую он входит; 
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 - диаметр силового поршня;
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 - площадь кольцевой полости цилиндра, в которой заперта жидкость;
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Этому давлению соответствует мгновенное усилие, развиваемое демпфером,
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На рис. 183, б и в представлены схемы цилиндров с демпферами переменного сопротивления, причем на рис. 183, в изображен ци​линдр, со ступенчатым изменением сопротивления, достигаемым за счет последовательного перекрытия ряда отверстий 
[image: image345.wmf]a

, а на рис. 183, б — с переменным по ходу, достигаемое с помощью уз​ких каналов, выполненных на демпфирующих хвостовиках с уменьшающимися по ходу поршня сечениями. При обратном ходе пор​шня жидкость заполняет полость цилиндра через обратные клапаны, минуя дросселирующие щели. По мере перекрытия этих каналов движущимся поршнем сопротивление увеличивается. Путем со​ответствующего расположения каналов и выбора их размеров можно обеспечить требуемый закон торможения.
Гидроцилиндры поворотного действия

Для угловых перемещений приводимых узлов применяют гидроцилиндр поворотного действия (моментный гидроцилиндр), который является объемным гидродвигателем с возвратно-пово​ротным относительно корпуса движением силового органа, ко​торым в данном случае является пластина, заделанная в вал дви​гателя   (рис.   184).

Силовые гидроцилиндры поворотного действия можно практи​чески считать  безинерционными  двигателями, способными  развивать большие крутящие моменты. Угол поворота одно пластинчатого цилиндра  может быть равен  
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При конструировании этих цилиндров необходимо обеспечить жесткость их деталей для того, чтобы предотвратить выпучива​ние плоских поверхностей боковых крышек, в результате чего может быть нарушена внутренняя герметичность агрегата.
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Рис. 184. Однопластинчатый                       Рис. 185. Схемы многопластинчатых 

моментный гидроцилиндр                           моментных гидроцилиндров

Теоретическую величину крутящего момента 
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 и угловой скорости 
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 на валу однопластинчатого цилиндра поворотного действия (рис. 184) рассчитывают по формуле
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где 
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 - крутящий момент, развиваемый цилиндром;
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 - расход жидкости;
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 - рабочее давление (перепад давления);
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 и 
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 - ширина и диаметр пластины (лопасти);
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 - внутренний диаметр цилиндра;
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 - угловая скорость вала.
Применением многопластинчатых цилиндров (рис. 185, а) можно соответственно увеличить крутящий момент, однако угол поворота при этом уменьшается. Для многопластинчатого двигателя 
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где 
[image: image362.wmf]z

 - число пластин (лопастей).
Подобные двигатели применяют для больших крутящих мо​ментов, который для трехпластинчатого типа (рис. 185, б) дости​гает при давлении 200 
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Основная трудность при создании таких двигателей заклю​чается в обеспечении герметичности. Уплотнение осуществляется как по торцу, так и по радиальному зазору с помощью резиновых манжет, приклеенных к лопасти, или колец круглого сечения.

В некоторых конструкциях пластина помещается в пазу вала свободно и прижимается к поверхности цилиндра давлением жид​кости (рис. 186, а). Для предварительного прижатия пластины к цилиндру под торец ее помещают небольшие пружины. При​жатие   пластин   часто   выполняется   за    счет    утечек    жидкости (рис. 186, б). Для этого на пластине по площади контакта с цилиндром выполняют канавку 
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, которую соединяют с помощью канала 
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 с камерой 
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[image: image369.wmf]c

p

, равное средней величине 
[image: image370.wmf]2

сл

раб

c

p

p

p

-

=

, где 
[image: image371.wmf]раб

p

 и 
[image: image372.wmf]сл

p

 - рабочее давление и давление сливной линии.
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Рис. 186. Схема поворотного гидроцилиндра с гидравлическим поджимом пластин

Для снижения трения пластину зачастую выполняют по схеме, представленной на рис. 186, в. Разгрузка достигается тем, что ра​бочее давление подводится через жиклерное отверстие в продоль​ную прорезь (канавку), выполненную на торце пластины, кон​тактирующем с цилиндром.
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